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PREFATA

Prezentul curs de Statii de pompare, aprofundeazd incadrarea generatoarelor
hidraulice in sisteme. Cursul se adreseaza cu precadere studentilor din anii terminali, de
la Facultatea de Energetica a Universitatii “Politehnica” din Bucuresti, respectiv de la
Facultatea de Instalatii si Facultatea de Hidrotehnicd a Universitdtii Tehnice de
Constructii Bucuresti. Acest curs poate fi insd util tuturor studentilor care au in
programa de invatamant disciplinele Masini hidraulice, Statii de pompare sau
Alimentari cu apa.

Subliniem incd de la inceput ca disciplina Statii de pompare nu se referd numai la
proiectarea propriu-zisa a statiilor de pompare, ci si la Incadrarea acestora in sisteme
hidraulice complexe, respectiv la criteriile dupd care poate fi efectuatd reglarea
parametrilor de functionare a acestora.

Cursul de Statii de pompare este structurat in doua parti, cu ponderi diferite. In prima
parte, se reamintesc pe scurt cunostintele dobandite de studenti in anii anteriori, in
domeniile Dinamicii fluidelor $si Masinilor hidraulice, accentul fiind pus pe notiunile
care sunt necesare pentru intelegerea cat mai corectd a celei de a doua parti a cursului.
Aceastd a doua parte, se refera la schemele propriu-zise ale statiilor de pompare, la
regulile de baza de proiectare a acestora, precum si la parametrii de comanda si
algoritmii de automatizare a functionarii acestora.

Statisticile mondiale aratd cd peste 50% din energia electricd produsd in lume este
consumatd de generatoare hidraulice: pompe si ventiloatoare. Din acest punct de vedere,
este clar ca alegerea corespunzatoare a acestora pentru un sistem hidraulic dat (astfel
incat sa se realizeze parametrii necesari cu un consum minim de energie) joaca un rol
primordial. Acesta este motivul principal pentru care se acordd o atentie deosebitad
intelegerii de catre studenti a fenomenelor care apar la functionarea generatoarelor
hidraulice in sisteme hidraulice, respectiv la cuplarea acestora in serie sau paralel. Nu in
ultimul ridnd, cursul acordd atentie problemelor legate de algoritmii de reglare a
functionarii statiilor de pompare (in special functionarea pompelor antrenate de motoare
electrice actionate cu turatie variabild), care aduc importante economii de energie in
exploatarea sistemelor hidraulice cu cerinte de debit variabile in timp.

Importanta acestui curs poate fi Inteleasa si prin prisma fondurilor internationale,
alocate prin diferite programe pentru retehnologizarea sistemelor de alimentare cu apa a
localitatilor din Romaénia, retehnologizarea statiilor de pompare pentru irigatii, sau
retehnologizarea statiilor de pompare pentru termoficare, fonduri care vor asigura, inca
multi ani de acum inainte, efectuarea de proiecte si lucrari In acest domeniu, in care
cunostintele legate de functionarea generatoarelor hidraulice in sisteme hidraulice
complexe sunt strict necesare.

Autorii

februarie 2005
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1. INTRODUCERE

1.1. Notatii si marimi caracteristice

Principalii parametri hidraulici sunt reprezentati de catre marimile care caracterizeaza
functionarea masinii, ca urmare a efectelor hidrodinamice, anume: debitul, turatia (sau
viteza de rotatie), energia hidraulicd specifica, energia specificd pozitivd netd la
aspiratie, puterea si randamentul.

In tabelele 1.1. + 1.10 se prezinti notatiile si, dupd caz, valorile diferitelor marimi
utilizate 1n cadrul acestui curs. Se subliniazd cd majoritatea notatiilor sunt in

concordanta cu Standardul international CEI 60193 [Isbasoiu et al, 2003].

Tabelul 1.1 - Indici si simboluri

Termen Definitie Indice;
simbol
Intrare in Sectiunea de referintd la intrarea in sistemul hidraulic, i
sistem in amonte de pompa (sau 1)
Iesire din Sectiunea de referinta la iesirea din sistemul hidraulic, e
sistem in aval de pompa (sau 2)
Sectiune de | Sectiunea de referintd la flansa de aspiratie a pompei a
aspiratie (sectiunea de referintad de joasa presiune)
Sectiune de | Sectiunea de referintd la flansa de refulare a pompei r
refulare (sectiunea de referintad de 1nalta presiune)
Maxim / Indice care se refera la valoarea maxima sau minima a | max / min
minim unei marimi oarecare
Optim Indice care se refera la punctul cu cel mai bun opt
randament
Absolut Indice care se refera la valoarea absolutd a unei marimi abs
(de exemplu, presiune absoluta)
Referinta Indice care se refera la nivelul de referintd al masinii. ref
Acest nivel poate fi, de exemplu, cota geodezica a axei
orizontale a unei pompe centrifuge, sau cota axei
fusului palelor rotorice la pompe axiale cu axa verticala
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Specific Indice care se referd la 0 marime raportata la o anumita S
____________________ marime fundamentala |
Serie Indice care se refera la montarea in serie a conductelor, S
sau la cuplarea in serie a pompelor
| Piezometric | Indice care se refera la indltimea/ cota piezometrica | L.
Paralel Indice care se referd la montarea 1n paralel a p
conductelor, sau la cuplarea in paralel a pompelor
Pompa Indice care se refera la o pompa sau la o marime P
aferentd pompei
Instalatie Indice care se referd la o marime aferenta instalatiei inst
Functionare | Punctul de functionare energetica, respectiv indice F

aferent marimilor corespunzatoare punctului de
functionare energetica

Cavitational | Punctul de functionare cavitationala, respectiv indice C
aferent marimilor corespunzdtoare punctului de
functionare cavitationala

Local Indice atasat pierderilor locale de sarcina hidraulica loc
Distribuit Indice atasat pierderilor distribuite (pierderilor liniare) d
sau liniar de sarcind hidraulica

Tabelul 1.2 - Termeni care caracterizeaza traseul hidraulic

Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd
Arie Aria neta a unei sectiuni transversale S, A m2
normala la directia de curgere
Volum Volumul de fluid delimitat de o suprafata 14 m

inchisa. Volumul de control este delimitat
de o suprafata de control permeabila si in
general nedeformabild

Diametrul Diametrul conductei circulare D m
conductei
Lungime Lungimea conductei, sau a unui tronson de L m
conducti, sau a unui traseu hidraulic
oarecare
Rugozitate Inaltimea asperitatilor peretilor conductei k m
absoluta
Rugozitate | Raportul: k/D k/D —
relativa
Coeficientul | Coeficientul lui Darcy depinde in general de A -

lui Darcy doud variabile: A = A(Re,k/D), unde Re
este numarul lui Reynolds (tabelul 1.10)

Coeficientul | Coeficient care caracterizeaza diferitele g —
de pierdere | singularitati aparute pe traseul hidraulic

locala de (coturi, vane, Ingustari sau evazari de

sarcind sectiune etc). Valorile sale sunt date sub

hidraulica forma de grafice, tabele sau formule, in
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functie de tipul singularitatii si de
caracteristicile geometrice ale conductei
[Idelcik, 1984; Kiselev, 1988]

Modul de Marime utilizata pentru calcularea M & /m’
rezistenta pierderilor de sarcina hidraulica intr-o
hidraulica conducta
isengs | M =0.08260 el
: D
hidraulica
distribuita
raisengs | Mioe =0.0826 > Moo | e
: D

hidraulica
locala
Modul Modulul echivalent de rezistentd hidraulica M &/m’
echivalent utilizat in calcule, atunci cand intervin
de rezistentd | tronsoane simple montate in serie, in paralel
hidraulica sau mixt (conform paragrafelor §2.3.3 +

§2.3.5) si care sunt reduse la o conducta

monofilara de modul M.,
Modul Modul fictiv de rezistenta, utilizat pentru M. s°/m’
cinetic exprimarea termenului cinetic in functie de

2
debit: —— = M, 0?, unde
2g
o . e

M. =0,0826 F , 1ar o reprezinta

coeficientul lui Coriolis (tabelul 1.4)
Modul Modulul global de rezistenta reflecta atat M s*/m’
global de modul de disipare a energiei, cat si variatia
rezistenta energiei cinetice intre intrarea i i iesirea e

din sistem: M* =M, —M ., +M,.,.

Este utilizat pentru exprimarea sarcinii

hidraulice a sistemului (tabelul 1.7) sub o

forma compacta (conform paragrafelor

§2.3.3 + §2.3.5)
Nivel sau Cota unui punct din sistem, in raport cu un z m
cotd nivel de referinta specificat
Diametrul Diametrul caracteristic al rotorului pompei, D,y m
rotorului de exemplu, diametrul de refulare al unei
pompei pompe centrifuge, sau diametrul periferic al

palelor rotorice in cazul unei pompe axiale
Unghiul de | Unghiul de asezare a palelor rotorice, Bo grd
asezare a masurat fata de o pozitie de referinta (de
palelor exemplu, axa fusului palei rotorice).
rotorice Valoarea corespunzdtoare parametrilor

nominali de functionare a pompei se




8 STATII DE POMPARE — Incadrarea turbopompelor in sisteme hidraulice

noteaza Po. In scopul reglirii functionarii
pompei, pala rotorica poate fi pozitionata si
la alt unghi, B, calculat cu relatia:

P=Bo AP

Tabelul 1.3 — Marimi si proprietéti fizice

Termen Definitie sau/si valoare uzuala Simbol | Unitate de
masura
Acceleratie g=9,81 m/s’ g m/s2
gravitationalad
Temperatura | Temperatura se va considera In grade 0 °oC
Celsius
Densitatea Masa raportata la unitatea de volum p kg/m’
apei p = 1000 kg/m’
Densitatea Paer = 1,23 kg/m3 Paer kg/m3
aerului
Densitatea prg = 13560 kg/m’ PHg kg/m’
mercurului
Presiune de Presiunea partiald absoluta a vaporilor de Dy Pa
vaporizare apa saturati Intr-un mediu in care fazele

lichida si gazoasa ale apei sunt in echilibru
termodinamic: p, = 2338 Pa (la 20°C)
Vascozitatea | Coeficientul dinamic de vascozitate' se Pa-s
dinamica mai numeste pe scurt vdscozitate dinamica.
Pentru api: u = 10~ Pa's (la 20°C)
Vascozitatea | Coeficientul cinematic de vascozitate se
cinematica mai numeste pe scurt vdscozitate
cinematica si reprezinta raportul dintre
vascozitatea dinamica si densitate. Pentru
apa: v=p/p=10°m?s (la 20°C)
Tensiune Pentru interfata aer/apa, se considera G N/m
superficiala 6 =0,07274 N/m (la 20°C)

Tabelul 1.4 — Termeni cinematici

Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd
Debit Debitul volumic este volumul de fluid care 0 m’/s
(debit curge printr-o sectiune in unitatea de timp.
volumic) Debitul care tranziteaza o conducta circulara

' In standardul romanesc, aceasti mirime se noteazd 1. In aceasti lucrare vom nota
vascozitatea dinamicd conform standardelor internationale, iar notatia m va fi rezervata
exclusiv randamentului (tabelul 1.9).
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este O=v (n D? / 4), unde v este viteza

medie. Pentru o pompa, Q este debitul de
calcul, adica debitul din sectiunea de refulare

Debit de
scapari

specific
(sau debit
unitar)

Pierdere de debit volumic intre sectiunea de
aspiratie si cea de refulare apompei
Debitul volumic raportat la lungime. De
exemplu in cazul conductelor cu debit Qy

distribuit uniform, ¢ = Q, / L ,unde L este
lungimea conductei (§2.3.6.2)

Debit masic

Debitul masic este produsul dintre densitate
si debitul volumic: O, =p Q

Viteza locala

In modelul unidimensional de fluid,
componenta u (normala pe sectiune) este
singura componenta a vitezei instantanee a
fluidului (componenta a carei medie
temporala este diferita de zero si care va fi
denumitd, pe scurt, viteza locala)

Vitezd medie

Raportul dintre debitul volumic Q si aria 4, a
sectiunii transversale S, normala la directia

Q

A

Pentru o conducta circulara, viteza medie
este’ 1 v= 4Q/(TCD2)

de curgere: v:l I udd=
45

Coeficientul
lui Coriolis

Coeficient de neuniformitate a vitezelor in
sectiunea de curgere. Intr-o conducti
circulara, pentru regimul de curgere laminar,
o = 2, iar pentru regimul de curgere
turbulent, 1,05 <o <1,1

Coeficient
de debit

Coeficientul de debit este produsul dintre
coeficientul de contractie (raportul dintre
aria contractata si aria orificiului) si
coeficientul de viteza (coeficient subunitar
care depinde de coeficientul de pierdere
locala de sarcina hidraulica al orificiului)

Viteza de
rotatie’

Numarul de rotatii ale masinii In unitatea de
timp [rot/s]. Uzual se foloseste numarul de
rotatii ale magsinii pe durata unui minut, caz
in care unitatea de masura este [rot/min]

rot/s

Viteza
unghiulara

Viteza unghiulard este definita prin relatia:
o =2 nt n dacd viteza de rotatie se exprima in

2

In aceasti lucrare se va considera preponderent viteza medie, in consecintd, pentru aceasta se
va utiliza denumirea simplificatd de viteza. Notatia uzuala pentru viteza medie este V.
Deoarece n aceasta lucrare notatia V este rezervatd volumului, viteza medie se noteaza v.

In majoritatea aplicatiilor industriale, viteza de rotatie este uzual desemnati prin termenul
turatie, unitatea de masurd asociata fiind [rot/min].
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[rot/s], respectiv @ = 1t n / 30 daca viteza de
rotatie se exprima in [rot/min]

Tabelul 1.5 — Termeni referitori la presiune

Termeni Definitie Simbol | Unitati de
mdasurd

Presiune Presiunea unui fluid, masuratd in raport cu Dabs Pa
absoluta vidul absolut
Presiune Presiunea absolutd a aerului din mediul Dat Pa
atmosferica inconjurator: p, = 1,013-105 Pa=1 bar
Presiune Diferenta dintre presiunea absolutd a unui p Pa
diferentiala fluid la nivelul de referinta a aparatului de
(presiune mdsurare a presiunii §i presiunea
relativa) atmosferica la locul i momentul masurarii:

P = Pabs — Pat

Energia raportatd la masa (adica energia corespunzatoare unei unitati de masa) m [kg] se
numeste energie specifica sau energie masica [J/kg]. Energia corespunzatoare unei
unitdti locale de greutate se numeste sarcina (marime energetica) sau cddere (marime
geometricd), unitatea de masurd fiind [J/N], adicd [m]. Termenii corespunzatori nu
diferd decat prin factorul g, care reprezinta valoarea locald a acceleratiei gravitationale.
Dezavantajul utilizarii termenului de sarcina constd in faptul ca greutatea este o forta

care depinde de g (variabil in principal cu latitudinea, dar si cu altitudinea).

Tabelul 1.6 — Termeni referitori la energie

Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd

Energie Energia mecanica a unei mase m de fluid, & J
mecanica A ‘ mv: m p

intr-o sectiune, & = +——+mgz,

p

este suma energiei cinetice, a energiei

potentiale de presiune si a energiei potentiale

de pozitie
Energie Energia mecanicd corespunzatoare unitdtii de e Jkg
mecanica masa de fluid Intr-o sectiune:
specifica voop

e=—+"—+gz

2 p

Flux de Fluxul energiei mecanice prin suprafata S, D, J/s
energie normala la directia de curgere, este cantitatea
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mecanica de energie mecanica care traverseaza suprafata

considerata in unitatea de timp
Energie Energia specifica a apei disponibila intre E Jkg
hidraulica sectiunile de referintd de inalta presiune
specifica a (refulare) si de joasa presiune (aspiratie) ale
pompei’ pompei:

2.2

E:Vr 2va +pr ppa +g(zr _Za)
Energie Energia hidraulica specifica a unei pompe, la o E, J/kg
hidraulica viteza de rotatie specificatd si la o deschidere
specifica a specificatd a palelor directoare si a palelor
unei pompe la | rotorice, atunci cand vana din partea de Tnalta
mersul in gol | presiune este Inchisa (adicd debitul este nul)
Energie Energia potentiali specifica de pozitie’ in Eq, J/kg
potentiala sectiunea de aspiratie a pompei
spegiﬁcé de E,=g (z, —zi),
poz;‘gle.la determinata intre sectiunea de referintd de la
aspiratie a intrare, respectiv de la aspiratie
pompei
Energie Energia specifica absoluta in sectiunea de NPSE J/kg
specifica referinta de joasa presiune (aspiratie),
pozitiva netd | diminuatd de catre energia specifica
la aspiratie a | corespunzatoare presiunii vaporilor
instalatiei o V2

NPSEinst :%+71_Ega -8 hri—aa

unde 4, ;, este pierderea de sarcina hidraulica

totald pe conducta de aspiratie a pompei (pe

traseul dintre i s1 @)
Energie Valoarea minima a energiei specifice pozitive NPSE J/kg
specifica nete la aspiratie, necesara pentru ca pompa sa
pozitiva netd | functioneze normal (la parametrii nominali).
la aspiratie a | Pentru functionarea fara cavitatie, este necesar
pompei sa fie indeplinita conditia: NPSE < NPSE,,,
Disipatie de Energia hidraulica specifica disipata intre doua Eis J/kg
energie sectiuni oarecare: Eg;s = g h,
hidraulica unde 4, este pierderea de sarcind hidraulica
specificd totala Intre cele doud sectiuni
Caldura Cantitatea totald de caldura primita de fluid J
primita din exterior
Caldura Cantitatea totald de caldura primita de fluid " J
datorata datorita frecarilor interne generate de curgerea

% Standardul international CEI 60193 [Isbasoiu et al, 2003] recomanda utilizarea notatiei £
pentru energia hidraulica specifica a pompei. Pentru aceasta marime, exista si notatia ¥ [Pop

et al, 1987].

5 In standardul CEI 60193, aceasta se noteazi E, (notatie folositi mai ales pentru turbine).
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frecarilor acestuia
interne
Lucru Lucrul mecanic primit sau efectuat de sistem L J
mecanic
Coeficientul | Coeficient care caracterizeaza conditiile de Ginst —
de cavitatie al | cavitatie exterioare pompei, anume cele ale
instalatiei circuitului hidraulic de la aspiratie si este
exprimat ca raport intre energia specifica
pozitiva netd la aspiratie a instalatiei si energia
hidraulica specificd a masinii:
Sinst = NPSEinst /E
Coeficientul | Pentru o functionare normald, fara cavitatie, op —
de cavitatie al | trebuie indeplinitd conditia: cp < Gy
pompei
Tabelul 1.7 — Termeni referitori la inaltimea geometrica si la sarcina
Termen Definitie Simbol Unitate
masurd
Inaltime In raport cu un nivel de referinta specificat, H, m
(sau cota) indltimea piezometrica este definita in functie
piezometrica de presiune si de cota: H , = P,
Pg
Aceasta determind nivelul piezometric mediu
intr-o sectiune normald la directia de curgere
Sarcina Energia mecanica corespunzatoare unitatii de H m
(sau energie | greutate de fluid intr-o sectiune: H = e/g:
mecanicd pe voop
greutate) H = e Ttz
g P8
Sarcind Suma dintre termenul cinetic corespunzator H; m
hidro- unitatii de greutate si Indltimea piezometrica: ‘
dinamica V2
H=—L+-—"L4z,
2g pg
Aceasta determinad nivelul hidrodinamic intr-o
sectiune S, normala la directia de curgere
Energie Energia internd corespunzatoare unitatii de Cint m
internd pe greutate a fluidului intr-o sectiune
greutate
Energie Energia totald corespunzatoare unitatii de e, m
totald pe greutate este suma dintre energia mecanica pe
greutate greutate §i energia internd pe greutate
Sarcina’ Sarcina disponibila intre sectiunea de refulare, H m
pompei, sau | respectiv de aspiratie a pompei: H = E/g,

6 Caderea neta in cazul turbinelor
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inaltimea de | adica:
N R
2¢g pg = °
Sarcina Diferenta dintre indltimea piezometrica la H
sistemului intrarea in sistem si cea de la iesirea din
hidraulic sistemul hidraulic:
H" =H, -H, :(ﬁsziJ—(pe +zeJ
' © \pg Pg
Inaltime Diferenta de inaltime geodezica intre planele H,
geodezica orizontale determinate de cota sectiunii de iesire
(geometricd; | din sistem (in aval de pompa), respectiv cota
de pozitie) sectiunii de intrare 1n sistemul hidraulic (in
de pompare | amonte de pompd): H, =z, -z
Inél}cirvne Inaltimea statica a instalatiei: H,,
statica 3
Hy=H, -H, =Y<"Pi,pg,
Pg
Sarcing Sarcina pompei la debit nul: H,=E,/g H,
pompei la Pentru definitia lui £,, a se vedea
mersul in tabelul 1.6.
gol
Inaltime Diferenta intre cota sectiunii de aspiratie a Hg,
geodezica pompei si cota sectiunii de intrare in sistemul
(geometricd) | hidraulic:
de aspiratie’ Hyg, :Ega/g:(za—zi),
Pentru definitia lui £,,, a se vedea tabelul 1.6
Sarcina NPSH;yss = NPSE,,/ g NPSH,,
pozitiva netd | Pentru definitia lui NPSE,, a se vedea tabelul
la aspiratie a | 1.6. Rezulta:
: e 5
instalatiei NPSH, = Pabsi =Py Vi _ Hoy by,
Pg 2g
Sarcind NPSH = NPSE/g NPSH
pozitiva netd | Pentru definitia lui NPSE, a se vedea tabelul
la aspiratie a | 1.6. Pentru functionarea fara cavitatie, este
pompei® necesar sa fie Indeplinitd conditia:
NPSH < NPSHyq
Pierdere de | Energia hidraulica disipata intre doua sectiuni h,

sarcina
hidraulica
totala

oarecare, corespunzatoare unitdtii de greutate
(lucrul mecanic al fortelor de vascozitate al unei
unitdti de greutate de fluid): 4, = Eu;/ g.
Aceasta reprezintd suma pierderilor distribuite,
respectiv locale de sarcind hidraulica

7 In standardul international CEI 60193, aceasta se noteazda Z; = E; / g, este insd o notatie

caracteristica turbinelor hidraulice, nu pompelor.
¥ In limba engleza, NPSH = Net Positive Suction Head.
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Pierdere Disipatiile energetice distribuite in lungul ha m
distribuita conductei, corespunzatoare unitatii de greutate
(liniard) de
sarcind
hidraulica
Pierdere Disipatia energetica locala corespunzétoare Rioe m
locala de unitdtii de greutate
sarcind
hidraulica
Tabelul 1.8 — Termeni referitori la putere $i momentul cuplului
Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd
Putere hidraulica Puterea transmisi apei’ (puterea Py W
(utild) fluidului la iesirea din pompa)
P,=pgOQH=pOE
Puterea pompei Puterea mecanica la arborele pompei: P W
P = P;/m, unde n este randamentul
pompei (tabelul 1.9)
Disipatii de putere | Puterea mecanicd disipata in lagarele AP, W
mecanica de ghidare, in lagarul axial si in
etansarile arborelui pompei
Putere la debit nul a | Puterea absorbita de pompa la o viteza P, w
unei pompe (putere | de rotatie specificata si la deschideri
la mersul in gol) specificate ale palelor directoare si
palelor rotorice, atunci cand vana din
partea de inaltd presiune este inchisa
Momentul cuplului | Momentul cuplului aplicat arborelui M N'm
la arbore masinii hidraulice si corespunzator
puterii mecanice a masinii
Tabelul 1.9 — Termeni referitori la randament
Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd
Randament Raportul dintre energia specifica neta si Nn —
hidraulic energia specificd consumata. Acest
randament depinde de rapiditatea pompei'’,
de geometria palelor, de gradul de reactiune
al rotorului, de vascozitatea fluidului si de
rugozitatea relativa a canalelor rotorice
Randament in cazul pompelor, 1,, = B,,/(P,, + AP,,) N —

? sau puterea disponibild in apa pentru a produce energie in cazul unei turbine
' rapiditatea dinamica #, sau rapiditatea cinematica ng (tabelul 1.10)
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mecanic
Randament in cazul pompelor, 1, = 0/(0 +q) utt -
volumic
Randament' ' | in cazul pompelor, n =P, /P =n, n,, N, n —
Tabelul 1.10 — Termeni referitori la similitudine
Termen Definitie Simbol | Unitate de
masurd
Numarul Raportul dintre componenta convectiva a Re -
Reynolds fortelor de inertie si fortele de vascozitate.
Pentru o conducta circulara, expresia sa in
functie de viteza v a fluidului este:
D D
Re = Ye_py .
v K
Expresia sa 1n functie de debit este:
Re=—4Q _4p0 :
nDv =wnDp
Numarul Pentru conductele tehnice (cu rugozitate Re, —
Reynolds neomogend), se poate considera'?:
limita Re;=10D/k.
inferior Acesta caracterizeaza trecerea de la regimul de
curgere turbulent neted, in care A = A(Re), la
regimul turbulent mixt, in care A = A(Re,k/D)
Numarul Re; =560 D / k [1delcik, 1984, §2.1] Re; —
Reynolds Caracterizeaza trecerea de la regimul de curgere
limita turbulent mixt, in care A = X(Re, k/ D), la
superior regimul de curgere turbulent rugos, in care
A =Mk/D)
E{iir;ﬁlitca;e ng = (136 By , unde puterea utild a pompei " rovmin
H\ JH
P, este exprimata in kW
Rapiditate n 0 no"? | ng rot/min
i tica | n, = = . Pentru apa, la
cimmematica q \/ﬁ \/ﬁ H3/4
pompe se poate utiliza relatia ng =3,65n, .
In cazul unei pompe cu ; etaje si m fluxuri, se
1/2
foloseste relatia: n, =n %
(H/))
Rapiditatea | Aceasta rapiditate este adimensionala si in mod o, —

"n cazul turbinelor, n = P/ Py, .
"2 Idelcik [1984, §2.1] recomandd Re; = 15 D / k.
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specifica frecvent este definita prin formula:
n Ql/ 2 . .
Wy ==, cu viteza de rotatie in [rot/s]
E

1.2. Clasificarea masinilor hidraulice

Magsinile hidraulice fac parte din clasa masinilor care realizeaza un transfer de energie
de la o formd de energie, denumita energie primara, la o altd forma de energie,
denumita energie secundara. Masinile hidraulice sunt acele masini la care cel putin una
dintre cele doud forme de energie este emergia hidraulica. Maginile hidraulice se
numesc maygini de forta (de exemplu, turbine) atunci cand efectueaza lucru mecanic,
respectiv se numesc masini de lucru (de exemplu, pompe) atunci cand consuma lucru
mecanic.
in functie de sensul in care se realizeazii transferul de energie, masinile hidraulice se
clasifica in trei mari grupe:
= Generatoare hidraulice, la care energia secundara este energie hidraulica, iar
energia primarda este o energie de alt tip. Cu alte cuvinte, generatoarele hidraulice

cedeazd energie curentului de fluid: £ Generatoarele hidraulice

primara =E hidraulica *
sunt: pompe, ventilatoare, suflante, elevatoare, ejectoare.

= Motoare hidraulice, la care energia primarda este energie hidraulicd, iar energia
secundara este o energie de alt tip. Motoarele hidraulice preiau energie de la curentul

de fluid: E;guuiica = E . Motoarele hidraulice sunt: turbine si eoliene.

secundara
= Transformatoare hidraulice, care realizeazad conversia unor parametri ai aceleiasi

forme de energie, prin intermediul energiei hidraulice: E = Ejuuica = E' -

Transformatoarele hidraulice sunt cuplaje hidraulice.

In functie de natura fluidului vehiculat, masinile hidraulice pot fi:

= Masini hidraulice care vehiculeaza lichide (pompe, turbine)

= Magini hidraulice care vehiculeazd gaze, la care nu se ia in considerare
compresibilitatea (ventilatoare, suflante, eoliene), raportul presiunilor de la refulare si

aspiratie fiind p,/p, <1,3. De exemplu, compresoarele nu sunt incluse in categoria

maginilor hidraulice, deoarece acestea comprima si incalzesc gazul.
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1.2.1. Generatoare hidraulice

In functie de modul in care se efectueazi transferul de energie citre curentul de
fluid, generatoarele hidraulice pot fi grupate dupa cum urmeaza.

= Turbogeneratoare hidraulice (turbopompe), la care transferul de energie se
efectueaza prin impactul dintre palele rotorului si curentul de fluid, marindu-i acestuia
din urma momentul cinetic. La acest tip de generatoare hidraulice, energia cedata
curentului de fluid depinde de debitul vehiculat, iar spatiul de aspiratie comunica cu cel
de refulare. Turbopompele reprezinta cel mai folosit tip de generatoare hidraulice, motiv
pentru care le vom acorda o atentie deosebitd de-a lungul intregii lucrari.

= Generatoare volumice, la care transferul de energie se efectueaza prin transportul
periodic al unor volume elementare de fluid sub presiune, de la aspiratie catre refulare.
La acest tip de generatoare, spatiul de aspiratie este separat etans de spatiul de refulare,
iar energia cedatd curentului de fluid este independentd de debit (din acest motiv,
generatoarele volumice necesita protectie contra suprapresiunii in zona de refulare).

= Generatoare cu fluid motor, la care transferul de energie se efectuaza prin
amestecul a doud fluide: unul cu energie ridicata si debit mic, iar celalalt cu energie
scazuta si debit mare.

= Generatoarele electromagnetice, care realizeaza transferul direct al energiei
electromagnetice catre curentul de fluid. Aceste generatoare hidraulice functioneaza pe
principiul inductiei electromagnetice (rolul conductorului electric fiind jucat de fluidul
in migcare) si nu au piese in miscare.

= Elevatoarele hidraulice, care realizeaza transferul unor volume de fluid de la o cota

geodezica scazuta, la o cotd geodezica ridicata.
1.2.2. Parametrii fundamentali ai turbopompelor
Parametrii fundamentali care determind functionarea turbopompelor in sistemele

hidraulice sunt reprezentati in schema globala din figura 1.1 si sunt definiti dupa cum

urmeaza:
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» Debitul vehiculat, Q — reprezintd volumul de fluid care trece prin sectiunea de
refulare a pompei in unitatea de timp (a se vedea tabelul 1.4);

= ndltimea de pompare, H — reprezinti energia pe care o cedeazi pompa curentului de
fluid, raportata la greutate (a se vedea tabelul 1.7). Ea este definitd ca diferentd intre
energia fluidului la refulare () si energia fluidului la aspiratie (a), ambele energii

raportate la greutate, astfel:

2 2
H = V’+pr+zr—va+p“+za. (1.1)
2g pg 2g pg

Intre punctele a si r, linia energeticd LE (figura 1.1) prezinti un salt de indltime H,

LE
LE
LE H

PE w, # B M
conducta cuplay
de aspiratie Ne conducta

de refulare

motor de actionare
Pﬂg 2 j?m

Fig. 1.1. — Schema aferenta Incadrarii unei pompe intr-un sistem hidraulic

* Puterea hidraulica (puterea utila), P, — reprezinta energia totala cedata curentului de

fluid 1n unitatea de timp (a se vedea tabelul 1.8). Ea se calculeaza in functie de debitul

vehiculat si indltimea de pompare astfel:
P,=pgOH; (1.2)
» Puterea absorbita (puterea pompei), P — reprezintd energia totald consumata de

pompa in unitatea de timp pentru a ceda curentului de fluid puterea P, ;
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» Randamentul, m - reprezintd raportul dintre puterea utild si puterea absorbitd a

pompei (a se vedea tabelul 1.9). Randamentul pompei se calculeaza cu relatia:

_pPgOH

- (1.3)

n

si defineste calitatea transferului de energie din interiorul pompei;

» Viteza de rotatie (turatie), n [rot/s] — este un parametru caracteristic al turbopompelor
si reprezintd numirul de rotatii efectuate de rotorul pompei in unitatea de timp. In
domeniul turbopompelor este folosit in mod frecvent termenul de turatie, unitatea de
masurd uzuald fiind [rot/min] (a se vedea tabelul 1.4);

» Viteza unghiulard, o - este de asemenea un parametru caracteristic al turbopompelor,
fiind definit in functie de viteza de rotatie in [rot/s], prin relatia:

o=271n. (1.4)
Daca turatia se masoara 1n [rot/min], viteza unghiulard este definita prin relatia:
©=2nn/60=mn/30; (1.5)

» Momentul la arbore, M — reprezinta cuplul motor care trebuie furnizat la axul pompei
pentru a putea asigura puterea absorbita (a se vedea tabelul 1.8):

M=Plo; (1.6)

» Sarcina pozitiva neta la aspiratie, NPSH — este un parametru de cavitatie foarte
important pentru pompe (a se vedea tabelul 1.7). El reprezinta energia suplimentara
raportata la greutate, necesard la aspiratia pompei, peste nivelul piezometric dat de
presiunea de vaporizare a fluidului, astfel incat in pompa sa nu apara cavitatia (a se
vedea reprezentarea grafica din figura 1.1).

Pentru a avea o vedere de ansamblu asupra unui agregat de pompare, trebuie definita si

puterea agregatului P,,, care reprezintd puterea absorbitd de motorul de antrenare al

g b
pompei pentru a putea furniza curentului de fluid puterea utila:
P P

MMy MM My

Py

(1.7)

unde m,, reprezintd randamentul motorului de antrenare al pompei §i 1, reprezintd

randamentul cuplajului dintre pompa si motorul de antrenare al acesteia.



2. ELEMENTE DE CALCUL ALE SISTEMELOR
HIDRAULICE

2.1. Ecuatii utilizate

La nivelul principiilor generale, ecuatiile care guverneaza miscarea fluidelor sunt bine
cunoscute: conservarea masei, conservarea energiei, conservarea cantititii de miscare.
Diferenta majora fatd de ecuatiile studiate in mecanica clasica este datd de marea
mobilitate a fluidelor. Trebuie amintit cd pentru un fluid, notiunile de miscare,
deformare si curgere reprezintd acelasi lucru. De aceea, abordarea utilizatd pentru
deducerea ecuatiilor si, binenteles, forma lor finala diferd. In loc de a considera o
cantitate constantd de materie si de a deduce legile miscarii, cum se procedeaza in
mecanica clasica, pentru fluide (unde in majoritatea cazurilor este dificil sa se aprecieze
limitele corpului fluid) se deduc ecuatiile considerand un volum de control fix, care se
gaseste 1n interiorul unei suprafete de control permeabile si in general nedeformabile.

Inci de la inceput trebuie semnalat un aspect oarecum sintactic, care pare important.
Volumul fluidelor poate fi modificat prin doud mecanisme distincte din punct de vedere
fizic: prin modificarea presiunii fluidului, sau prin modificarea temperaturii acestuia.
Exista Tnsa un singur termen care exprima scaderea volumului: comprimarea (indiferent
prin ce mecanism fizic se obtine aceasta), respectiv existd un singur termen care
exprima cresterea volumului: dilatarea (indiferent prin ce mecanism fizic se obtine
aceasta). Acest fapt poate crea confuzii. Astfel, in cazul calculului retelelor de incalzire
sau de termoficare, apa vehiculatd este consideratd a fi un fluid incompresibil din
punctul de vedere al variatiei volumului cu presiunea, insa calculele sunt efectuate cu

densitati ale apei diferite pe conductele de tur, respectiv pe conductele de retur — deci
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apa este consideratd a fi un fluid compresibil din punctul de vedere al variatiei
volumului cu temperatura.

Pentru a elimina oarecum acest neajuns, in lucrarea de fatd vom utiliza termenii
compresibil si incompresibil In legatura cu mecanismul fizic de modificare a volumului
fluidelor ca urmare a variatiei presiunii (in general, cresterea presiunii comprima
fluidul). Respectiv, vom utiliza termenii dilatabil si nedilatabil in legaturd cu
mecanismul fizic de modificare a volumului fluidelor ca urmare a variatiei temperaturii
(in general, cresterea temperaturii dilata fluidul). In acest context, apa care tranziteaza,
de exemplu, retelele de alimentare cu apa potabild, va fi consideratd un fluid
incompresibil si nedilatabil, in timp ce apa care tranziteaza retelele de incalzire, va fi

considerata un fluid incompresibil si dilatabil.
2.1.1. Modelul unidimensional de fluid

Practica uzuald 1n inginerie permite utilizarea unor simplificari importante pentru

modelele matematice de curgere a unui fluid prin conducte sau canale. Pentru aceste

tipuri de curgere, se pot neglija, de exemplu, distributiile reale ale vitezei sau presiunii

intr-o sectiune normala pe directia de curgere, acestea putdnd fi inlocuite cu alti

parametri globali/ medii.

Caracteristicile modelului unidimensional de fluid sunt:

* Viteza medie — Miscarea fluidului se considera a fi datd de o vitezd medie pe o
sectiune S normald la directia principald de curgere, viteza definitd ca raport intre

debitul volumic si aria sectiunii:

1
v:—judA=2, 2.1
A A
S
unde u este viteza locald’ intr-o sectiune de arie elementard d4.
* Nivelul piezometric mediu — O sectiune S normala la directia de curgere este
caracterizatd printr-un nivel piezometric constant, in raport cu un plan de referinta
(figura 2.1).

Nivelul piezometric mediu este definit ca suma intre cota z a axei sectiunii fatd de un

plan de referinta (P.R.) si nivelul manometric p/ (p g) in sectiunea respectiva:

! definita in tabelul 1.4.
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p
H,=z+". (2.2)
pg

Inaltimea piezometrica H, reprezintd energia potenfiald medie pe greutate, in

sectiunea considerata (a se vedea tabelul 1.7).

I  Mivel pezometric
AP
LE
hy Ry 'R‘
/
/ \ _ ,\g\
/\ﬂ)% z

¢

PE.

Fig. 2.1. — Reprezentarea nivelului piezometric mediu Intr-o sectiune

* Nivelul hidrodinamic — Pe langa energia potentiala, energia mecanica a unui fluid in
curgere cuprinde si energia cineticd. Suma dintre nivelul piezometric mediu si
termenul cinetic raportat la greutate, V2 /2g, defineste nivelul hidrodinamic in

sectiunea considerata. Sarcina hidrodinamica este definita in tabelul 1.7.

= Pierderile de sarcini — In orice fluid in miscare apare o disipatie interna a energiei
mecanice. Cantitatea de energie mecanica disipatd, corespunzatoare unitatii de
greutate de fluid care curge de la o sectiune la alta, reprezintd pierderea de sarcina
hidraulica totala, h, (a se vedea tabelul 1.7, precum si paragraful §2.2).
Din punctul de vedere al mecanismului de disipare, pierderile de sarcind hidraulica pot

fi clasificate in doud categorii: pierderile de sarcina uniform distribuite, h,, datorate
vascozitatii fluidului si pierderile locale de sarcina, hy,., datorate neuniformitatilor

care apar pe traseul fluidului aflat in miscare.
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*» Panta hidraulici - Reprezinta pierderea de sarcind uniform distribuitd

corespunzatoare unei unitati de lungime: & =4, /L .

* Raza hidraulica — Reprezintd raportul dintre aria A corespunzdtoare sectiunii
normale la directia principald de curgere si perimetrul P udat de fluid in sectiunea

consideratd: R = 4/P .
2.1.2. Conservarea masei

Ecuatia care exprima principiul fundamental de conservare a masei valabil pentru orice
curgere se numeste ecuatia continuitatii. Pentru deducerea expresiei acesteia, se va
considera un volum de control oarecare dintr-un fluid in miscare, volum delimitat de o
suprafati permeabild. In acest caz, principiul fundamental de conservare a masei
exprima faptul ca fluxul masic care iese prin suprafata de control permeabila intr-un
interval de timp, este egal cu scaderea masei din interiorul volumului in acelasi interval

de timp (figura 2.2).

_Blpdv)
2t _

M+

dv p A

Q&J g

A df

A

Fig. 2.2. — Reprezentarea variatiei masei de fluid
din volumul de control elementar dV/

Fluxul de masa care iese prin suprafata de control in intervalul de timp dz, este egal cu:

{QM + ag;” dl} dt—Q,, dt =8Q8—;‘4dl dt, (2.3)

unde Q,, este debitul masic. Variatia masei din interiorul volumului elementar dV in

opdr)

acelasi interval de timp df se poate scrie: — 3
¢

dz . Daca se tine seama de faptul ca
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volumul se poate exprima in functie de arie si lungimea elementara d/, adica dV ~ 4 d/

(ipoteza acceptabild din moment ce este vorba despre variatii elementare), respectiv

daca se tine seama cd d/ este constant in timp, rezulta:

_Mdt:_mdl dr .

2.4
v (2.4)
Egaland expresiile (2.3) si (2.4), se ajunge la forma diferentiala a ecuatiei continuitatii

pentru o curgere unidimensionala:

o(p A) N Owm _ 0 2.5)
ot ol ' '

Aceastd expresie se poate particulariza prin diferite aproximatii succesive, astfel incat sa
poata fi utilizata Intr-o forma simpla in calculele hidraulice. Astfel:
= Pentru o conducta rigida (sectiune nedeformabild), aria 4 este contantd ( A = const.)
deci ecuatia (2.5) devine:
A % + um _ 0. (2.6)
ot ol

= Pentru o curgere permanenta (independentd de timp), In care toate derivatele in

raport cu timpul sunt nule, % =0, ecuatia (2.5) devine:

Bu _ (2.7)

ol

si integrand se obtine un debit masic constant:
Oy = const. (2.8)

= Pentru o curgere permanenta a unui fluid incompresibil (densitatea nu depinde de
presiune) si nedilatabil (densitatea nu depinde de temperaturd) — cea mai utilizata
aproximatie pentru lichidele in curgere (respectiv pentru gaze la viteze mici, cu

numarul Mach Ma < 0,3), In absenta fenomenelor de schimb de céldura, rezulta:

2 =0 si p=-const. Exprimand debitul masic ca produs intre densitate si debitul
t

volumic, se obtine forma integrala a ecuatiei continuitatii:

O = const. (2.9)
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2.1.3. Legea energiilor

Se numeste legea energiilor ecuatia care exprima principiul fundamental al conservarii
energiei valabil pentru orice curgere. Pentru deducerea expresiei acesteia, se va
considera, pentru inceput, un volum oarecare dintr-un fluid in miscare, marginit de doua
sectiuni, S} $1.S,, normale pe directia principald de curgere (figura 2.3).

Daca se ia in considerare curgerea unui fluid incompresibil si nedilatabil si se considera

. . .. . . .2 . - .
numai bilantul energiei mecanice, fluxul de energie mecanica” ®p,, care intrd prin

suprafata S; in volumul de control V, este divizat in doua tipuri diferite de fluxuri de

energie mecanicd: primul este fluxul de energie mecanica utila @, , care se regaseste

in sectiunea S, de iesire a fluidului din volumul de control si al doilea este fluxul de

energie mecanica disipatd A® p, , (disipatia fiind datorata vascozitatii fluidului).

=k A v

Fig. 2.3. — Bilantul energiei mecanice pentru un fluid in miscare

Se aminteste ca pentru o linie de curent, energia mecanica raportata la greutate,

e . .3 .
denumita si sarcina’, se poate scrie:

H=2 1L i (2.10)

* Deoarece suprafata S este normali la directia de curgere, in cazul modelului unidimensional de
fluid, notiunea de flux de energie mecanica prin suprafata S coincide cu notiunea de debit de
energie mecanicd.

* A se vedea tabelul 1.7.
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unde termenul (uz / 2 g) reprezintd energia cinetica raportatd la greutate, iar termenul
( p/pg+ z) reprezinta energia potentiala raportata la greutate.
Pentru o sectiune S; (de arie 4;), normald la directia principala de curgere a unui fluid

in migcare, fluxul de energie mecanica se poate scrie:

cDEjszngQ 2.11)
S

J
si tindnd seama de faptul ca debitul elementar dQ este produsul dintre viteza locald u si
aria elementara d4, se ajunge la expresia:

2
(I)Ejzj.pg£;l—+i+z]udz4. (2.12)
S g P&

Deoarece aceastd ecuatie este dedusa pentru modelul unidimensional de fluid

incompresibil, se pot scoate de sub integrald termenii constanti pe sectiune si rezulta:
p .
@E.:P_gju3dA+pg Lz, judA. (2.13)
7 2g pg
S S;
Daca pentru sectiunea consideratd S; se presupune ca vectorii vitezd sunt paraleli,

atunci se poate exprima marimea vitezei u ca un procent k(4) din viteza medie v, adica:
u=k(Av. (2.14)
Tinandu-se seama de relatia de definitie a vitezei medii (2.1) in functie de debitul

volumic Q, expresia (2.13) a fluxului de energie mecanica in sectiune devine:

2
Vi1 p;
Oy =pgQ-t— [F(4)da+pg 0| L+z; |. (2.15)
2g4; ¢ pg
Se noteaza cu o j termenul:
1 .3
a;=— [k*(4)d4, (2.16)
4; 5

numit coeficient de neuniformitate a vitezei, sau coeficientul lui Coriolis. Acest
coeficient tine seama de distributia neuniformd a vitezei 1n sectiunea normald
considerata (a se vedea si tabelul 1.4). Cele mai des utilizate valori ale coeficientului lui
Coriolis a, obtinute pe cale analiticd sau experimentala, sunt urmatoarele:

* pentru curgerea laminara in conducte circulare: o.=2;
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= pentru curgerea turbulenta in conducte circulare: o =1,05...11;
= pentru curgerea turbulenta cu suprafata libera: a =1,1...1,2.

Expresia fluxului de energie mecanica intr-o sectiune S; devine atunci:

“/VJZ' P
Cp,=pgQ———+pgQ| —+z;|=pgQH;. (2.17)
2g pg

Raportand ecuatia (2.17) la (p g Q) , Se obtine energia mecanicd corespunzatoare unitatii
de greutate a fluidului in sectiunea S :

2
o V5 ,
H =222 P, (2.18)
2g pg

. e . . . e . N . . .
Termenul H ; reprezinta sarcina hidrodinamica a fluidului” in sectiunea considerata.

S-a demonstrat astfel ca fluxul de energie mecanica intr-o sectiune S; se poate scrie:

©y = [pgHudd=pgQH,. (2.19)

S

Utilizind aceleasi considerente, se noteaza cu h,_, raportul dintre fluxul de energie

mecanica disipata si produsul (p g Q), obtinandu-se astfel:

_Adg

h .
pgo

- (2.20)

Termenul 4, , se numeste pierdere de sarcina hidraulica totala intre sectiunile Sy si

S>. Trebuie subliniat faptul ca se urmareste scrierea bilanfului energiei totale. Pierderile

de sarcind h,,_, (care reprezinta disipatii din punctul de vedere al energiei mecanice a

fluidului) se regdsesc sub forma unei cresteri de temperatura in fluidul in miscare. Se
poate deci scrie ca, fluxul de energie mecanica disipatd de fluid prin suprafatd,
(p g th_z)a intr-un interval de timp, este egal cu o cantitate de cadldurd primitd de

fluid 1n acelasi interval de timp. Astfel:

dQ”
nghr1_2 :79 (2.21)

unde Q" reprezintd cantitatea totald de caldurd primitd de fluid datoritd frecarilor

interne generate de curgerea acestuia.

* conform tabelului 1.7
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Primul principiu al termodinamicii se poate enunta astfel: Variatia de energie a unui
sistem este egala cu suma cantitatii de caldura Q si a lucrului mecanic L primite de
sistem. Utilizand urmatoarea conventie de semne:

= Cantitatea de cdldura primita de sistem este pozitiva;

= Cantitatea de caldura cedata de sistem este negativa;

= Marimea lucrului mecanic primit de sistem este pozitiva;

= Marimea lucrului mecanic efectuat de sistem este negativa,
si considerand un volum de control care primeste cdldurda Q din exterior, respectiv
cedeaza lucru mecanic L prin suprafata exterioard, se poate scrie suma mentionatd in
primul principiu al termodinamicii, In cantitati elementare (independente de timp),
astfel: (dQ/dz —dL/dt).
Energia totala corespunzatoare unitatii de greutate (e,) este suma dintre energia

mecanicd raportatd la greutate (/) si energia internd corespunzatoare unitatii de greutate

a fluidului (e;,,) intr-o sectiune, anume:

2
et:H+eim=u—+i+z+eim. (2.22)
2g pg

Variatia energiei sistemului este formatd din doi termeni: primul termen reprezinta
diferenta dintre fluxul de energie totala care iese §i fluxul de energie totala care intra in
acelasi volum, iar al doilea termen reprezintd variatia energiei totale raportatd la
greutate, datorata unei transformari oarecare suferite de cdtre volumul considerat.
Considerand suprafata de intrare S; In volumul de control si suprafata de iesire S,

primul principiul al termodinamicii se scrie:

dQ _dL _

0 e
T d J-pge,udA—J-pge,udA +I%dV. (2.23)

S, S, v !

Diferenta fluxurilor de energie totald dintre iesire si intrare se poate scrie:

S Sy
= [pgHudd- [pgHudd+ [pge, udd—[pge, udd=
SH Sy S» S
=pgQH,~pgQH + [pge, udd-[pge, udd, (2.24)

SH A
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unde pentru primii doi termeni s-a tinut seama de (2.19).

Lucrul mecanic efectuat de sistem poate fi considerat ca o scadere de valoare H a cotei
hidrodinamice, unde s-a notat cu H sarcina cedata de fluid sub forma de lucru mecanic
catre o masind hidraulica. Rezulta astfel:

dL d
—=—[pgHdV=pgH [udd=pgOH. (2.25)
de dr
vV S
Variatia energiei totale raportata la greutate, datorata unei transformari oarecare,

suferite de catre volumul ¥ considerat, poate fi scrisa:

Ia(pget)dV _ Ia(ng)d”JMdV‘ (2.26)
o ;o y oo

Astfel, daca se tine seama de relatiile (2.25), (2.24), respectiv (2.26), iar apoi se aduna si
se scade termenul de pierderi de sarcind (2.21) sub formd mecanica si sub forma de

caldura, primul principiu al termodinamicii (2.23) se scrie:

dQ
—, PgOH=pgOH, -pgQH + ngeimudA— ngeimudA+

dr s, 5,

o(pg H) 0(p & €int) dQ”
+|—=—dV+|—="=dV + hoy o, ———, (227
i = £ - PO~ (227)

Prin rearanjarea termenilor, relatia (2.27) devine:

Q" _dQ

PgOH =pgQH,+pgOQH+pgQh, _, - &

+ jpgeim udA4 - jpgeim udA+IWdV+Ia(pTiH)dV. (2.28)

Se Tmparte relatia (2.28) cu (p g Q) , lar suma termenilor care contin caldura si energia
interna se considerd a fi lucrul mecanic raportat la greutate (— llz), efectuat pentru

trecerea de la o stare la alta. Se obtine astfel forma generala a legii energiilor:

Hy=Hy +Hth, ,—ly+— ja(ng)dV. (2.29)
pgQ; O

Prin particularizarea formei generale a legii energiilor (2.29), se obtine legea energiilor
pentru cazul curgerii permanente a fluidelor incompresibile si nedilatabile:
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unde H,, respctiv H, reprezintd sarcina hidrodinamica a fluidului in sectiunea de intrare,
respectiv de iesire din sistemul considerat, iar H este energia raportata la greutate,
cedata de fluid sub forma de lucru mecanic cdatre o magina hidraulica sau primita de
Sfluid sub forma de lucru mecanic de la o masina hidraulica. Considerand conventiile de
semne adoptate pentru lucrul mecanic la inceputul acestui paragraf, termenul H apare in
legea energiilor (2.30) cu semn:
» pozitiv (+ H) atunci cdnd fluidul cedeaza energie, conform relatiei (2.25). Acesta
este cazul sistemelor cu turbine hidraulice sau cu eoliene;
» negativ (—H) atunci cand fluidul primeste energie. Acesta este cazul sistemelor cu
pompe sau cu ventilatoare.
In mod evident, atunci cind sistemul nu contine masini hidraulice, termenul H este
nul si legea energiilor (2.30) se scrie:
Hy=Hy+h._,. (2.31)

Explicitdnd sarcinile hidrodinamice’, legea energiilor (2.31) devine:

2 2
v P %22 P

1
2g pg 2g pg

+z,+h (2.32)

ri-2-

Se subliniazd ca prezenta lucrare este axatd pe sisteme hidraulice care includ
turbopompe. In continuare, pentru simplificarea notatiei, termenul H va fi notat H si va
desemna sarcina pompei, sau indlfimea de pompare®, adica sarcina disponibild intre
sectiunea de refulare, respectiv sectiunea de aspiratie a pompei (a se vedea tabelul 1.7).
Cu aceasta notatie, pentru un sistem hidraulic care include o pompa, legea energiilor
(2.30) se scrie:

H +H=Hy+h,_,. (2.33)
Se mentioneazd cd majoritatea sistemelor hidraulice alimentate cu ajutorul pompelor
functioneaza in regim de curgere turbulent, pentru care coeficientul lui Coriolis o are
valori cvasi-unitare: 1,05 < a <1,1. Din acest motiv, in cadrul acestei lucrari, incepand

cu paragraful §2.2, se considera o =1, deci acest coeficient nu mai apare explicit in

cadrul termenului cinetic.

> conform relatiei (2.18)
% notatd H in standarde
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2.1.4. Conservarea cantitatii de miscare

Se numeste feorema cantitatii de migcare, sau teorema impulsului, ecuatia care exprima
principiul fundamental de conservare a cantitatii de migcare valabil pentru orice curgere.
Pentru deducerea expresiel acesteia, se va considera un volum oarecare, marginit de o
suprafata inchisd dintr-un fluid In miscare care, datoritd distributiilor de vitezd in cele

doua sectiuni de separatie, se va deforma intr-un interval de timp foarte mic, ca n figura
2.4. Acest principiu fundamental arata ca variatia cantitatii de miscare C a unei mase
de fluid intr-un interval de timp, este egala cu impulsul fortelor exterioare ZF care se

exercitd asupra masei de fluid in acelasi interval de timp, adica:

dC =Y F dr. (2.34)

Fig. 2.4. — Reprezentarea deformarii masei de fluid datorate distributiilor de viteza

La momentul initial ti, volumul de control este format din suma volumelor V; si Vi

(figura 2.4), iar la momentul final ¢/, datorita distributiilor de viteza in sectiunile S; si

S,, volumul de control este format din suma volumelor Vy; si Vi:

t o V=V +Vy,

¢/ = (t" + dt) = V=Vy+Vy. (2.35)
Fortele exterioare care se exercitd asupra masei de fluid considerate sunt:

Y F=F, +F,,+G+R, (2.36)
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unde F b1 S F 2 sunt fortele de presiune, normale la suprafetele de separatie si

orientate spre masa consideratd (forte care Inlocuiesc actiunea fluidului disociat de

volumul considerat), G este greutatea masei considerate, iar R este reactiunea peretilor
solizi, indreptata asupra masei de fluid (figura 2.4).
Variatia cantitdtii de miscare este datd de diferenta cantitatilor de miscare la momentul
final, respectiv la momentul initial:

dc=c’/ -cC'. (2.37)
Cantitatile de migcare sunt definite prin urméatoarele relatii:

* La momentul initial:

C' = ja dm ; (2.38)
i+Vm
= [ a momentul final;
Cc/ = jﬁ dm . (2.39)
VitV

In acest caz, variatia masei poate fi scrisa:
dm=pdVl, (2.40)

si se poate astfel calcula variatia cantitatii de miscare (2.37):

dC=| [pidv+ [pidv |-| [pii dV + [pi dV |= [pi dV—[pidV. (241)
Vi Vi 4 Y Vi "

Pentru variatii elementare se poate considera cd dV =u dr d4, unde u este viteza locala.

In consecintd, integralele pe volum pot fi inlocuite cu integrale pe suprafati. Deci:

dC = [piiudtdd— [piiudrdd. (2.42)
S, S

Se va explicita mai departe doar prima din cele doud integrale din (2.42), rezultatele
putand fi folosite pentru cea de-a doua integrala, inlocuind indicele 2 cu 1.

Trebuie remarcat ca pentru o sectiune In care vectorii vitezd sunt paraleli, versorii

. In

< =y
< | <

vitezelor locale sunt identici cu versorul vitezei medii, putdndu-se scrie:

continuare se va considera cd densitatea nu variaza pe o sectiune de curgere, deci se

poate scoate de sub integrala, alaturi de intervalul de timp d¢:
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J.puudtdA pdtj—u d4 = pdt— u®dA. (2.43)
\%
SH AP SH

Se va presupune ca distributia vitezelor in sectiune este data de o lege de forma (2.14).
Integrala (2.43) devine in acest caz:
j vik?(4)d4 = pdtvvz 2 [k (4)da=B, pQV dr, (244)
2 S,
unde s-a notat cu 3, expresia:
1

_ 2
B, = N szk (4)d4, (2.45)

care reprezintd coeficientul lui Boussinesq, un coeficient care caracterizeaza influenta
repartitiei neuniforme a vitezei in sectiune asupra cantitatii de migcare. Trebuie notat

ca intre coeficientul lui Boussinesq [ si coeficientul lui Coriolis o (2.16) care se

gaseste in legea energiilor, existd o dependenta data prin relatia:

B=1+(a-1)/3=(a+2)/3. (2.46)
Cu acestea, variatia cantitatii de miscare (2.42) devine:
dC =(B,p 0V, —B1pQW) dr. (247)
iar teorema impulsului (2.34) se scrie:
PO (B2¥, —Bi¥1 )= F . (248)

Cum membrul stang al teoremei impulsului este de natura unei forte, care are directia si

sensul vectorului viteza medie in sectiunea considerata, se poate scrie:
Bilantul (2.49) reprezintd expresia principiului fundamental de conservare a cantitatii

de migcare. In aceastd expresie, s-au notat cu I =Bp Qv fortele datorate impulsului
Sfluidului.
2.2. Pierderi de sarcina hidraulica

Pierderea de sarcina hidraulica totala, notatd h, (a se vedea tabelul 1.7), se determina

prin Tnsumarea pierderilor de sarcind distribuite 4, si pierderilor locale de sarcind /..
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Pentru o conducta circulara, de diametru D si lungime L, de-a lungul céreia exista un
numar de » neuniformitdti (elemente perturbatoare ale curgerii, ca de exemplu: coturi,

vane, Tngustari sau largiri de sectiune), pierderea de sarcina hidraulica totala se scrie:

n
hy =hg + D hige - (2.50)
j=1

Pierderea de sarcina hidraulica distribuita (liniard) h, este definitd prin relatia lui

Darcy-Weissbach:

2
hy=n LtV (2.51)
D2g
2
Daci se tine seama de relatia de definitie a debitului volumic’, Q=v , relatia
(2.51) se poate scrie in functie de debit sub forma:
hy = xis 216 0% = 0,0826xi5Q2 =M, 0%, (2.52)
D" n“2g D

unde M, este modulul de rezistenta hidraulica distribuita (a se vedea tabelul 1.2).

Termenul constant, =0,0826 s*/m, din relatia (2.52), va fi introdus in continuare

n°2g
in formule prin valoarea 0,0826 fird a mai mentiona unitatea sa de masura. in formulele
de calcul ale pierderilor de sarcind hidraulica, toate celelalte marimi trebuie introduse cu
valorile corespunzatoare in unitati de masura ale S.I., astfel incat rezultatul sa fie corect
din punct de vedere dimensional.

Pierderea de sarcina hidraulica locala hj,. este definita prin relatia:

2
v
hype =C—, (2.53)
2g
care se poate scrie si in functie de debit:
¢
Bioe = 0,0826FQ2 =M. 07, (2.54)

unde M, este modulul de rezistenta hidraulica locala.
Tinand seama de relatiile (2.52) si (2.54), pierderea de sarcina hidraulicd totala (2.50) se

poate scrie la randul sau in functie de debit:

7 a se vedea tabelul 1.4
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n
h, _[Md +ZMZOCJ}Q2 =  |h=MQ?, (2.55)
j=1

unde M este modulul de rezistentd hidraulicid al conductei. In continuare, pentru

simplificarea scrierii, pierderea de sarcina hidraulica totala se va exprima

preponderent sub forma h, = M Q2 .

Dupa cum s-a precizat in tabelul 1.2, valorile coeficientului de pierdere locald de sarcina
hidraulica £ sunt date sub forma de grafice, tabele sau formule, in functie de tipul
singularitatii/neuniformitatii, precum si de caracteristicile geometrice ale conductei
[Idelcik, 1984; Kiselev, 1988]. Acest coeficient depinde de numarul Reynolds in cazul
regimului laminar $i este, in general, constant in cazul regimului de miscare turbulent.
Coeficientul lui Darcy A depinde de regimul de curgere din conducta, astfel:

= In cazul miscarii laminare, definiti pentru numere Reynolds 0 < Re <2300,

coeficientul lui Darcy depinde numai de numarul Reynolds, adicd A = k(Re) si este

definit prin relatia: A = 64/Re . Numdrul Reynolds este definit prin relatia (a se vedea si

tabelul 1.10):

Re=2PC (2.56)
nDp

= Pentru regimul de tranzitie corespunzator intervalului 2300 < Re <4000, curgerea
este instabila si nu sunt propuse formule de calcul pentru coeficientul lui Darcy.

= In cazul miscdrii turbulente, coeficientul lui Darcy se determina cu diferite relatii
(implicite sau explicite), in functie de tipul de turbulenti (a se vedea si tabelul 1.10). In
continuare se prezintd cateva exemple de relatii explicite pentru calcularea
coeficientului lui Darcy:

» Pentru regimul turbulent neted, definit pentru 4000 < Re < Re;, coeficientul lui
Darcy depinde doar de numarul Reynolds, adica A = K(Re). Se reaminteste cd numarul
Reynolds limita inferior este Re; =10 D/k. Relatia propusd de catre Blasius pentru

calcularea coeficientului lui Darcy este:

164
A= (;’3025 . (2.57)
0.
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» Pentru regimul turbulent mixt, definit pentru Re; < Re < Re, , coeficientul lui Darcy
depinde atdt de numdrul Reynolds, cat si de rugozitatea relativd k/D, anume
A =MRe,k/D). Se reaminteste ci numirul Reynolds limiti superior este
Re, =560 D/k (a se vedea tabelul 1.10). Relatia propusd de cétre Altsul pentru

calcularea coeficientului lui Darcy este:

0,25
68 K j . (2.58)

XzO,ll(—+—
Re D

» Pentru regimul turbulent rugos, definit pentru Re > Re,, coeficientul lui Darcy
depinde numai de rugozitatea relativa k/D, adica A =A(k/D). Relatia propusa de citre
von Karman pentru calcularea coeficientului lui Darcy si verificatd experimental de

catre Nikuradse, se scrie:
-2 -2
A= (2 Ig 3’Z{Dj =[2 lg%+1,136j . (2.59)

Se mentioneazd ca majoritatea sistemelor hidraulice abordate in prezenta lucrare

functioneaza in regim de curgere turbulent mixt sau turbulent rugos.

In figura 2.5 este prezentata variatia coeficientului lui Darcy A = A(Re, k/D), definita
prin relatiile (2.57) + (2.59). Rugozitatea relativa a fost consideratd ca parametru,
valorile sale fiind alese in intervalul: 0,0001< k/D <0,01.

La trecerea de la regimul de curgere turbulent mixt la cel turbulent rugos, adica pentru
Re = Re,, discrepantele dintre valorile lui A determinate cu relatia lui Altsul (2.58),
respectiv cu relatia lui Nikuradse (2.59), cresc pe masura ce creste rugozitatea relativa
k/D. Se subliniaza ca diagrama din figura 2.5. a fost trasatd pentru Re < 5-10°. In

consecintd, pentru k/D <0,001 valoarea numarului Reynolds limitd superior

Rey 25,6+ 10 depaseste limita diagrameli, deci valorile constante ale lui A determinate

cu relatia (2.59) nu se mai vad in figurd — ele formeaza Insa un palier aflat in prelungirea
curbelor (2.58).
In figura 2.6 sunt trasate curbele corespunzitoare valorilor logaritmate® ale

coeficientului lui Darcy in functie de valorile logaritmate ale numarului Reynolds, atat

¥ logaritm zecimal
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pentru regimul laminar (pentru care A =64/Re), cat si pentru regimul turbulent

(relatiile (2.57) + (2.59) si 0,0001 < k/D <0,01). Aici a fost extins domeniul de variatie

a numarului Reynolds: 630 < Re < 10°. Se reaminteste cd pentru 2300 < Re <4000,

adica 3,36 < lg(Re) < 3,60, regimul de curgere este un regim de tranzitie.

Variatia coeficientului lui Darcy A = A (Re, k/D)

0.05
= relatia lui Blasius A = A (Re)
— relatia lui Altsul A = A (Re, k/D)
0.045 — — relatia lui Nikuradse A = A (k/D)
0.04

0.035

0.03

0.025

0.02

0.015

0.01-

0.005 | | | | | | | | | |
0 0.5 1 15 2 25 3 35 4 4.5 5

Re

Fig. 2.5. — Variatia A = k(Re, k/ D) definita prin relatiile (2.57) + (2.59)

Pe baza masurdtorilor experimentale, a fost intocmitd o diagramad de variatie a
coeficientului lui Darcy A =A(Re,k/D), denumita diagrama Iui Moody. Aceasti

diagrama a fost construita in special cu ajutorul rezultatelor obtinute de catre Colebrook

si White. Se subliniaza ca formula lui Colebrook si White:

-2
L:_mg( 251,k j adica Kz{ﬂg( 251 K H . (2.60)

Vi ReA 371D ReA 371D
este valabila in tot domeniul de miscare turbulenta. Formula Colebrook-White (2.60)

reprezintd insa o relatie implicita de definire a lui A, utilizarea sa fiind comoda numai
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in cadrul unui program de calcul numeric elaborat pentru determinarea pierderilor de

sarcind hidraulica.

Ig(A) in functie de Ig(Re)

_1 —
\-\ — regim laminar A = 64/Re
— relatia lui Blasius A = A (Re)
-11F0 — relatia lui Altsul A = A (Re, k/D)
\ — - relatia lui Nikuradse A = A (k/D)
\
_12 = v\.
\
-1.3f b
\.
\ k/D
-14F \
\ 0.01
— \
’< - | - .
o \ 0.005
\
-1.6
0.002
-1.7F 0.001
0.0005
_18 =
0.0002
-1.9r 0.0001
-2 | | | | | |
3 35 4 4.5 5 55 6

lg(Re)

Fig. 2.6. — Curbele corespunzatoare valorilor logaritmate ale lui A si Re

2.3. Tipuri de sisteme hidraulice — Particularitati

2.3.1. Clasificarea sistemelor hidraulice

= Din punct de vedere constructiv, sistemele hidraulice pot fi monofilare, cu o intrare
si o iesire, respectiv reductibile la un sistem monofilar, sau pot fi formate din refele de
conducte, a caror configuratie geometrica si numar de intrari/iesiri depinde de destinatia

sistemului.
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= Sistemele hidraulice monofilare sau reductibile la un sistem monofilar sunt
constituite din:

» o singurd conducta simpla — cu diametru constant, prevazuta cu o singura intrare §i o
singura iesire;

» conducte simple montate in serie — extremitatea aval a unui tronson este conectata la
extremitatea amonte a tronsonului urmator; debitul care tranziteazd sistemul este
constant, insd viteza variaza de la un tronson la altul, in functie de diametru;

» conducte simple montate in paralel — extremitatile amonte ale tronsoanelor sunt
legate intr-un nod comun de distributie, respectiv extremitatile aval sunt legate intr-un
nod comun de colectare; debitul intrat in nodul de distributie este egal cu suma debitelor
care tranziteaza tronsoanele montate In paralel, respectiv este egal cu debitul iesit din
nodul de colectare;

» conducte simple montate mixt — conducte montate in serie si in paralel, in diferite
configuratii geometrice;

» conducte care debiteaza pe parcursul traseului, anume aripa de aspersiune, respectiv
conducta cu debit uniform distribuit — conducte 1n care debitul intrat prin extremitatea
din amonte este partial tranzitat catre extremitatea din aval; debitul distribuit pe traseu
reprezintd diferenta dintre debitul de alimentare din amonte si debitul evacuat in aval;
aceastd diferenta de debit este distribuitd catre consumatori, prin racorduri dispuse de-a
lungul conductei.

= Retelele de conducte sunt constituite din artere (conducte simple) si noduri. Retelele
de conducte se impart in urmatoarele categorii:

» retele de conducte ramificate — conducta magistrala de alimentare se ramifica in
conducte principale, care la randul lor se ramificd in conducte secundare, acestea din
urma ajungand la consumatori; astfel, doua noduri din sistem pot fi unite prin artere care
formeaza un singur traseu; preponderent, acestea se intalnesc la instalatiile interioare de
alimentare cu apa;

» retele de conducte inelare (sau buclate) — conductele formeaza ochiuri de retea; doua
ochiuri (inele) adiacente au cel putin un tronson comun de conductd; in acest fel, doua
noduri din sistem pot fi unite prin artere care formeaza cel putin doua trasee; conductele
retelei se intersecteazd in noduri, din care se pot preleva sau nu debite de consum;

sensul debitelor pe arterele retelei inelare nu se cunoaste apriori.
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» retele mixte de conducte — in anumite noduri ale unei retele inelare pot fi conectate
retele ramificate de conducte, obtinandu-se astfel o retea complexa, denumitd mixta;
preponderent, aceste retele hidraulice sunt caracteristice retelelor exterioare de
distributie a apei in orasele mari;

» retele binare de conducte — reprezintd un caz particular de retele inelare: sunt retele
inelare la care se cunoaste sensul debitelor pe artere; sunt constituite dintr-un circuit de
tur si un circuit de retur (deci corespund vehicularii lichidului in circuit inchis); se
intalnesc in general la instalatiile de incalzire, de termoficare, de recirculare a apelor
industriale sau la instalatiile frigorifice.

= Din punct de vedere hidraulic, sistemele pot fi constituite din:

» conducte scurte — conducte la care pierderile locale de sarcina hidraulica se iau in
considerare alaturi de pierderile de sarcind distribuite (ambele tipuri de pierderi de
sarcind au acelasi ordin de mdrime). In consecinta, in cazul conductelor scurte din punct
de vedere hidraulic, pierderea de sarcini totald se calculeaza cu relatia (2.50). In aceasta
categorie se Incadreazd conductele al caror raport intre lungime si diametru are valori

reduse’: L/D <200 .

» conducte lungi — conducte la care pierderile locale de sarcind hidraulica, precum si

termenii cinetici de la intrarea si iesirea din conducte, se neglijeazd in raport cu
pierderile de sarcind hidraulicd distribuite (4, <<h; si cum h,, ~ v? / 2g, se
neglijeaza atat /., cit si termenii cinetici). In cazul conductelor lungi din punct de
vedere hidraulic, pierderea de sarcini totald este aproximati prin relatia: 4, =h, . In

aceastd categorie se incadreaza conductele al caror raport Intre lungime si diametru are

valori semnificative'’: L/D > 200 .

2.3.2. Conducta simpla

Fie conducta circularda de diametru constant D si lungime L, din figura 2.7. Legea
energiilor (2.32), sau relatia lui Bernoulli generalizatd, intre sectiunea de intrare i §i

sectiunea de iesire e se scrie:

 se poate admite si L/D < (200,...,400)
1 s poate admite si L/D > (200,...,400)
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2
: : v
_l+&+z, —_e+&+ze+h

.= (2.61)
2g pg 2g pg

ri—e*

Q/”

Fig. 2.7. — Reprezentarea schematica a conductei simple

Din ecuatia continuitatii intre 7 si e: v; (n D? / 4): v, (n D? / 4): Q, rezulta ca viteza este
constantd: v; =v,. Din relatia (2.61), se obtine sarcina sistemului hidraulic H’ (definita

in tabelul 1.7. In functie de indltimile piezometrice H,):

* | Pi p _ _ 2
H _Hpi_HPe_(plg+zij_[§+zej_hri—e_MQ . (2.62)

Pierderile totale de sarcina hidraulica 4, , au fost exprimate prin relatia (2.55). Se

reaminteste cd modulul de rezistenta hidraulica al conductei M include modulul de
rezistentd hidraulica distribuita M, intre sectiunile i si e, respectiv suma modulelor de

rezistenta hidraulica locale M, (definite in tabelul 1.2).
2.3.3. Conducte simple montate in serie

Fie un numar de »n conducte simple (tronsoane) montate in serie, delimitate de punctele i
si e ca in figura 2.8, tranzitate de debitul constant Q, avand diametre, rugozitati si
lungimi diferite.

Notéand cu Q; debitul care tranziteaza tronsonul j si cu A, j pierderea de sarcind totala

corespunzatoare tronsonului j (unde j = 1, 2, 3, ..., n), pentru sistemul de » tronsoane

montate in serie se poate scrie:

0=0,=05=...=0,=...=0, =0, (2.63)
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=34 B

Fig. 2.8. — Reprezentarea schematica a conductelor simple
montate 1n serie (in acest caz, n = 4)

n n—l1
i =2+ D oy s (2.64)
j=1 j=1

unde fy,. ; ;. reprezintd pierderea locald de sarcina la trecerea de la tronsonul j la

tronsonul (j+1). Aceasta pierdere locala poate fi datoratda modificarii de diametru, acolo
unde aceasta modificare existd. Se subliniaza insa ca doua tronsoane sunt diferite daca
au rugozitati diferite, chiar daca au acelasi diametru si sunt parcurse de acelasi debit.

O atentie deosebita trebuie acordatd termenilor hlocj j+1 care pot fi calculati fie pentru

tronsonul j situat Tn amonte de jonctiune (nodul de legaturd), fie pentru tronsonul aval
(j+1), astfel:

2 2

h _ Qv_f = v+l

lOCJ)J-}—] 2 g 2 g

= 0,0826%Q2 = 0,0826CTQ2. (2.65)
D; Dy
In functie de modul in care se determind valoarea coeficientului de pierdere locald de

sarcind (& pentru viteza v; si diametrul D;, respectiv C' pentru viteza v 41 S

diametrul D;,,), aceste pierderi pot fi incluse in calculul pierderii de sarcind de pe

tronsonul corespunzdtor vitezei/diametrului considerat, cu conditia ca acestea sa apard o
singurd datd in expresia pierderii totale de sarcind dintre intrare si iesire (2.64). In
aceasta lucrare convenim sa introducem aceste pierderi locale in pierderea de sarcind a
tronsonului amonte, anume tronsonul j, astfel Tncat:

h;j=hrj+hlocj,j+1a unde j=12,...,n—1. (2.66)

Cu aceasta, relatia (2.64) devine:

Ppjg =hoy+hy+o b+ by, +h,,. (2.67)

ri—e
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Legea energiilor intre sectiunile i si e se scrie ca in (2.61). Tronsoanele avand diametre
diferite, vitezele sunt diferite, in consecintd v; # v, . Rezultd ca:
2 2

Vi _Ve
2g+Hp,— +Hpe+h

(2.68)

ri—e”?

1 2 g
unde pierderea de sarcind hidraulica totald din sistemul considerat este calculatd cu
relatia (2.67). Sarcina sistemului hidraulic se scrie in acest caz:

H"=H, -H, =~*—14h
l

re= 2 (2.69)

ri—e:

Termenul cinetic v? /2g se poate scrie in functie de modulul cinetic'' M, definit in

tabelul 1.2 (in care coeficientul lui Coriolis s-a considerat egal cu unitatea'?), adica:

2
Y _0,0826-1 0% = M, 0. (2.70)
2g p*
Diferenta termenilor cinetici din legea energiilor (2.68), se scrie deci sub forma:
2 .2
Ve = Vi ] 1 1 2 2
r —0,0826(D—3—D—14JQ =(M,, -M,,)0% (2.71)

Pierderea totala de sarcina poate fi scrisad in functie de modulele de rezistenta hidraulica

corespunzatoare fiecarui tronson de conducta, astfel:
h, =M, O} +M, O3 M, 0 M, 02, +M,02. (272
ri—e — 1 Ql + 2 Q2+"'+ j Qj+"'+ n—1 Qn—1+ nQn' ( . )

Tinand seama de (2.63), rezulta:

By =M, Q*+ My Q> 4.+ M, Q> +..+ M, Q*+M, 0 =
n—l , ) )
=| 2M; +M, |0 =M, 0. (2.73)
j=1

Se observa ca putem calcula un modul echivalent de rezistenta hidraulica corespunzator

conductelor montate in serie, de forma:

n—1 ,
Mechs = ZMJ +Mn B (274)
j=1

cu ajutorul caruia, legea energiilor (2.68) se poate scrie:

"' module fictive de rezistentd hidraulica
12 S-a specificat in paragraful §2.1 ca in sistemele hidraulice tratate in aceast lucrare, curgerea
este turbulenta, deci o = 1.
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2 2

2lg +H, = 2; +H, My, OF (2.75)

Sarcina sistemului hidraulic (2.69) poate fi scrisa si sub urmatoarea forma compacta:
* 2 * 2
H*=H, -H, =M, -M,+M,, 0" =M*0. (2.76)
Prin aceasta echivalenta, sistemul de conducte legate in serie se reduce la o conducta
simpld monofilard al carei modul global de rezistentd” este definit prin expresia:

M* = (M co Mo+ Mo ), astfel Incét sarcina sistemului se poate calcula cu o relatie

de tipul H* =M *QZ . In cazul particular in care vitezele la intrarea in sistem, respectiv

la iegirea din sistem sunt egale (v; =v,), rezulta ca M., =M, sau dacd la capetele

sistemului sunt rezervoare (caz in care v; = v, = 0), modulul global de rezistentd devine
egal cu modulul echivalent al sistemului de conducte simple montate in serie:

M*=M

echg *
2.3.4. Conducte simple montate in paralel

Fie un numar de »n conducte simple (tronsoane) montate in paralel ca in figura 2.9.
Extremitatile amonte ale tronsoanelor sunt legate in nodul comun de distributie, notat i
(intrarea in sistemul hidraulic), iar extremitdtile aval sunt legate in nodul comun de
colectare, notat e (iesirea din sistemul hidraulic). Conform ecuatiei continuitatii, debitul

de apa Q intrat in nodul de distributie este egal cu suma debitelor Q; (j =1, 2,..., n)

care tranziteaza tronsoanele montate in paralel, respectiv este egal cu debitul iesit din

nodul de colectare:
n
0=>0;. (2.77)
j=1

Se reaminteste cd pentru un sistem de conducte simple (fird generatoare hidraulice)
montate in paralel, legea energiilor intre nodurile i si e, se poate scrie pe fiecare tronson

Jj astfel:

13 a se vedea tabelul 1.2.
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2 2

. v .
! +Hpi: ¢ +Hpe+h,j,unde j=12,...,n. (2.78)

2g

Fig. 2.9. — Reprezentarea schematica a conductelor simple montate in paralel

Cu alte cuvinte, distributia debitelor pe cele n conducte montate in paralel se face astfel

incat pierderile de sarcina hidraulica sa fie egale:

Boie =he; =M 07 (2.79)

ri-e
Putem considera pierderea de sarcind 4, , ca rezultind dintr-un modul echivalent de
rezistenta hidraulica a cuplajului in paralel, parcurs de debitul total O, care tranziteaza
cuplajul:
hrie =M, O (2.80)

Egaland ecuatiile (2.79) si (2.80), se obtine:

My, Q*=M; Q7. (2.81)
Relatia (2.81) permite explicitarea debitului care parcurge tronsonul j:

M

ech

0;=0 P ocuj=12,..n. (2.82)

J

Introducand valoarea Q; (2.82) in relatia (2.77),

Mechp

y N no
Q:JZ::IQ | adica Q:Q/Mechpjz_llvj,

J

se obtine formula de calcul a modulului echivalent de rezistenta hidraulica

corespunzator conductelor montate in paralel:
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-2
—_— = M

1 1 LS|
\ M€Chp JZ=:1 Mj v JzZ:1 v Mj

Pentru simplificarea calculului pierderilor de sarcind hidraulicd 4, , din intreg

(2.83)

sistemul, au fost neglijate pierderile de sarcind locale in nodul de distributie, i precum
si in cel de colectare, e.

Sarcina sistemului hidraulic

2 2
* v, —v:
e (2.84)
se poate reduce in acest caz la forma:
H :(Mce_Mci+Mechp)Q =M Q". (2.85)

Prin aceasta echivalentd, sistemul de conducte montate in paralel se reduce la o

conducta simpla monofilara, al carei modul global de rezistenta este definit prin relatia:
M* = (M ce M.+ M,y p). Se precizeazd ca modulele cinetice M. $1 M. sunt

calculate cu ajutorul diametrelor D; si D, corespunzdtoare sectiunilor aflate imediat
amonte, respectiv imediat aval de jonctiunea conductelor. In cazul particular in care

M.,=M,.,, modulul global de rezistentd devine egal cu modulul echivalent al

sistemului de conducte simple montate in paralel: M* = M, b

2.3.5. Conducte simple montate mixt

Fie un sistem de conducte montate mixt (in serie §i in paralel) conform configuratiei
geometrice din figura 2.10: primele doud conducte simple (intre nodurile i-A4, respectiv
A-B) sunt Inseriate cu un sistem de » conducte simple montate in paralel (intre nodurile
B si O), iar acesta din urma este inseriat la randul sau cu o altd conducta simpla (intre
nodurile C-e).

Se scrie ecuatia continuitatii (2.77), conform careia debitul de apa Q intrat in nodul de

distributie B este egal cu suma debitelor Q; (j =1, 2, ..., n) care tranziteaza tronsoanele

montate in paralel, respectiv este egal cu debitul iesit din nodul de colectare C.
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Echivaland sistemul de n conducte montate in paralel, cu un sistem monofilar al carui

modul echivalent de rezistentd hidraulica este M definit prin relatia (2.83), se

echp>

obtine pierderea de sarcind hidraulicd din sistemul monofilar echivalent delimitat de

punctele B si C:
hegc=Meen, O (2.86)

Si aici sunt valabile relatiile (2.81) si (2.82).

Fig. 2.10. — Reprezentarea schematica a conductelor simple montate mixt

Prin echivalenta efectuata, sistemul mixt din figura 2.10. se reduce la un sistem de 4

conducte simple montate in serie. Legea energiilor intre nodurile i si e se scrie:

2 2
Vi _ Ve
2g+HPi_2g+HPe+hri—e’ (2.87)

unde pierderea de sarcind hidraulica totala intre i si e se determind prin insumarea

pierderilor de pe conductele montate in serie, cu ajutorul unei relatii de tipul (2.73):

h

2 2
ri—e :(Ml{—A +MA—B +Mechp +MC—e)Q :Mechs Q . (288)
Cu aceasta, sistemul de 4 conducte legate in serie se reduce la o conducta simpla

monofilara al carei modul de rezistentd este M, . definit in (2.88).

Se subliniazd ca pentru montajul in paralel al celor n conducte simple din figura 2.10, au
fost neglijate pierderile de sarcina locale in nodul de distributie B precum si in cel de
colectare C. Pentru configuratia aleasa pentru exemplificare, singura pierdere locala de
sarcina la trecerea de la un tronsonul la altul se Inregistreaza deci in nodul 4, la

jonctiunea tronsoanelor i-4 si A-B, anume: /.., , . Conform paragrafului §2.3.3.,
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aceastd pierdere locala se include in pierderea de sarcina aferentd tronsonului din

!

amonte, i-4. Se obtine astfel: hy., , =h,.  +hy 4 p =M 4 0°.

Tinand seama de relatia (2.88), legea energiilor (2.87) devine:

2 2

\ \% 2
2lg+Hpi :2;+Hpe+Mecth . (2.89)
Sarcina sistemului hidraulic
V2 —V-2 2
H - le _Hpe - ezg l +M€Chs Q > (2'90)
poate fi redusa la forma:
H* =M., -M_, +M,, )0*=M"Q>. (2.91)

Prin aceastd ultima echivalentd, se demonstreaza cd un sistem de conducte simple

montate mixt (de exemplu, ca in figura 2.10) se poate reduce in final la o conducta
simpld monofilard al carei modul global de rezistentd este M~ = (M co Mo+ M ),

unde M, este definit in (2.88).

2.3.6. Conducte care debiteaza pe parcursul traseului

Dupa cum s-a precizat in paragraful §2.3.1., conductele care debiteaza pe parcursul
traseului sunt de doua tipuri, anume: aripa de aspersiune $i conducta cu debit uniform
distribuit. Aripa de aspersiune este utilizatd 1n irigatii (se mai numeste §i aripa de
ploaie), insa calculul hidraulic aferent este aplicabil si la ramificatiile instalatiilor de

alimentare cu apd a sprinclerelor pentru stingerea incendiilor'®.
2.3.6.1. Aripa de aspersiune

Aripa de aspersiune este o conductd monofilard de diametru constant D, inchisa la
extremitatea din aval si prevazutd de-a lungul generatoarei sale de lungime L cu n prize
de apa (ajutaje), care in realitate pot fi aspersoare, sprinclere etc (figura 2.11). Pentru

simplificare, se va considera o conducta monofilara orizontala, iar coeficientul lui Darcy

' Instalatia cu sprinclere este o refea ramificatd de conducte, umpluti permanent cu apa sub
presiune. Pe fiecare ramura a instalatiei sunt montate sprinclere.
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se va presupune constant intre amonte si aval. Ajutajele au acelasi diametrul d si sunt in

general egal distantate, lungimea dintre doua ajutaje fiind / =1/ (n—l). Prin fiecare
ajutaj trebuie evacuat debitul Q; (unde j=1,2,...,n). Debitul Q; este variabil, mai

exact scade dinspre amonte catre aval, in functie de pierderile de sarcina hidraulica de
pe traseu, deci in functie de scaderea presiunii din conducta monofilara. Presiunea scade

de-a lungul conductei, de la valoarea p; la intrare, la valoarea p, din capatul aval.

2
Primul ajutaj, va evacua debitul: O =p,, n;l /2& =a ./ p; , unde s-a notat constanta
p

2
a=u, % \/% , lar p, reprezinta coeficientul de debit corespunzator ajutajului. Se

considera nodul j plasat in axa conductei (figura 2.11). Ajutajul plasat in dreptul nodului

J va evacua debitul Q; =a,/p;, unde p; este presiunea din nodul j, cuprinsa intre

valorile p; <p; < p,.

0 i 4

_|T“:.. 37 J-—:—Q(M-j}ﬁ’] =
U
b o "
o, ¢, GO Q. e,

Fig. 2.11. — Reprezentarea schematicd a unei aripi de aspersiune

Pe tronsonul cuprins intre punctul de intrare i (ajutajul 1) si ajutajul 2, debitul are

valoarea (Q - Q, ), iar pierderea de sarcind intre punctele 7 §i 2 din axa conductei este:

o / 2
b =P 20006 (00 = wlo-aip ). e

L

unde modulul de rezistentd hidraulica are expresia M = 0,0826 A ( ) 5
n—-1)D

. Din relatia
. 2

(2.92) se obtine presiunea p, = f(p;) astfel: p, = p, —pg M (Q —a|p; ) .

Pentru tronsonul cuprins intre nodurile j si (j+1) situate Tn axa conductei, pierderea de

sarcind h,. 41 € determina cu o relatie de forma (2.92):
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Pj—Pju
hyj i sz—(gbL:M(Q—Ql %) —~--—Qj)2 =

=M(Q—a\/p_i—a\/Z—...—a\/p7j)2, (2.93)

iar intre presiunea p ; din amonte §i cea din aval p;,; existd relaia:

2
p,~+1=p,~—ng(Q—a pi—a pz—---—aw/p,-) : (2.94)
Pentru j = (n - 1), cu relatia (2.94) se obtine presiunea in ultimul nod (nodul #) din axa
conductei, adicd p, = f (pn_l ) Calculul hidraulic al aripii de aspersiune se poate

efectua numeric, cu ajutorul unor programe de calcul.

Trebuie evitate variatiile mari ale presiunii disponibile in conductd in dreptul ajutajelor,
pentru a se asigura o stropire cu apd aproximativ uniformd, deoarece aceste variatii
conduc la debite diferite evacuate prin ajutaje. De exemplu, la instalatiile cu sprinclere,
debitul ajutajului din situatia cea mai favorabild (cel mai apropiat de intrarea apei in
conductd) nu va depasi cu mai mult de 15% debitul ajutajului din situatia cea mai

defavorabild (cel mai indepartat de intrarea apei in conductd). Aceastd conditie se scrie:

0 =1150, . Tinand seama de relatia de definitie a debitelor evacuate, Q) =a/p; si
Q,=a.p,, rezultd ca intre presiunile de la intrare si iesire existd conditia:

p; = 1,152 p. =132 p,. Deci poate fi realizatd o stropire relativ uniforma daca intre

extremitdtile aripii de aspersiune presiunea scade cu cel mult 32% fata de valoarea
inregistrata la intrare.

Pentru a respecta conditiile enuntate, calculul hidraulic al aripii de aspersiune poate fi
aproximat impunand, de exemplu, ipoteza unei variatii liniare a debitelor evacuate intre

intrare si iesire. Debitul O, evacuat prin ajutajul j, plasat la distanta ( j —I)L/ (n—l)
fatd de punctul i (unde i =1), se poate determina cu relatia:

0, =[L15-015(;-1)/(n-1)]Q,, unde ,j=12,...,n. (2.95)
In practica, dacd presiunea din aval scade cu doar cdteva procente fatd de presiunea

din amonte, se poate considera ca fiecare ajutaj evacueazd un debit cvasi-constant,
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definit de relatia: Q; = O/n. In acest caz, calculele hidraulice se simplifica, putand fi

folosit modelul conductei cu debit uniform distribuit".
De asemenea, n cazul in care numarul de ajutaje este foarte mare si acestea sunt foarte
apropiate, atunci aripa de aspersiune poate fi aproximata cu o conducta cu debit uniform

distribuit.
2.3.6.2. Conducta cu debit uniform distribuit

Conducta cu debit uniform distribuit este o conductd monofilarda de diametru constant
D, deschisd la extremitatea din aval si prevazutd de-a lungul generatoarei sale de
lungime L cu un numar foarte mare (teoretic, n — o) de prize de apa (ajutaje), foarte
apropiate una de cealaltd (teoretic, distanta dintre doua prize tinde cétre zero:

L/ (n - 1) — 0). Pe toatd lungimea conductei este distribuit in mod uniform debitul Q, .
Debitul specific'® distribuit, q = Q,/L, este constant. In figura 2.12 este prezentati

schema unei conducte cu debit uniform distribuit. La intrarea in conducta monofilard (in
punctul i) debitul de alimentare este Q, iar la iesire (in punctul e) se regaseste diferenta

de debit, anume debitul de tranzit Q,, astfel incat:

0=0,+0,. (2.96)
Pentru simplificare, se va considera o conductd monofilara orizontala, lunga din punct
de vedere hidraulic, iar coeficientul lui Darcy se va presupune constant intre amonte si
aval. Presiunea scade de-a lungul conductei, de la valoarea p; la intrare, la valoarea p,
din capatul aval.
Fie o sectiune de conducta aflata la distanta s fatd de nodul i. Debitul care trece prin
sectiunea respectiva are valoarea (Qt +0, —qs), ceea ce corespunde unei variatii
liniare a debitului intre i si e, in functie de lungimea'’ s, unde s €[0; L]. Pierderea de

sarcind hidraulicd pe o lungime infinitezimala ds de conducta se scrie:

dh, =0,0826 xis(Qt +0,—qs) ds. (2.97)
D

" A se vedea paragarful §2.3.6.2.
' sau debitul unitar, definit ca debit raportat la unitatea de lungime
' abscisa curbilinie s
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£
2 L 5 g ===
A - T Q:
g & g
l, A
R
Ca= gl

Fig. 2.12. — Reprezentarea schematicd a unei conducte cu debit uniform distribuit

Prin integrare de la 0 la L, se obtine pierderea de sarcina hidraulica pe toata conducta,

intre punctele i si e:
1 )
h,._, =0,0826 }LF [l +04)-g5)ds, (2.98)
0

2 L?

adica: hri-e = 0082601 (0 +04 ) =4 L(0, +0u)-4" =

L (2.99)
D

Tinand seama de relatia de definitie a debitului specific, rezultd g L =0, si notand

modulul de rezistentd hidraulicd a conductei M = 0,0826 XL/ D> , pierderea de sarcina
(2.99) se poate scrie sub urmatoarea forma compacta:

hye o =M (02 +0, 0,403 3). (2.100)
Relatia (2.100) poate fi aproximata prin urmatoarea relatie:

h.,=M(Q,+0550,), (2.101)
in care debitul (Q, +0,55Q, ) poate fi considerat ca debit echivalent de calcul.
Sarcina sistemului intre intrare §i iesire se scrie:
2 )

oy _ _Ye Vi
H =H, Hp€_2g 2g+hri—e' (2.102)
Conducta fiind presupusd orizontald, rezultd ca z; =z,, deci sarcina sistemului este

egala cu diferenta de presiune dintre amonte si aval:

i =Pl v, 02 M (0,40, +M(Q,+0550,) . (2.103)
Pg

Modulul cinetic din sectiunea de intrare este identic cu cel din sectiunea de iesire:
M, =0,0826/ D*. Prin gruparea/ simplificarea termenilor, relatia (2.103) se scrie sub

urmatoarea forma:



cap.2. Elemente de calcul ale sistemelor hidraulice 53

H :—pip_gpe =M(Q,+0550,) -M. 0y (20, +0,).  (2104)

Daca debitul tranzitat este nul, deci daca intreaga valoare a debitului de alimentare este

uniform distribuitd in lungul conductei (0 =Q, ), atunci pierderea de presiune intre

intrare §i iesire este definitd prin relatia (2.104) in care se considera O, = 0, anume:

H* =Pi"Pe _(03Mm-M,)02. (2.105)
pg

2.3.7. Retele ramificate

Calculul hidraulic al retelelor de conducte presupune rezolvarea unui sistem de ecuatii
format prin scrierea legii energiilor pentru diferite artere $i ecuatiei continuitatii in
noduri. Dupa caz, aceste ecuatii sunt completate cu relatii pentru calculul pierderilor de
sarcind hidraulicd, sau relatii care pun 1n evidenta dependenta Tndltimii de pompare de
debitul vehiculat, in cazul existentei unor masini hidraulice pe arterele retelei.

Din punct de vedere hidraulic, retelele ramificate sunt retele la care, in general, se poate
determina in mod direct sensul si valoarea debitelor vehiculate pe arterele retelei, prin
utilizarea ecuatiilor de continuitate. Atunci cand debitele nu pot fi obtinute direct, legile
energiilor pe artere trebuie scrise In forma prezentatd pentru retelele inelare, iar sistemul
astfel rezultat se rezolva folosind algoritmul prezentat pentru retelele inelare
(paragraful §2.3.8).

Pe arterele retelelor ramificate alimentate dintr-un singur nod, debitul are un sens unic,
bine determinat pe fiecare traseu, de la punctul de alimentare i catre consumatorul din

nodul ¢; (cuj =1, 2, ..., n). Pentru fiecare consumator e; situat la cota Ze, > trebuie
asigurat debitul Q;, respectiv trebuie asiguratd presiunea de serviciu Pe; - Prin

insumarea tuturor valorilor Q;, se obtine valoarea debitului de alimentare Q;

0,-0;. (2.106)
j=1

In fiecare nod al retelei se poate scrie ecuatia continuitdtii, anume: debitul intrat in nod
este egal cu suma debitelor iesite din nod. In figura 2.13 este prezentat un exemplu

simplu al unei astfel de retele ramificate, cu n = 4 noduri de iesire.
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Fig. 2.13. — Reprezentarea schematicd a unei retele ramificate de conducte

Pentru configuratia retelei din figura 2.13, prin aplicarea ecuatiei continuitatii in
nodurile B, C si G, se obtine (2.106):
4
0 =01+ 0pc =0 +(Qc6 +Q4) =01 +(0r +03)+ 0y = 200, (2.107)
j=1
Pentru a determina valoarea presiunii p; de alimentare a unei retele ramificate, se scrie

legea energiilor pe toate traseele din retea, intre nodul i si fiecare consumator:

2 . Vv pe
S L N Y (2.108)
2g pg 2¢g pg 7 J

adica M. O} + H, =M, 07 + Hpej th, s (2.109)

unde £, , este suma tuturor pierderilor de sarcina de pe traseul respectiv. Deoarece
J

debitele transportate de fiecare artera de pe traseul i-e; sunt diferite, pierderea de
sarcind pe aceste artere nu poate fi calculata folosind formula modulului echivalent de
rezistenta hidraulicd, dedusa pentru cazul particular al montérii in serie a conductelor
simple (§2.3.3), ci se exprimd prin insumarea pierderilor de sarcina, calculate cu
debitul corespunzdtor de pe fiecare artera in parte. Pentru simplificarea calculului, se
considera reteaua ramificatd ca fiind formatd din conducte lungi din punct de vedere
hidraulic, caz in care se neglijeaza atat pierderile de sarcina locale de pe tronsoane si
din noduri, cat si termenii cinetici (modulele cinetice M, sunt considerate nule). Astfel,

legea energiilor (2.109) va include doar inaltimile piezometrice aferente nodului de
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alimentare si nodului corespunzator consumatorului considerat, precum si pierderile de
sarcina distribuite de pe arterele inseriate:

Hy =Hpy, +hap, s o j=12,..n. (2.110)

In functie de configuratia geometrica a retelei de conducte si de valorile H P din
j

relatia (2.110) se obtin valori diferite ale inaltimii piezometrice H i Din sirul de valori

H , . corespunzitor traseelor (i — ¢)), se alege valoarea maxima a indltimii piezometrice:
1

HPi:?}i}j{HpejJrhdi—ejj’ cu j=12,...,n. (2.111)

aceastd valoare fiind necesard in nodul de alimentare pentru acoperirea pierderilor de
sarcind de pe traseul cel mai defavorizat (traseul cu pierderi de sarcina maxime). Fie
traseul (i — e;) cel mai defavorizat traseu din cadrul retelei considerate.

Pentru a nu modifica parametrii hidraulici ai consumatorilor din nodurile e; cu j#k,

trebuie efectuatd echilibrarea hidraulica a retelei.

Trebuie mentionat ca, in general, la proiectarea unei astfel de retele hidraulice, datele
cunoscute sunt: cotele piezometrice necesare in nodurile consumatorilor si debitele
cerute de catre acestia, precum si cota nodului de alimentare. In consecint, sistemul de
ecuatii care trebuie rezolvat este nedeterminat, deoarece nu se cunosc nici diametrele
conductelor, nici coeficientii de pierdere de sarcind corepunzatori acestora.

Problema poate fi rezolvatd numai pornind de la considerente legate de minimizarea
sumei costurilor de investitii si de exploatare ale retelei considerate: diametre mari ale
conductelor Tnseamna costuri mari de investitie si costuri mici de exploatare a retelei
(deoarece scad pierderile de sarcind), respectiv diametre mici ale conductelor Tnseamna
costuri mici de investitie §i costuri mari de exploatare a retelei. Astfel, in functie de tipul

retelei, sunt prevazute in standarde intervale de viteze economice ale fluidelor (v,,.). Cu

ajutorul acestora si al debitelor care tranziteaza arterele, se pot determina diametrele
conductelor'®, sistemul de ecuatii devenind astfel determinat.
Scopul echilibrarii hidraulice este obtinerea de cote piezometrice unice in toate nodurile

de ramificatie ale retelei, indiferent de traseul ales pentru scrierea legii energiei.

18 yalorile diametrelor nominale ale conductelor sunt standardizate
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In continuare, calculul de echilibrare hidraulici a retelei ramificate se efectueazi
diferentiat in functie de situatie: fie se pune problema proiectarii unei retele noi, fie se
pune problema verificarii functionarii unei retele existente.

In cazul proiectirii unei retele noi, primul pas il reprezintd incercarea de micsorare a
pierderilor de sarcind pe traseul cel mai dezavantajat, prin marirea diametrelor
conductelor, atat cat permit limitele vitezelor economice. La cel de-al doilea pas, se
cautd marirea pierderilor de sarcind pe celelalte tronsoane, astfel incéat sa se ajunga la
cote piezometrice unice in noduri. Marirea pierderilor de sarcind se efectueaza intr-o
prima etapa prin micsorarea diametrelor conductelor in limitele permise de vitezele
economice, apoi intr-o a doua etapa, prin introducerea unor pierderi de sarcina locale

suplimentare’® (in general, hlocj, pe tronsoanele de capat aferente consumatorilor - altii

decat consumatorul cel mai dezavantajat).

In cazul verificarii unei retele existente, modificarea diametrelor este prohibitiva, iar
echilibrarea hidraulica se reduce la introducerea de pierderi locale de sarcina
suplimentare (in general, pe tronsoanele de capat aferente consumatorilor - altii decat
consumatorul cel mai dezavantajat).

In cazul echilibrarii retelelor, nofiunea de cotd piezometricd unicd nu trebuie inteleasa
ad litteram, astfel, cota piezometricd poate fi consideratd unica dacad valorile obtinute
pentru aceasta pentru diferitele trasee posibile variaza cu mai putin de 5% din valoarea

minima obtinutd in acel nod.
2.3.8. Retele inelare

Din punct de vedere hidraulic, retelele inelare sunt retele la care nu se cunoaste apriori
sensul debitelor pe artere. Astfel, legile energiilor nu pot fi scrise sub forma uzuala
pentru rezolvarea sistemului de ecuatii (nu se cunoaste care dintre cele doua noduri care
marginesc artera este nod de intrare si care este nod de iesire). Din acest motiv, calculul
retelelor inelare se efectueaza iterativ. Desi, cel putin aparent, calculul retelelor inelare
este mai laborios, aceste retele sunt larg folosite datorita fiabilitatii in exploatare. Astfel,
dacd se produce o avarie pe una dintre arterele retelei inelare, pentru remedierea careia

este necesard intreruperea circulatiei fluidului pe artera, consumatorii din nodurile

' se vor monta, de exemplu, diafragme, sau vane partial inchise
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adiacente arterei avariate pot fi in continuare alimentati cu fluid provenit din celelalte
artere care alimenteaza nodurile respective (chiar daca aceasta alimentare se efectueaza
la parametri relativ diferiti de cei corespunzitori functionarii normale). in cazul retelelor
ramificate, o astfel de avarie produsd pe una dintre artere, duce la oprirea alimentarii
consumatorilor aflati in nodurile din aval.

Pentru exemplificare, in figura 2.14 se prezinta o retea inelara, formata din trei ochiuri
(notate 1 + III) si 8 noduri. in nodul 1 intrd debitul de alimentare Q). In fiecare din

celelalte noduri j, unde j = 2, 3, ..., 8, se cunoaste debitul O ; cerut de catre consumatori,
precum si presiunea de serviciu p ; necesar a fi asiguratd. Se considera cunoscute cotele
z; ale tuturor nodurilor, precum si lungimea /j; (cu j # k) a arterelor din retea. Nu
sunt cunoscute diametrele D ;. corespunzatoare arterelor, nici debitele O (cu j # k)

care parcurg arterele. Dupd cum am aratat, in cazul retelelor inelare nu se cunoaste

sensul de curgere pe artere.

Fig. 2.14. — Reprezentarea schematicd a unei retele inelare de conducte

Primul pas in algoritmul de calcul al retelelor inelare este alegerea unui sens de
parcurgere a inelelor, acelasi pentru toate inelele, precum si al unui sens de parcurgere a
fiecarei artere, Incepand din nodul de alimentare, In conformitate cu o distributie initiala

a debitelor 0 pe artere. Distributia initiala a debitelor este calculatd aproximativ, cu

respectarea ecuatiei continuitatii in fiecare nod, anume: suma debitelor intrate in nod
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este egala cu suma debitelor iegite din nod. De exemplu, pentru nodul 5 din figura 2.14,
ecuatia continuitatii se scrie: Ops + Qgs = Os + Os4 + Osg.

In continuare, valorile debitelor astfel calculate se considerd pozitive daci sensul
debitului pe artera este acelasi cu sensul de parcurgere a inelului in care se efectueaza
calculul, respectiv negative in cazul in care sensul debitului pe artera este opus sensului
de parcurgere a inelului.

Al doilea pas in cadrul algoritmului de calcul il constituie determinarea diametrelor

D, ale arterelor, plecand de la distributia de debite Q ; si folosind criteriile vitezelor

economice (prezentate in paragraful anterior).
Cel de-al treilea pas consta in determinarea coeficientilor de pierdere de sarcind
hidraulica pe fiecare artera, in functie de regimul de curgere realizat pe aceasta. Rezulta

astfel modulul de rezistenta hidraulica M j, al fiecarei artere.

Pentru o conducta delimitatd de nodurile ; si k, la care nu se cunoaste apriori sensul

debitului, legea energiilor poate fi scrisa sub forma:

Hy =H, +My o

, (2.112)

daci se alege ca sens de parcurgere a conductei sensul de la nodul j la nodul . In cazul
in care debitul pe aceastd conducta este pozitiv (fluidul circula de la nodul ; la nodul k),
pierderea de sarcind calculata este pozitiva si legea energiilor este corect scrisd (nodul j
reprezintd nodul de intrare). In cazul in care debitul pe aceasti conducti este negativ
(fluidul circula de la nodul £ la nodul j), pierderea de sarcina calculatd este negativa,
poate fi trecutd cu semn schimbat in membrul sting al ecuatiei (2.112) si legea
energiilor este corect scrisd, nodul £ reprezentand nodul de intrare.

Folosind forma (2.112) a legii energiilor, pentru un inel compus, de exemplu, din 4
artere, delimitate de nodurile j, k, / §i m, se obtine urmatorul sistem de ecuatii:

Hy =H, +My o

2

H, =H, +My OulOul. (2.113)

le :Hpm +Mlm le|le

b

H, =H, +M, O |-
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Prin adunarea ecuatiilor din sistemul (2.113), rezulta ca suma pierderilor de sarcina pe

un inel este nula. De exemplu, pentru inelul I din figura 2.14, se scrie:
My 01|01 |+ M 5 0p5]0as|+ M 5 Ogs|Ogs|+ M 016016 = 0, (2.114)

unde valorile debitelor Ogs s1 Q)¢ sunt negative.

Cel de-al patrulea pas al algoritmului de calcul este reprezentat de calculul sumei
pierderilor de sarcind hidraulica pe fiecare inel al retelei (fiecare inel considerat in
calcul trebuie sa includa cel putin o artera care sa nu apartind altui inel).
Daca suma pierderilor de sarcind pe cel putin un inel rezultd diferita de zero, atunci
repartitia initiald a debitelor se corecteazd pe fiecare inel, de exemplu prin metoda
debitelor de contur (metoda Hardy-Cross), in care debitul de corectie AQ pentru un inel
este dat de relatia:

DM ij‘ij‘

AQjpet = -4 : (2.115)
23 My |0

inel

Aceasta relatie se obtine din conditia ca debitul corectat (Q ik +AQinel) sa duca la

iteratia urmatoare la o pierdere de sarcind nuld pe inelul respectiv:

zMjk (ij + AQinel )‘ij + AQinel

inel

=0. (2.116)

Cel de-al cincilea pas consta in corectarea debitelor pe arterele fiecdrui inel al retelei,

astfel:

Ok =0 +AQine - (2.117)

corectat anterior
Pentru tronsoanele care fac parte din mai multe inele, corectia de debit se aplica
diferentiat, in functie de inelul in care se efectueaza calculul. Sa presupunem ca artera
marginita de nodurile j si £ se regaseste atat in inelul I, cat si in inelul II. La efectuarea

calculului in inelul I, debitul corectat este:

ij :ij

+AQ; - AQy. (2.118)

corectat anterior

La efectuarea calculului in inelul II, debitul corectat pe acelasi tronson este:

=0k

Qj k corectat anterior * AQH B AQI ’ (2- 1 19)
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Cu alte cuvinte, pentru arterele care fac parte din mai multe inele, corectia de debit se
aplica cu semnul “plus” pentru inelul in care se efectueaza calculul si cu semnul
“minus” pentru inelele adiacente.

Privind figura 2.14, se observa ca in inelul I, debitul pe tronsonul 5-6 este negativ, in
timp ce 1n inelul 111, debitul pe acelasi tronson este considerat pozitiv (valoarea absoluta
fiind aceeasi, determinatid cu ecuatia continuititii). In mod similar, dupa aplicarea
corectiei de debit cu conventia de semne enuntatd mai sus, valoarea absoluta a debitului
ramane aceeasi in ambele inele, desi semnul debitului este diferit.

Dupa corectarea debitului, calculul hidraulic se reia de la cel de-al doilea pas al
algoritmului. Calculul iterativ poate fi oprit atunci cand suma pierderilor de sarcina
calculata pentru fiecare inel este mai mica decat o valoare consideratd satisfacatoare,
spre exemplu 0,5 m.

Dupa definitivarea repartitiei debitelor pe artere (implicit dupd definitivarea
dimensionarii retelei), se scrie legea energiilor pe toate traseele posibile intre nodul de
alimentare i (unde ;=1 in figura 2.14) si nodurile cele mai defavorizate. Iniltimea

piezometrica corespunzatoare nodului de alimentare, /, (mai exact presiunea p;
1

necesara in nodul de alimentare) se alege egala cu valoarea maxima rezultata dintre
valorile calculate pentru toate traseele.

Pentru consumatorii alimentati din nodurile mai putin dezavantajate, care necesita
presiuni mai mici decat cele rezultate in nodurile respective prin algerea unei cote
piezometrice maxime in nodul de alimentare, presiunea de serviciu se reduce marind
pierderea de sarcina pe conductele de racord ale acestor consumatori la nodurile retelei
inelare. Conductele retelei inelare nu se mai modifica, reteaua fiind echilibratd din punct

de vedere hidraulic.
2.3.9. Retele binare (tur-retur)

Retelele binare sunt retele inelare fara consumatori activi (fara consumatori ai fluidului
vehiculat), adicd retele la care fluidul este folosit pentru a transporta o altd marime
fizica (cantitatea de caldura), dintr-o zona a retelei, in alta. Din punctul de vedere al
calculului hidraulic, apar diferente fata de retelele inelare prezentate in paragraful

precedent. Astfel, in primul rand, datoritd variatiilor de temperatura ale fluidului, acesta



cap.2. Elemente de calcul ale sistemelor hidraulice 61

nu mai poate fi considerat in toate cazurile nedilatabil, iar in al doilea rand, valorile si
sensurile debitelor pe tronsoane sunt cunoscute din considerente termotehnice.

Vom analiza pentru inceput prima dintre aceste doud diferente. Variatiile de temperatura
existente de-a lungul sistemului se manifestd prin variatia parametrilor fizico-chimici ai
lichidului: p = p(T ) sl U= u(T ) Astfel, pentru doud sectiuni S; si S, foarte apropiate

(figura 2.15), vom considera legea energiilor sub forma:

2 2
Vi, P fz = %2V2 P2 +2y +hyy —lias (2.120)

2g  pg 2g  prg

unde [/, reprezintd lucrul mecanic corespunzitor unitdtii de greutate, efectuat la

trecerea de la starea 1 la starea 2.

|

ds

Fig. 2.15. — Reprezentarea sectiunilor de calcul

Trecand toti termenii iIn membrul stang, legea energiilor (2.120) se scrie:

2 2
OoVvy — 0V n P> P1

- +22_Zl+hr1—2_112 :O, (2121)
2g P28 P18
iar forma diferentiald a acesteia este:
2
d| ¥ +d[ij+dz+dhr—d1=o. (2.122)
2g pg

Termenul d ( p/p g) poate fi scris:
d[LJ :Ld,ﬁgdﬁ :degd(zj _ L g pdr
Pg) P& g \pP) P8 g \m) pg mg
=Ldp+d—L=Ldp+dl. (2.123)
pg mg pg
Substituind (2.123) in legea energiilor (2.122), se obtine:

2
AP vdn =0, (2.124)
2g ) pg
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care reprezinta forma diferentiala a legii energiilor pentru sisteme neizoterme. Aceasta

ecuatie se poate scrie:
—dp=pgZvdv+pgdz+pgdh,. (2.125)
g
Pentru un tronson de conductd marginit de nodurile i si e, se obtine prin integrare:
e a e e
—(pe—pi)=jpg§vdV+fpgdZ+jpgdhr- (2.126)
i i i
Pierderea de sarcina exprimata in unitati de presiune se considera a fi produsul dintre

un modul de rezistentd M, calculat cu valori medii de temperaturd si debitul de

greutate Qg al fluidului, astfel:

e
jp gdh, =Mg, 0% (2.127)
i

Pentru cazul studiat, ecuatia continuitatii se poate scrie de asemenea in functie de
debitul de greutate, anume:

Qg =const. sau  vpgA=const., (2.128)

de unde rezulta viteza fluidului:

yo Y6 (2.129)
pgA

Cu aceasta, integrala care contine termenul cinetic in (2.126) devine:

e e A2 2
_[ngvdv= Q_gﬁ (L}Qg‘&( 1 j (2.130)
; g - A° & \pg&) A° 8\P.& Pi&
Substituind integralele calculate, (2.127) si (2.130) in legea energiilor (2.126), rezulta:
e 2
Oz al 1 1
~(pe—pi)=[pgdz+ My, OF +=5= - : (2.131)
i A g\ P 8 Pi &

Particularizand ecuatia (2.131) pentru un circuit inchis (i = e, se obtine:
fpgdz+ Mg, 0 =0. (2.132)

Adica debitul de greutate vehiculat prin acest circuit inchis este:

- M (2.133)
O = My :
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In consecintd, pentru a crea miscare intr-un sistem inchis (Qg #0), trebuie ca
densitatea sa fie variabila (p # const.), ceea ce implica temperatura variabila
(T # const.), adica trebuie sa existe schimb de caldura cu exteriorul si, trebuie de
asemenea ca dz # 0, ceea ce revine la z # const, adicd sistemul sa nu fie amplasat in
plan orizontal.

Teoretic, marea majoritate a sistemelor hidraulice sunt neizoterme. Cu toate acestea,

vom considera cd un sistem care transporta lichide este neizoterm numai atunci cand

termenul § p g dz are valori semnificative, importante pentru miscarea fluidului, adica:

» atunci cand miscarea fluidului in sistem este asiguratd numai de catre diferenta de
temperatura;

» atunci cand sistemele sunt puternic dezvoltate pe verticala.

De reguld, pentru astfel de sisteme, se considerd temperatura constanta pe zonele de tur

(T, = const.), respectiv de retur (7, = const.), intre schimbatoarele de caldura (notate 1
si 2 in figura 2.16), temperatura pe tur fiind superioara celei de pe retur, T, > T, (ceea

ce implicd p, <p,).

TT::P: h

=T
5P

Fig. 2.16. — Reprezentarea unui sistem hidraulic inchis, neizoterm

Se ia in considerare o diferenta de presiune suplimentara prin instalatie, Ap , asiguratd

de diferenta de temperaturi existentd, AT = (T, —T.. ), sub forma:

Ap=(p, g—p; g)h, (2.134)
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unde / este diferenta de nivel intre punctul care are cota maxima pe tur si punctul care

are cota minima de pe retur (figura 2.16). Diferenta de presiune (2.134) duce la aparitia

_ | Ap
Oc = /Mcm . (2.135)

Trebuie mentionat faptul ca in figura 2.16 este prezentatd o schema a unei instalatii de

unui debit de greutate:

incilzire, in care caldura Q introdusa in sistem in nodul 1 este transportata catre nodul
2, unde este cedati consumatorilor. In acest caz, diferenta de presiune datorati
diferentei de temperatura rezulta pozitiva, deci favorizeaza miscarea fluidului prin
conducte. In cazul unei instalatii de ricire, care preia cildura de la consumatori in

nodul 2 si o cedeaza in schimbdatorul de caldura 1 (7, >7, si p, <p,), situatia se

inverseaza: diferenta de presiune datorata temperaturii rezulta negativa si se opune
miscarii fluidului.

Asa cum s-a ardtat, sensul de curgere pe arterele unei retele binare este cunoscut.
Vehicularea fluidului este asiguratd printr-o diferenta de sarcina hidrodinamica AH
intre intrarea i si iesirea e din sistem, aceastd diferentd de sarcina fiind creata, fie cu
ajutorul unei pompe, fie de catre un cazan (sau schimbator de caldura), fie de catre
ambele. Apa este vehiculata prin retea pentru a alimenta un numdr de » consumatori

. - <20 . . . .
(spre exemplu, consumatori de caldura™), notati R; (cuj =1 + n). Debitele volumice
Q; care tranziteaza consumatorii R ; se considera impuse din conditii termotehnice.

In figura 2.17 se prezintd o schema simpla a unei retelei binare, pentru care n = 3.
In fiecare nod al retelei se poate scrie ecuatia continuitatii, iar debitul volumic total este

obtinut prin insumarea debitelor Q;:

0=>0;. (2.136)
j=1

Se considerd n inele independente (care sd contind tronsonul care asigurd diferenta de
sarcind hidrodinamica), notate [ + III in figura 2.17, care vor fi parcurse in acelasi sens.
Se scrie legea energiilor intre nodul i de intrare in sistem si nodul e de iesire din sistem,

pe aceste inele.

20 A . A -1 . - o . . . .
in cazul sistemelor de incilzire, schimbul de cédldurd poate fi realizat prin intermediul

radiatoarelor
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AH

1

L]

Fig. 2.17. — Reprezentarea schematica a unei retele binare

In general, la majoritatea retelelor binare, datorita configuratiei retelei, tronsoanele
corespunzatoare de pe conductele de tur, respectiv de retur, trebuie sa fie parcurse de
aceleasi debite, in consecintd diametrele acestor tronsoane trebuie sa fie identice. Astfel,

viteza la intrarea in sistem are aceeasi valoare cu viteza la iesirea din sistem: v; = v, .

Se considera in continuare ca pe circuitul de tur densitatea fluidului este mai mica decat

densitatea fluidului mai rece de pe circuitul de retur. In consecintd, p; <p, in legea

energiilor. Pentru cazul din figura 2.17 rezultd un sistem de 4 ecuatii, anume ecuatia

continuitatii (2.136) si legea energiilor scrisd pentru 3 inele:
0=0+0,+0;s,
2 2 2
H, =H, +Mj Q" +M_p_4 Or + My, O, (2.137)
2 2 2 2 2
H, =H, +M; Q" +M (Q-01) + My pyy OF + M3y (0, +03)" + My, 07,

2 2
H, =H, +M; Q>+ My (00 +My_py 3 05 + M3 (0, +05) + My, 07,

unde inaltimile piezometrice sunt: H . = (L + zij siH, = ( Pe zej .
1 e
Pi & Pe &8

Diferenta de sarcind hidrodinamica necesard vehiculdrii apei in retea se scrie:

AH=H, -H, . (2.138)

Din ultimele 3 ecuatii ale sistemului (2.137) se obtin in mod evident valori diferite

pentru AH, iar dintre acestea, se alege Intotdeauna valoarea maxima (necesara
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acoperirii pierderilor de sarcina cu valoare maxima, de pe traseul cel mai defavorizat):

AH = max (AHI,AHH,AHIH). Dupa alegerea acestei valori maxime, se efectueaza

echilibrarea hidraulica a retelei binare, adica se introduc in mod artificial pierderi de
sarcind suplimentare® pe traseele inelelor pe care suma pierderilor de sarcind este mai
mica decat cea corespunzdtoare celui mai defavorizat traseu (pe tronsoanele care nu sunt
comune mai multor inele, respectiv pe tronsoanele care contin schimbétoare de caldurd),
pand la obtinerea unor valori apropiate de cele corespunzitoare traseului celui mai
defavorizat. Etapa de echilibrare este foarte importantd, deoarece valorile diferite ale
pierderilor de sarcind pe inele duc la modificarea debitelor de fluid care parcurg
diferitele tronsoane si, in consecintd, duc la modificarea regimului termodinamic de

functionare a Intregului sistem.

I Pentru a obtine pierderi de sarcind locale, se introduc robinete cu dublu reglaj in cazul
radiatoarelor din sistemele de Incidlzire, sau diafragme in cazul retelelor de termoficare.



3. GENERATOARE HIDRAULICE

3.1. Principalele tipuri constructive de pompe

3.1.1. Turbopompe

In continuare vom prezenta, la nivelul elementelor componente principale, citeva dintre
cele mai uzuale tipuri de turbopompe. Trebuie mentionat ca exista foarte multe variante
constructive de turbopompe, care in mod evident diferd unele de celelalte. Dupa directia
curgerii la iesirea din rotor, turbopompele pot fi centrifuge, diagonale, axiale si
tangentiale. Elementele principale mentionate in continuare se regdsesc la majoritatea
tipurilor de turbopompe, chiar daca acestea pot fi diferite ca forma si proportii, in raport
cu cele prezentate.

= Pompa centrifuga este cel mai uzual tip de turbopompa (figura 3.1).

Este caracterizata prin intrarea axiala a apei in rotor i iesirea radiala dupa schema:

Principalele elemente componente sunt urmatoarele (a se vedea figura
i 3.1.b): arborele (1) care transmite miscarea de la motorul de antrenare la
rotorul pompei; sistemul de etansare (2) care impiedica fluidul sa

R & SOan

paraseasca carcasa pompei; camera spirala (3) care preia fluidul la iesirea din rotor si 1l
vehiculeaza cétre flansa de refulare (4); flansa de aspiratie (5); rotorul pompei (6);
palele rotorice (7), prin intermediul carora rotorul cedeaza energie curentului de fluid;
carcasa pompei (8); blocul de lagare (9); suportul pompei (10) si presetupa (11).

= Pompa centrifugd multietajata este folositd pentru realizarea unor indltimi de
pompare relativ mari, la debite relativ mici. Este o pompd compacta, care are in
componentd mai multe rotoare cuplate in serie pe acelasi ax (figura 3.2). Carcasa

pompei este astfel realizata incat s permita fluidului trecerea de la refularea unui rotor,
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la aspiratia urmatorului rotor. Fiecare rotor, impreund cu portiunea aferenta de carcasa si
elementele de ghidare ale fluidului (palele statorice) catre aspiratia rotorului urmator,
formeaza un etaj al pompei. Astfel o pompad multietajatd trebuie sd contina un tronson
de aspiratie (pentru admisia fluidului in pompd), un tronson de refulare (pentru

evacuarea fluidului) si mai multe etaje cuprinse intre cele doud tronsoane. Prinderea

acestor tronsoane se realizeaza cu ajutorul unor tiranti.

B N
R TS ;\\&

Fig. 3.2. — Pompa centrifugd multietajatd (sectiune longitudinala)
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Principalele elemente componente ale unei pompe centrifuge multietajate sunt (a se
vedea figura 3.2): arborele (1), care transmite miscarea de la motorul de antrenare la
rotoarele pompei; tirantii de prindere (2); camera spirala (3); etajul cu flansa de refulare
(4); etajul cu flansa de aspiratie (5); rotoarele cuplate 1n serie pe axul pompei (6); palele
rotorice (7); carcasa pompei (8) si palele statorice (9).

= Pompa cu dublu flux este de asemenea o pompa centrifuga, folositd pentru
vehicularea unor debite relativ mari, cu ndltimi de pompare relativ mici. Este o pompa
compactd, al cérei rotor de constructie speciald (cu doud spatii de aspiratie si unul de

refulare) joaca rolul a doud rotoare cuplate in paralel pe acelasi ax (figura 3.3).

Fig. 3.3. — Pompa cu dublu flux: vedere de ansamblu (a); sectiune longitudinala (b)

Pentru a asigura intrarea cat mai uniforma a fluidului in cele doua spatii de aspiratie ale
rotorului, carcasa pompei este prevazuta in partile laterale cu doua camere spirale de
aspiratie (mai mici ca dimensiuni decdt camera spiralda de refulare). Principalele
elemente componente ale acestui tip de pompa sunt (a se vedea figura 3.3.b): arborele
pompei (1), care transmite miscarea de la motorul de antrenare la rotorul de constructie
speciald; sistemele de etansare (2), care Tmpiedica fluidul sa paraseasca carcasa pompei;
camera spirald de refulare (3); flansa de refulare (4); flansa de aspiratie (5); rotorul
pompei (6); palele rotorice (7), prin intermediul cédrora rotorul cedeaza energie

curentului de fluid; carcasa pompei (8), executatd din doud piese, care se cupleaza in
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plan orizontal, permitand astfel demontarea usoara a pompei; blocurile de lagare (9) si
camerele spirale de aspiratie (10).
= Pompa diagonald este o turbopompa caracterizata prin intrarea axiala a apei in

rotor si iesirea diagonala dupa schema urmatoare:

e . A e . -
. Pompele diagonale pot avea arborele in pozitie orizontald (componentele
i~ seamdna cu cele descrise la pompa centrifuga, cu exceptia rotorului, care

A . n .- L
este de tip diagonal), sau pot avea arborele in pozitie verticala.

In continuare, va fi descrisd o pompi diagonali cu ax vertical (figura 3.4).

(b)

Fig. 3.4. — Pompa diagonald cu ax vertical: monoetajata, in sectiune longitudinala (a);
multietajata (3 etaje), in vedere de ansamblu (b)
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Principalele elemente componente ale unei pompe diagonale cu ax vertical,
monoetajate (figura 3.4.a), sunt: arborele (1) care transmite miscarea de la motorul de
antrenare la rotorul pompei; blocul de lagire cu alunecare (2); carcasa pompei (3),
corespunzatoare unui etaj; palnia (confuzorul) de aspiratie (4), piesd speciald care
permite admisia uniforma a lichidului in rotor; rotorul diagonal al pompei (5); palele
rotorice (6); palele statorice (7); tronsonul drept (8) prin care este refulat lichidul (prin
spatiul central al acestui tronson trece arborele pompei); tronsonul de cot (9) prin care
este refulat lichidul (arborele pompei iese prin partea superioard a acestui tronson) si
blocul de lagare de rostogolire (10). Se subliniaza faptul ca la acest tip de pompa,
datorita constructiei rotorului, miscarea fluidului la iesirea din rotor este caracterizatd de
0 puternicd componentd tangentiala a vitezei, ceea ce duce la o miscare elicoidala in
aval de rotor, deci la marirea drumului parcurs de particulele fluide prin pompa si prin
conducta de refulare si, In consecintd, la cresterea pierderilor de sarcind in zona de
refulare. Rolul palelor statorice este, pe de o parte, de a anula cuplul hidraulic existent la
iesirea din rotor, astfel incat lichidul sa aiba o directie axiala la iesirea din stator si, pe
de altd parte, de a sustine blocul de lagdre de rostogolire, care sunt necesare in
apropierea rotorului, datoritd lungimii mari a arborelui pompei.

Varianta constructivd multietajata, prezentatd in figura 3.4.5, include componentele
variantei monoetajate, insa intre piesele 4 si 8 exista mai multe etaje montate in serie -
fiecare etaj are un rotor, urmat de un stator. Proiectarea palelor statorice este realizata
astfel incat sa se obtind o intrare fara soc in palele rotorice ale etajului superior.

= Pompa axiala este o turbomasina la care atat intrarea fluidului, cat si iesirea
acestuia din rotorul pompei se efectueaza axial, dupa schema: i >-> e.

Elementele componente ale unei pompe axiale cu ax vertical sunt (a se vedea figura
3.5): arborele (1) care asigura transmiterea cuplului motor la rotorul pompei; rotorul
axial al pompei (2); palele rotorice (3); palele statorice (4), care au acelasi rol ca si cele
ale pompei diagonale cu ax vertical; blocul de lagare de rostogolire (5); palnia
(confuzorul) de aspiratie (6); tronsonul drept (7) prin care este refulat lichidul (prin
spatiul central al acestui tronson trece arborele pompei); tronsonul de cot (8) prin care
este refulat lichidul (arborele pompei iese prin partea superioard a acestui tronson) si

carcasa pompei (9).
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In general, toate considerentele prezentate pentru pompele diagonale cu ax vertical se

aplicd si pompei axiale. Diferenta dintre cele doud pompe constd numai in forma

constructivi a rotorului si statorului. In general, pompele axiale permit vehicularea unor

debite importante, cu indltimi de pompare mici, in timp ce pompele diagonale

vehiculeaza debite medii, la Tnaltimi de pompare medii.

Pompele diagonale si axiale cu ax vertical nu se pot amorsa si este necesar ca aspiratia

sa fie efectuata cu contrapresiune (indltimea geometrica de aspiratie trebuie sa fie

negativa Hz, <0).

Fig. 3.5. — Pompa axiala
cu ax vertical

Toate tipurile de turbopompe prezentate in acest
paragraf pot avea arborele in pozitie verticala sau
orizontald, exceptand pompa cu dublu flux, care are
intotdeauna arborele in pozifie orizontald. In
general, pompele cu axul vertical sunt folosite pentru
a aspira lichidul direct din bazine, fira a mai exista
un circuit de conducte pe partea de aspiratie a
pompei. Faptul ca axul este vertical, permite ca
lungimea acestuia sa fie mult mai mare decat in cazul
pozitionarii lui pe orizontala §i, Tn consecinta, aceste
pompe se monteazd inecat (sub nivelul suprafetei
libere a lichidului din bazinul de aspiratie), iar
motorul de antrenare se afld deasupra acestui nivel.
Pompele cu ax vertical pot fi insd si pompe
submersibile, caz in care atat pompa propriu-zisa, cat
si motorul de antrenare al acesteia se afla sub nivelul
suprafetei libere a lichidului din bazinul de aspiratie.
Indiferent de tipul pompei, toate pompele cu ax
vertical nesubmersibile au cateva caracteristici
generale, cum ar fi: piesa speciala profilata de
aspiratie (palnie, sau confuzor de aspiratie), blocul de
lagdre de alunecare (care preia greutatea arborelui

pompei), piesa de cot (care permite iesirea axului din
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conducta de refulare a pompei si montarea motorului de antrenare deasupra acesteia),
respectiv constructia modulara a conductei de refulare, realizatd din tronsoane drepte
(prin spatiul central al acestora trecand arborele pompei), constructie care permite
montarea pompei propriu—zise la diferite addncimi fata de motorul de antrenare.

= Pompa cu canal periferic este o turbomasina de constructie speciald (figura 3.6),
care dupa directia curgerii la iesirea din rotor este consideratd a fi o turbomasina

tangentiala.

Fig. 3.6. — Pompa cu canal periferic

Caracteristic acestei pompe este faptul ca particulele fluide, care parcurg traseul dintre
aspiratia si refularea pompei, trec de mai multe ori printre palele rotorice, capatand la
fiecare trecere o anumita cantitate de energie cinetica. Traseul lichidului este marcat in
sectiunea transversald a pompei (imaginea de sus din figura 3.6).

Elementele componente ale pompei cu canal periferic sunt: arborele pompei (1); rotorul
pompei (2); palele rotorice scurte (3), care ocupd partial canalul periferic' (4); aspiratia
pompei (5); refularea pompei (6) si carcasa pompei (7). Datorita rotatiei, fluidul este
antrenat de catre palele rotorice si este invartit in sectiunea transversald a canalului

datorita fortelor centrifuge, asa cum este ilustrat in imaginea de jos a figurii 3.6

" un canal inelar care inconjoara rotorul
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(sectiunea A-A). Astfel, un sir de perechi de turbioane se deplaseaza de-a lungul
canalului inelar si astfel lichidul este vehiculat de la aspiratie, pana la refulare. Din acest

motiv, pompa cu canal periferic este considerata a fio turbomasina turbionara.

3.1.2. Etansarea turbopompelor

O problema deosebitd a turbopompelor o constituie etansarea acestora. Zonele de

etansare (A si B) sunt evidentiate in figura 3.7.

Fig. 3.7. — Zonele de etansare ale unei turbopompe

La iesirea din rotor, fluidul poseda o energie mai mare decat cea de la intrare si, Intrucat
refularea si aspiratia nu sunt separate etans, o parte din fluid tinde sa revind in zona de
aspiratie, ocolind rotorul (zona A din figura 3.7). Pe de alta parte, fluidul din zona de
refulare tinde sa paraseasca pompa prin spatiul care exista intre arborele pompei §i
carcasa acesteia (zona B din figura 3.7). Pentru obtinerea unor randamente cat mai
bune, cantitatile de fluid recirculat, respectiv pierdut, trebuie sd fie minime. Din pacate
insa, spatiile care permit recircularea, respectiv scdparile, apar intre un organ in miscare

al pompei (arborele sau rotorul) si carcasa acesteia. Sistemele de etansare sunt multiple,
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toate urmarind In principiu marirea pierderilor de sarcind pe traseele de recirculare,
respectiv de scapari ale fluidului.

In unele cazuri practice, etansarea din zona B este foarte importanta (spre exemplu, la
pompele care vehiculeaza lichide toxice sau explozive). In continuare, vom prezenta
doud tipuri de etansari deosebite folosite pentru zona B, etansdrile clasice cu presetupa
fiind, in general, cunoscute.

In figura 3.8 este prezentati o etansare mecanicd cu rdcire. Pe carcasa pompei (2) este
montatd, in afara de materialul clasic de etansare (4), o piesd (6) care produce racirea
Sfluidului din acea zona. Aceastd racire duce la cresterea coeficientului cinematic de
vascozitate a fluidului, mirind astfel coeficientii de pierderi de sarcina. in afara de acest
sistem, axul pompei (1) este prelucrat impreuna cu presgarnitura (3), in asa fel incat sa
creeze un sistem de labirinti elicoidali (5). Acesti labirinti sunt construiti astfel incat, in
timpul functionarii, sd tinda sa readuca fluidul in interiorul carcasei pompei (bazat pe

principiul spiralei lui Arhimede).

|-

Fig. 3.8. — Etansare mecanica Fig. 3.9. — Etansare mecanica udata,
cu racire cu racire

In figura 3.9 este prezentati o etansare mecanicd udatd, cu rdcire. In plus fatd de
elementele prezentate in cadrul etansdrii mecanice cu racire, acest tip de etansare are
prevazut in interiorul presgarniturii (3) un sistem de injectie (7) a unui fluid sub
presiune. Presiunea fluidului injectat este mai mare decat presiunea fluidului pompat,

acesta Tmpiedicand scurgerea fluidului pompat in afara carcasei pompei.
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3.1.3. Pompe volumice

Principala caracteristica a pompelor volumice este relativa independenta a debitului fata
de valorile presiunii la aspiratia si mai ales la refularea pompei. Pentru acest tip de
generatoare hidraulice, debitul este dat de suma volumelor elementare pompate in
unitatea de timp.

In figura 3.10 este prezentatd pompa cu piston cu simplu efect, iar in figura 3.11 este

prezentatd pompa cu piston cu dublu efect.

Fig. 3.10. — Pompa cu piston Fig. 3.11. — Pompa cu piston
cu simplu efect cu dublu efect

Principalele elemente componente ale acestor pompe sunt: flansa de aspiratie (1); flansa
de refulare (2); supapa de admisie a lichidului (3); supapa de refulare a lichidului (4) si
pistonul pompei (5).

Spatiul de aspiratie fiind intotdeauna complet separat fatd de refulare, notiunea de
indltime de pompare nu are sens, in cazul acestor pompe folosindu-se presiunea de
refulare drept parametru de functionare. De asemenea, datoritd independentei debitului
de presiunea de refulare, in aval de pompe, se monteaza obligatoriu elemente de
siguranta la suprapresiune. Trebuie remarcat faptul cd debitul vehiculat nu este
constant in timp (a se vedea figura 3.12), astfel incat, in general, in aval de pompe se

monteaza rezervoare sub presiune, care sa realizeze acumularea lichidului si mentinerea
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acestuia la nivelul de presiune furnizat de pompa, pentru a dispune de un debit constant

in instalatiile din aval de rezervorul de acumulare.

@ Q

Ormas q ﬂ ( C
i

(a) ()

Fig. 3.12. — Variatia temporala a debitului unei pompe cu piston
cu simplu efect (a), respectiv cu dublu efect (b)

Tot un generator volumic este si pompa de vid cu inel fluid prezentata in figura 3.13.
Aceasta vehiculeaza gaze si este folositd pentru crearea unei depresiuni in spatiul la care
este conectatd conducta ei de aspiratie (in general, aceasta pompa este folosita pentru
amorsarea altor pompe: depresiunea creatd de aceasta face ca lichidul care urmeaza a fi

vehiculat de celelalte pompe sd inunde rotorul acestora, permitand astfel pornirea lor).

Fig. 3.13. — Pompa de vid cu inel fluid

Principalele elemente componente ale acestei pompe sunt: conducta de aspiratie (1);
conducta de refulare (2); rotorul pompei (3); palele rotorice (4) si carcasa pompei (5).

Cand pompa nu functioneaza, nivelul lichidului in pompi este nivelul orizontal (6). in
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timpul functiondrii, se formeaza un inel de lichid (7). Pompa este prevdazutd cu un
orificiu de aspiratie (8) si un orificiu de refulare (9).

Principiul de functionare se bazeaza pe inelul lichid, care se formeaza in momentul
functionarii pompei, datoritd interactiunii dintre palele rotorice si lichidul aflat in
carcasi, astfel incat spatiile create intre palele pompei si inelul lichid si fie variabile. in
zona 1n care se afla orificiul de aspiratie al pompei, aceste spatii cresc in sensul de
rotatie. Datoritd acestei mariri a volumului, presiunea scade in aceste spatii, producand
un efect de suctiune a gazului din conducta de aspiratie. In continuare, in zona in care se
afld orificiul de refulare, aceste spatii se micsoreaza in sensul de rotatie, producand o

crestere a presiunii, permitand astfel evacuarea gazului prin conducta de refulare.

3.2. Curbe caracteristice ale turbopompelor

Interdependenta parametrilor fundamentali ai turbopompelor (prezentati in paragraful
§1.2.2) este reprezentatd de o functie de forma:
f(O,H,P,n,n, NPSH, g,p,n) =0, (3.1)

care, datoritd complexitdtii fenomenelor, nu poate fi explicitata din punct de vedere
matematic. Cu toate acestea, considerdnd debitul @ si turatia n ca variabile
independente, se pot obtine, pentru celelalte marimi caracteristice, suprafete de
variatie tridimensionale. Cele mai uzuale reprezentari grafice aferente turbopompelor
sunt enumerate mai jos:

» suprafata caracteristica energetica (exemplificata in figura 3.14): f(H,Q,n) =0, care
se mai poate scrie sub forma H = H (Q,n);

» suprafata caracteristica a puterii: f(P,Q,n)=0,sau P = P(Q, n);

» suprafata caracteristica de randament: f(n,Q,n) =0, sau n = n(Q, n);

» suprafata caracteristicd de cavitatie (sau cavitationald): f(NPSH,Q,n)=0, sau
NPSH = NPSH(Q,n).

Desi astfel de reprezentari dau indicatii globale utile asupra modului de functionare al
unei pompe, ele nu sunt utilizate in practica, datoritd dificultatilor de citire a diferitelor

valori. Spre exemplu, pentru a facilita interpretarea grafica, in cazul suprafetei
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caracteristice energetice din figura 3.14, s-a trasat planul A =0, pentru a pune in

evidenta zonele in care valorile indltimii de pompare sunt negative.

Suprafata caracteristica energetica a unei turbopompe: H = H(Q,n)

40

H [m]

n frot/min}

Fig. 3.14. — Suprafata caracteristica energetica a unei turbopompe

In scopuri practice, sunt folosite curbele caracteristice ale turbopompelor, care se
obtin prin intersectarea suprafetelor caracteristice cu plane de turatie constanta

(n = const.). Rezulti astfel:

» caracteristica de sarcina (se mai numeste caracteristica energetica): H = H (Q);

» caracteristica de putere: P = P(Q);

» caracteristica de randament: 1 = n(Q);

» caracteristica de cavitatie (sau curba cavitationald): NPSH = NPSH (Q)

Pentru exemplificare, in figura 3.15 s-au reprezentat curbele de sarcina

H=H (Q) —eons;.» TZUltate prin intersectarea suprafetei caracteristice energetice din
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figura 3.14 cu plane verticale de turatie constantd, avand valori in intervalul

ne {0,7n0; 3 Hg } ,unde n este turatia nominalda a pompei.

Variatia caracteristicii de sarcina pentru n= (0.7 .... 1) Ny

50 T T T T T T

0 I I I I I I
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035

Q [m%s]

Fig. 3.15. — Caracteristici de sarcina H = H (Q) ale unei turbopompe,
la diferite valori ale turatiei n

In general, peste astfel de reprezentiri ale curbelor de sarcini, se suprapun curbe de
izorandament® (n =c0nst.) si chiar izocurbe de NPSH (curbe de-a lungul carora se
inregistreaza valori NPSH =const.), obtinute prin sectionarea suprafetelor
caracteristice de randament, respectiv de NPSH, cu plane de turatie constanta
(n = const.). Astfel de reprezentari complexe poartd numele de fopograme, sau curbe
caracteristice universale. In figura 3.16 este prezentatd topograma unei pompe axiale,

in cadrul careia, parametrul care a dus la obtinerea curbelor a fost unghiul de asezare a

? valori ale randamentului constante de-a lungul curbei
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palelor rotorice, a carui valoare 3 a variat cu o diferentd £ AP in raport cu valoarea

Bo, corespunzatoare parametrilor nominali de functionare ai pompei.

Pompa axiala cu pale rotorice reglabile cu ([30 +AB)

14—
75%
80%
12 85%
NPSH =11 m
10 m

10+

8 -

E
T _80%
6 -
_-15%
70%
41+
+2°
_60
— H=H (Q) la diferite AR
27|~ izocurbe de NPSH
— — curbe de izorandament
0 | | | | | | |
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4

Q [m*/s]

Fig. 3.16. — Topograma unei pompe axiale’

In cadrul topogramei din figura 3.16, s-au considerat 4 valori ale unghiul de asezare al

palelor rotorice, anume B € {(BO -10° } ([30 -6° } Bo: ([30 +2° )}

Trebuie subliniatd existenta unei diferente intre curbele caracteristice energetice ale
unei pompe centrifuge si curbele energetice ale unei pompe axiale: in cazul pompelor
axiale, pentru debite relativ mici, exista o zona instabila in functionare, in care, unei
valori constante a Tnaltimii de pompare H, 11 corespund mai multe valori ale debitului Q.
Astfel, daca pompa axiald functioneaza in aceastd zona instabild, orice mica perturbatie

aparuta in sistem poate duce la modificarea debitului prin instalatie, astfel incat

* pompa axiald AV902, cu turatia n = 490 rot/min
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punctul de functionare energetica se muta (sare) pur §i simplu de la o valoare a
debitului la alta. Acesta este motivul pentru care, in aceastd zond, caracteristica
energetica a pompei axiale a fost reprezentatd cu linie Intrerupta (figura 3.16), aceasta
zona instabila trebuind sa fie, pe cdt posibil, evitatd.

Topogramele sunt, in general, putin utilizate in relatia dintre fabricantii pompelor si
utilizatorii acestora. In general, curbele caracteristice ale pompelor, puse la dispozitia
utilizatorilor de pompe de catre fabricantii acestora, aratd ca cele prezentate in figura
3.17, unde au fost trasate4, pentru aceeasi turatie, caracteristica de sarcind, de

randament, de putere, respectiv cavitationald pentru o pompa centrifuga.

Curbele caracteristice ale unei pompe

70

- -n=n(Q

— H=H(Q)

'=+ NPSH = NPSH (Q)
60| , s T T m—l = P=P@Q

0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035
Q [mIs]

Fig. 3.17. — Curbele caracteristice ale unei turbopompe centrifuge

* Deoarece, in marea majoritate a cazurilor, valorile corespunzatoare marimilor H, n, P si NPSH
din ordonata fiecarui grafic, nu sunt de acelasi ordin (ca in cazul figurii 3.17), aceste curbe
sunt de obicei trasate in grafice diferite, pozitionate (eventual) unele sub altele, la aceeasi
abscisd, anume debitul Q.
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Curbele caracteristice H = H(Q), P=P(Q), n=n(Q) si NPSH = NPSH(Q),

constituie impreuna curbele caracteristice de exploatare ale unei turbopompe.

3.3. Factori care influenteaza curbele caracteristice

Factorii care influenteaza forma curbelor caracteristice ale turbopompelor pot fi grupati
in doud mari caregorii: factori externi, care tin in general de natura si proprietatile

fluidului vehiculat prin pompa, respectiv factori interni, care tin de pompa propiu-zisa.
3.3.1. Factori externi care influenteaza curbele caracteristice

Factorii externi care influenteaza curbele caracteristice sunt: densitatea fluidului
vehiculat, vascozitatea fluidului, temperatura fluidului §i, In cazuri speciale (pentru
fluide bifazice), natura amestecului vehiculat.

= In cazul vehiculdrii cu aceeasi pompi a unor fluide cu densititi diferite,
caracteristica energeticd a pompei nu se modifica, in schimb puterea absorbita a
pompei creste odata cu cresterea densitatii fluidului. De asemenea, desi indltimea de
pompare ramane constanta, regimul de presiuni din instalatie creste in acelasi timp cu
cresterea densitatii fluidului.

= In cazul vehicularii cu aceeasi pompi a unor fluide cu coeficienti de vascozitate
cinematica diferiti, curbele caracteristice ale turbomasinilor se modificd substantial.
Modificarea coeficientului de vascozitate duce la modificarea pierderilor de sarcina,
care, la randul lor, duc la modificarea randamentelor pompelor. In general, cresterea
coeficientului cinematic de vascozitate duce la scaderea inaltimii de pompare, la
cresterea puterii absorbite de pompa si la scaderea randamentului acesteia.

= Temperatura pare cd nu influenteazd direct curbele caracteristice ale pompelor,
totusi, o variatie de temperatura duce la modificarea densitatii si a vdscozitatii
Sfluidului, ceea ce face ca, in mod indirect, temperatura sa reprezinte unul din factorii
externi care trebuie luati In considerare, atunci cand se studiazd modificarea curbelor

caracteristice. De asemenea, cresterea temperaturii fluidului vehiculat prin pompa duce
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la cresterea presiunii de vaporizare a gazelor dizolvate in fluid, ceea ce influenteaza
caracteristica de cavitatie a pompei.

= Parametrii amestecului bifazic vehiculat sunt importanti pentru stabilirea densitatii si
vascozititii acestuia. In cazul amestecurilor bifazice gaz-lichid, se constati o scddere
a inaltimii de pompare la cresterea fractiei de gaz din amestec. De asemenea,

randamentul §i puterea absorbita scad $i existd pericolul dezamorsarii pompei.
3.3.2. Factori interni care influenteaza curbele caracteristice

Pentru a putea cuantifica influenta factorilor interni asupra formei curbelor caracteristice
ale unei pompe, mai intai trebuie determinate criteriile de similitudine care guverneaza
fenomenele. Marimile caracteristice sunt: debitul Q, energia specificd E introdusd de
pompa in curentul de fluid (a se vedea tabelul 1.6), turatia rotorului n, diametrul exterior
al rotorului D,y si densitatea fluidului p. Tindnd seama de faptul cad energia specifica
introdusd de pompa in curentul de fluid poate fi exprimata ca produs Intre acceleratia
gravitationald si inaltimea de pompare, £ =g H , interdependenta acestor parametrii
este data de o functie de forma:
J(Q.g H,n,D,y,p)=0. 3.2)

Prin aplicarea teoremei Il (teoremei produselor), alegand ca marimi fundamentale
energia specificd introdusd de pompa in curentul de fluid (g H ), diametrul exterior al
rotorului (D,y) si densitatea fluidului (p ), obtinem urmatoarele produse adimensionale,
independente ntre ele:

nD

I, = —2£. (3.3)
VE
Iy :%, (3.4)
Dg\gH

Dintre marimile caracteristice, a fost omisa vascozitatea dinamica p, deoarece criteriul
adimensional rezultat ar fi fost 1/Re, iar pentru valorile mari ale numarului Reynolds

intalnite Tn mod curent in turbomasini (valori corespunzatoare regimului de curgere

turbulent rugos), pierderile de sarcind nu mai depind de Re.
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La comparatia dintre doua turbopompe similare, notate cu indicele 1, respectiv cu

indicele 2, din (3.3) rezulta ca inaltimile de pompare trebuie sa satisfaca relatia:

2 2
H _ (”_1] (_D ext] J (3.5)
H2 nj Dext2

iar din (3.4) rezulta ca debitele trebuie sa satisfaca relatia:

2

&z Dexty ’Hl (3.6)

QZ D ext?) H 2
Substituind raportul inaltimilor de pompare (3.5) in (3.6), raportul debitelor se scrie:

D 3
n

G _m| Lem | (3.7)

QZ ny D ext)
= In continuare, pentru a putea determina influenta modificirii diametrului exterior
al rotorului asupra curbelor caracteristice, se vor compara doua turbopompe
centrifuge similare, care au diametre diferite (Dextl # Dgyir ), care au acelasi randament

(nl =r|2), sunt actionate de motoare identice si functioneazd cu aceeasi turatie

(nl =n, ) Pentru acest caz, relatiile de similitudine (3.5) si (3.7) devin:

2 3
H D . D
—L =( extl ] , respectiv & =(—em J , (3.8)
H 2 D ext? QZ D ext)
iar raportul puterilor absorbite se scrie:
5
A _ [_D ext] J (3.9)
P, 2 D ext)

unde puterea absorbita este definitica P=p g Q H/n.

Folosind relatiile (3.8) si (3.9), pot fi calculate caracteristicile energetice si de putere ale
unei pompe la care rotorul a fost modificat (de exemplu micsorat prin strunjire’),
plecand de la raportul diametrelor si de la curbele caracteristice corespunzatoare pompei
cu diametrul rotorului nemodificat. Pentru exemplificare, in figura 3.18 este prezentata
variatia curbelor caracteristice ale unei pompe centrifuge, datorate modificarii

diametrului exterior al rotorului pompei.

> Strunjirea rotorului pompelor centrifuge este o practici relativ des intalnitd in cadrul
operatiilor de intretinere a statiilor de pompare, aceasta modificand drastic parametrii de
functionare ai pompelor.
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() H = H (Q) la diferite DeXt (b) NPSH = NPSH (Q) la diferite Dext
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Fig. 3.18. — Curbele caracteristice de exploatare ale unei pompe centrifuge®, pentru
diferite valori ale diametrului exterior D,,, al rotorului pompei

= Pentru a putea determina influenta modificarii turatiei asupra curbelor
caracteristice, se vor compara doua turbopompe similare, care au acelasi randament

(n; =m, ), aceleasi dimensiuni (Dextl = Dexm) si turatii diferite (n; # n, ). Pentru acest

caz, relatiile de similitudine (3.5) si (3.7) devin:

2
H :
1= (ﬂj , respectiv 9 = ﬂ, (3.10)
Hy \m O, m
iar raportul puterilor absorbite se scrie:
3

P

i B O (.11)

P \m

% pompa centrifuga Cerna 200-150-315, cu turatia n = 1450 rot/min
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Folosind relatiile (3.10) si (3.11), pot fi calculate caracteristicile energetice si de putere

ale unei pompe la care a fost modificata turatia rotorului, plecand de la raportul

turatiilor si de la curbele caracteristice corespunzitoare pompei cu turatia nemodificata

(de obicei, se alege ca referintd, turatia nominala ny a turbopompei). Variatia curbei

caracteristice energetice a unei pompe centrifuge datorate modificarii turatiei este

prezentata in figura 3.15.

Modificarea turatiei pompei se poate datora fie schimbarii motorului de antrenare al

acesteia, In cadrul operatiilor de intretinere efectuate in statiile de pompare, fie

modificarii frecventei de alimentare a motorului de antrenare al pompei, in cadrul

algoritmilor de reglare automata a functiondrii statiei de pompare.
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Fig. 3.19. — Curbele caracteristice de exploatare ale unei pompe axiale’ cu pale rotorice
reglabile, pentru diferite valori ale diferentei de unghi AP fata de 3, nominal

7 pompa axiald AV902, cu turatia n = 490 rot/min
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= Pentru pompele axiale, un alt parametru geometric intern duce la modificarea
curbelor caracteristice. Acest parametru este unghiul de asezare a palelor rotorice, a

carui valoare [ poate varia cu o diferenta +AP 1n raport cu valoarea f3,,

corespunzatoare parametrilor nominali de functionare ai pompei. Modificarea unghiului

B se intilneste des in cadrul algoritmilor de reglare a functionarii pompelor axiale cu

pale rotorice reglabile. Pe baza topogramei prezentatd in figura 3.16, a fost obtinuta
variatia curbelor caracteristice ale respectivei pompe axiale (a se vedea figura 3.19),
pentru modificarea unghiului de asezare a palelor rotorice, modificarea fiind produsa cu

o diferenta de unghi AP (pozitiva sau negativa) in raport cu valoarea nominala B .

Se subliniaza faptul ca puterea pompei creste cu cresterea debitului in cazul pompelor
centrifuge, dupd cum se poate observa si in figurile 3.17 si 3.18, respectiv puterea
pompei scade cu cresterea debitului in cazul unei pompe axiale, dupa cum reiese din

figura 3.19.



4. FUNCTIONAREA TURBOPOMPELOR iN RETEA

4.1. Punctul de functionare energetica

In figura 4.1 este prezentatd schema unei instalatii hidraulice alimentata cu ajutorul unei
turbopompe. La suprafata liberd a rezervorului de aspiratie (intrarea in sistemul

hidraulic), viteza lichidului este neglijabila (v; = 0), presiunea relativa este p; iar cota

este z;. Pentru rezervorul de refulare (iesirea din sistemul hidraulic) se cunosc: v, =0,

P. st z,.Pompa este delimitatd de punctele a (la aspiratie) si » (la refulare).

£
2
rezervor refulare
HE
pompa cotiducta de refislare
T
@R .
teTervor aspitatie clapeta retinere + vana

Fig. 4.1. — Instalatie hidraulica alimentata de catre o pompa

Instalatia este compusa dintr-o conducta de aspiratie (intre punctele / si a), al carei

modul de rezistentd hidraulica este M, , respectiv dintr-o conducta de refulare (intre

punctele » si 2), al carei modul de rezistentd hidraulica este M, ,. Imediat In aval de
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pompi existd o clapetd de retinere' si o vand de separatie. Pierderile locale de sarcini
aferente clapetei si vanei sunt incluse in pierderile de sarcina totale de pe conducta de
refulare.

Indltimea geodezicd este definita prin relatia:

Hy=z,-z. (4.1)

Indltimea staticd a instalatiei este definita ca diferentd intre iniltimile piezometrice
corespunzatoare iesirii, respectiv intrarii in sistem:
H“:IQQ—fQ”=(£2+%J—££L+4J:£i:£i+Hg. (4.2)
pPg pg Pg
In cazul particular in care presiunile sunt egale (de exemplu, cand cele doui rezervoare
sunt deschise la presiunea atmosfericd), inaltimea staticd devine egald cu inaltimea
geodezica:

pi=p. = Hg EI_Ig' (4.3)

Legea energiilor (2.33) intre intrarea si iesirea din sistemul hidraulic se scrie:

H,+H=H,+h (4.4)

ri—e?’

unde H este sarcina pompei (a se vedea paragraful §2.1.3), iar A sunt pierderile de

ri—e
sarcind totale din sistem. Explicitand sarcinile hidrodinamice (conform tabelului 1.7),

legea energiilor (4.4) devine:

2 2
Vi yPiy s pg=Ye g Pe +z,+h. . (4.5)
2g pg 2g pg

Tinadnd seama de faptul cd vitezele din (4.5) sunt neglijabile si utilizdnd relatia (4.2),
legea energiilor intre intrarea i iesirea din sistemul hidraulic se scrie sub forma:

H=Hg,+h (4.6)

ri—e*

Membrul drept al relatiei (4.6) reprezinta sarcina instalatiei, H aceasta fiind

inst »

definita ca suma intre indltimea statica si pierderile de sarcind totale din sistem, 7, ,,

anume pierderile de sarcind de pe conducta de aspiratie, & respectiv cele de pe

rl-a’

conducta de refulare, 4, ,_,. Sarcina instalatiei se scrie in functie de debit, sub forma:

2
Hinst:Hst+hrj—e:Hst+(M1a+Mr2)Q ) (47)

! clapeta impotriva intoarcerii lichidului



cap.4. Functionarea turbopompelor in retea 91

sau H,,=H,+M 0?, (4.8)

unde M este modulul echivalent de rezistentd hidraulica al instalatiei: M =M ;, + M,.,.

Caracteristica de sarcina a instalatiei (figura 4.2) este reprezentarea grafica a variatiei

H,,=H,q (Q), definitd in (4.8). Aceastd curbd corespunde energiei raportate la

inst

greutate, H care ar trebui sd fie furnizata instalatiei, pentru ca prin aceasta sa fie

inst »
vehiculat debitul Q.

Pe de alta parte, caracteristica de sarcina a unei pompe corespunde energiei raportate la
greutate, H, pe care o poate furniza pompa respectiva, atunci cand vehiculeaza debitul

Q. Caracteristica de sarcind a pompei’ (figura 4.2), denumitd si caracteristica

energetica a pompei, este reprezentarea grafica a variatiei H = H (Q)

Determinarea punctului de functionare energetica

70

—H=HQ
)
— Hinst_ Hinst @Q v

/ Q.
0 | | | 4‘%
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035

Q [m%ss]

Fig. 4.2. — Punctul de functionare energetica

? a se vedea paragraful §3.2.
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In mod evident, functionarea unei pompe intr-o anumita instalatie se realizeaza atunci
cand existd un punct, in care pentru acelasi debit O, energia furnizatd de pompa este
egald cu energia necesara instalatiei pentru functionare. Cu alte cuvinte, pompa cu

caractersitica energeticdh H =H (Q) functioneazd 1n instalatia cu caracteristica

H;,=H,, (Q), in punctul de intersectie a celor doud curbe reprezentate in planul

(Q,H ) Acest punct este denumit punct de functionare energetica $i este notat F in
figura 4.2. In acest punct de coordonate (QF,H F), debitul de lichid vehiculat de cétre
pompa este egal cu debitul care tranziteazd sistemul hidraulic, iar inaltimea de pompare
este egald cu sarcina instalatiei.

Pentru debitul corespunzator punctului de functionare, se citeste pe caracteristica de
randament m = n(Q) valoarea randamentului ny, apoi se poate calcula puterea

necesara functiondrii pompei in punctul F:

Pr=pgQOrHp/np . (4.9)

4.2. Cuplarea turbopompelor

4.2.1. Cuplarea in serie a pompelor

In situatia in care debitul necesar consumatorilor poate fi asigurat de citre o pomp4, insi
inaltimea de pompare este insuficientd, se recurge la cuplarea pompelor in serie. In
general, se preferd inlocuirea pompelor inseriate cu pompe multietajate. Exista 1nsa
situatii, in care conducta de refulare este foarte lunga si se utilizeaza cuplarea in serie a
pompelor, amplasate la distante mari una de cealalta, in scopul repompdrii® (maririi
presiunii de pe conducta de refulare).

In figura 4.3 este prezentatd schema unei instalatii hidraulice alimentata de doud pompe
diferite, cuplate in serie, caracteristicile de sarcind, respectiv de randament ale pompelor
fiind: H;, = H,(0), H, = H,(0), n; =n;(0) si n, =n,(0).

Instalatia este compusa dintr-o conducta de aspiratie (intre punctele / si al), al carei

modul de rezistentd hidraulicd este M ,;_,;, un tronson de conductd intre cele doud

3 de exemplu, in scopul repompirii produselor petroliere
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pompe inseriate (intre punctele 7/ si a2), al carei modul de rezistentd M, ,;_,, include si
coeficientul de pierdere locald de sarcina in vana montatd pe tronson, respectiv dintr-o
conductd de refulare (intre punctele »2 si 2), al carei modul de rezistenta hidraulica este
M ,,_, (acesta incluzand si coeficientii de pierdere locald de sarcina in clapeta de

retinere i vana din aval de punctul 72).

[0

Fig. 4.3. — Instalatie hidraulica alimentatad de doud pompe cuplate in serie

Legea energiilor intre intrarea si iesirea din sistemul hidraulic se scrie:

H,+H,+H,=H,+h (4.10)

ri-e>
unde H; si H, sunt sarcinile celor doud pompe inseriate, iar 4, , sunt pierderile de
sarcind totale din sistem. Explicitand sarcinile hidrodinamice H;, respectiv H, (cu
vitezele v; si v, neglijabile) si utilizand relatia (4.2), legea energiilor intre intrarea §i
iesirea din sistemul hidraulic se scrie sub forma:

H1+H2:Hst+h (411)

ri—e*
Membrul drept al relatiei (4.11) reprezinta sarcina instalatiei, care pentru notatiile din
figura 4.3 se scrie:
2 2
Hiy =Hy+h = Hy +(M g+ M, s +M,, ,)0° =H,+MQ%, (4.12)
unde M = (M o+ M1 o +M,; ;).

Cu alte cuvinte, pentru cuplarea in serie a pompelor rezulta:

Q:Q]:Q2 $1 HinSl:H]+H2’ (413)
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unde H;,, reprezintd energia raportatd la greutate, necesard instalatiei pentru ca prin

aceasta sa fie vehiculat debitul Q. Se urmareste obtinerea unei curbe similare, care sa
reprezinte energia raportatd la greutate pe care o poate furniza ansamblul celor doua
pompe cuplate in serie. Pentru aceasta, pornind de la caracteristicile de sarcina ale
pompelor, la aceeasi valoare a debitului, se aduna valorile inaltimile de pompare pe care
le realizeaza pompele. Se obtine astfel curba:

Hcs:Hcs(Q):HI(Q)+H2(Q)= (414)

care reprezintd sarcina ansamblului de pompe inseriate.

Cuplarea in serie a doua pompe diferite

120

— H=H(@Q)

- -n=n(Q)

___ cuplaj serie: H =H Q)
100 F -' - Hinst = Hinst @

H [m]

n [%]

| | | | | |

0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035
Q [ms]

Fig. 4.4. — Cuplarea 1n serie a doud pompe diferite

Punctul de functionare energetica al ansamblului este notat F si se obtine la intersectia

dintre caracteristica instalatiei H;,, = H,,,(Q), definita prin (4.12) si caracteristica

energetica a ansamblului de pompe inseriate H_. = H . (Q), definita prin (4.14). In
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punctul F' (figura 4.4), debitul pompat are valoarea Q, iar indaltimea de pompare
asiguratd de cuplarea in serie a pompelor are valoarea Hp = H . (O ). Debitul O
tranziteazd fiecare pompa, deci la intersectia dintre caracteristica de sarcind a fiecarei
pompe H;=H, (Q), cu je {1; 2} si verticala Q=(Qp, se obtin punctele de
functionare ale pompelor montate in serie, anume punctul F; pentru prima pompa si
punctul F, pentru cea de-a doua pompa (figura 4.4). Indltimile de pompare asigurate

de fiecare dintre cele doua pompe au valorile: Hp =H ](QF), respectiv

H F, = H, (QF ) .
Pe caracteristicile de randament ale pompelor, se citesc valorile randamentului
corespunzator functiondrii fiecarei pompe, anume: Mg =1; (Q F) sl Mg, =M (Q o )
Puterile consumate de fiecare pompa se calculeaza apoi cu relatia:

Pr,=pgQpHp, /np,  unde je{;2}. (4.15)
Randamentul global al ansamblului de pompe inseriate se determina cu relatia:

Mg, Mk, Hr
e = A , (4.16)
Mg, He, +Mp, Hp,

In cazul pompelor multietajate, caracteristica energeticd a pompei cu m etaje se obtine
grafic prin multiplicarea de m ori pe verticald (la acelasi debit) a inaltimii de pompare
corespunzdtoare caracteristicii de sarcind a unui etaj.

Se subliniaza faptul ca in cazul in care indltimea statica H g, are valori relativ mici, pot

aparea puncte de intersectie intre caracteristicile de sarcind ale pompelor si
caracteristica instalatiei. Aceste puncte de intersectie nu au relevantd in acest caz, ele
reprezentand perechi de valori care s-ar realiza in cazul functionarii individuale a
fiecarei pompe separat in instalatie si, nicidecum puncte de functionare ale pompelor

cuplate in serie.

4.2.2. Cuplarea in paralel a pompelor

In situatia in care debitul necesar consumatorilor nu poate fi asigurat de catre o singura

pompa, se recurge la cuplarea pompelor in paralel.



96  STATII DE POMPARE — Incadrarea turbopompelor in sisteme hidraulice

In figura 4.5 este prezentatd schema unei instalatii hidraulice alimentata de doud pompe
diferite, cuplate in paralel, caracteristicile de sarcind, respectiv de randament ale
pompelor fiind: H; = H,(Q;), H, = H,(Q,), n; =n,(Q;) si 1> =n,(0,).

Sistemul hidraulic este compus dintr-o conducta magistrala de aspiratie (intre punctele
I si 2), al carei modul de rezistentd hidraulicd este M ;,, respectiv o conducta
magistrala de refulare (intre punctele 3 si 4), al carei modul de rezistentd hidraulica este

M, . Intre nodurile 2 si 3 sunt montate in paralel doud pompe, cu caracteristici

diferite. Fiecare pompa are o conductd scurtd de aspiratie (intre punctele 2 si aj), de

modul de rezistentd M ,_;, respectiv o conductd scurtd de refulare (intre punctele 77 si

3), de modul de rezistenta M unde je {1;2}. Imediat dupa refularea fiecarei

j=3>
pompe, este prevazuta cate o clapetd de retinere §i o vand, ai cadror coeficienti de

pierdere locala de sarcind sunt inclusi in expresia lui M, 3.

[0

Fig. 4.5. — Instalatie hidraulica alimentata de doud pompe cuplate in paralel

In cazul unui sistem hidraulic care include pompe cuplate in paralel, legea energiilor
intre intrarea (i) si iesirea (e) din sistem se poate scrie pe oricare dintre traseele care
leaga cele doua puncte. Pentru configuratia geometrica din figura 4.5, legea energiilor
se poate scrie pe ambele trasee i-/-2-aj-rj-3-4-e, cu j € {1; 2}, rezultand:

H;+H,(Q;)=H,+h (4.17)

ri—e’

H;+H,(Q,)=H, +h (4.18)

ri—e*
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Explicitand sarcinile hidrodinamice H;, respectiv H, (cu vitezele v; si v, neglijabile)
si utilizand relatia (4.2), relatiile (4.17) si (4.18) devin:
Hy(Q1)=Hy +hyy 5 +hyy y+h

[y (4.19)

r2—a rrl— r3—4>

Hy0))=Hy+hy ,+hy y+h,, s+h . (4.20)
Pierderile de sarcina hidraulica de pe traseul dintre nodurile / si 2, respectiv dintre 3 si 4
depind de debitul total Q si se pot scrie: (hrz—z +hr3_4)= (M, +M34)Q2 =M 0%,
unde M este modulul echivalent de rezistentd hidraulica al instalatiei prin care este

vehiculat debitul total Q.

Pierderile de sarcind de pe traseul dintre nodurile 2-gj si 7j-3 depind de debitul O, cu
JjE {1; 2} si pot fi scrise: (h,,z_aj +hrrj_3): (M2_aj +Mrj_3)sz~ = My, Q]2~, unde Myp;
este modulul echivalent de rezistenta hidraulica al tronsoanelor cuprinse intre nodurile 2
si 3, intre care este montata pompa Pj si prin care este vehiculat debitul O;, cu
je {]; 2}. Aceste pierderi de sarcind vor fi mutate Tn membrul stang al legii energiilor
(4.19), respectiv (4.20). Adaugand si ecuatia continuitatii, se obtine urmatorul sistem:
H(Q))-Mp; Qf =H, +M Q?,
Hy(Q2)-Mp; Q3 = Hy +M O, (421)
0=0,+0,.
Membrul drept al primelor doua ecuatii din sistem reprezintd sarcina instalatiei:
Hypg =Hy +M (0 +0,) =H, +M 0. (422)
Caracteristica instalatiei H,,, = H,,,(Q) este reprezentata grafic in figura 4.6.
Cu alte cuvinte, pentru cuplarea in paralel a pompelor se poate scrie:
0=0,+0, si Hyy=H[(Q)-Mp, O =H,(0,)-Mp, 03, (4.23)
unde H;,, reprezintd energia raportatd la greutate, pe care trebuie sd o primeasca

fluidul intre punctele 2 si 3, pentru ca intre punctele i si e sa circule debitul Q. Se
urmareste obtinerea unei curbe similare, care sd reprezinte energia raportatd la greutate
pe care o poate introduce in instalatie ansamblul pompelor cuplate in paralel. Pentru
aceasta, pornind de la caracteristicile de sarcina ale pompelor, mai intdi sunt construite

curbe de forma:
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Hredj(Qj)=Hj(Qj)—MPj Qj2~,cu jels 2y,

unde H red j (Q j) reprezintd sarcina redusa a pompei.

(4.24)

Reprezentarea grafica a relatiei (4.24) reprezintd caracteristica energetica redusa a unei

pompe montate in paralel, sau (intr-o terminologie simplificatd) caracteristica redusa a

pompei (figura 4.6). Apoi, prin insumarea grafica in paralel a caracteristicilor reduse

ale celor doua pompe, H,,; 1(Q1) st H,,y 2(Q2), adica prin insumarea debitelor Q; si

0,

la aceeasi inaltime de pompare redusd pentru fiecare pompd, se obtine

caracteristica energetica a ansamblului de pompe cuplate in paralel: H ., = H , (Q),

trasata de asemenea in figura 4.6.

70

60

50

Cuplarea in paralel a doua pompe diferite

T

—H=AQ
Hred - Hred @Q

H

Q)

inst Hinst

Q)
— cuplaj paralel: HCp

=H

@

4
7’
I \H Q) _
I A\ M (Q)
I Hredl(Ql) edzr 2
| | | | | )
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06
Q [ms]
Fig. 4.6. — Cuplarea in paralel a doud pompe diferite
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Pentru sarcini superioare valorii maxime corespunzatoare caracteristicii reduse a primei
pompe, H,,, ](QI), caracteristica ansamblului, H,, =H,, (0), coincide cu
caracteristica H,,; Z(Qz) a celei de-a doua pompe, deoarece pompele au clapete de

retinere, montate dupa flansa de refulare, acestea impiedicand recircularea lichidului.
Punctul de functionare energetica a ansamblului in instalatia data este notat F si se

obtine la intersectia dintre caracteristica instalatiei H,,, = H,,,(Q), definitd prin
(4.22) si caracteristica energetica a ansamblului de pompe cuplate in paralel:
Hyy = He(Q).

In punctul F (figura 4.6), debitul pompat are valoarea Qp., iar indltimea de pompare
asigurata de cuplarea in paralel a pompelor are valoarea Hp :HCP(QF). La
intersectia dintre orizontala H = Hy cu caracteristica energeticd redusd a fiecdrei
pompe H redj(Q j ), se obtin valorile debitului vehiculat prin fiecare pompa: Qp si
OF, . Ecuatia continuitafii poate fi verificata prin insumarea valorilor obtinute,

rezultand: Qp = O, +Qp, . Punctele de funcfionare ale pompelor cuplate in paralel,

anume punctul F; pentru prima pompa si punctul F, pentru cea de-a doua pompa

(figura 4.6) se situcazd pe caracteristica de sarcind H ; (Q j) a fiecdrei pompe, la

intersectia fiecdrei caracteristici cu verticala Q = QFj . Inaltimile de pompare asigurate
de fiecare dintre cele doud pompe au valorile: Hp =H, (Q F, ), respectiv
Hp, =H, (QF2 ), aceste valori fiind mai mari decdt valoarea Hp = H , (QF).
Pe caracteristicile de randament ale pompelor, se citesc valorile randamentului
corespunzator funcfiondrii fiecarei pompe, anume: Mg =1 J(QF]) $i Mg, =N 2(QF2 )
Puterile consumate de fiecare pompa se calculeaza apoi cu relatia:

Py, =pg O Hp, /np, ,unde je{l;2}. (4.25)
Se subliniaza faptul ca apar puncte de intersectie intre caracteristicle de sarcina ale
pompelor si caracteristica instalatiei. Aceste puncte nu au nici o semnificatie fizica in

acest caz. Punctele de intersectie dintre caracteristicile reduse ale pompelor si

caracteristica instalatiei nu au nici ele relevantd. Aceste puncte ar reprezenta perechi de
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valori (Q i H ), care s-ar realiza la functionarea individuald a fiecarei pompe in

instalatia data.

In cazurile practice, de multe ori, valorile modulelor de rezistentd hidraulica ale
tronsoanelor’ pe care sunt montate pompele sunt mult mai mici decat valorile modulelor
de rezistenta ale instalatiei’ prin care este vehiculat debitul total Q. Din acest motiv, in
aceste cazuri, se poate neglija existenta caracteristicilor reduse ale pompelor, iar
insumarea grafica in paralel se poate aplica direct caracteristicilor de sarcina

H;=H; (Q j) ale pompelor, adica se pot insuma debitele Q; s1 O, la aceeasi inaltime
de pompare. In aceasti situatie rezultda Qp = OF, + O, , insd valorile sarcinilor sunt
egale in punctele de functionare, anume Hp =H_, (QF), Hp =H, (QF] ): Hp,

respectiv Hp, = H, (QFZ )= Hp.

4.3. Punctul de functionare cavitationala

Comportarea la cavitatie a turbopompelor intr-un sistem hidraulic este evaluatd cu
ajutorul sarcinii pozitive nete la aspiratie (denumite si inaltime pozitiva neta la
aspiratie), al carei simbol este: NPSH, iar unitatea de masurd este metrul (a se vedea
tabelul 1.7).

Sarcina pozitivd netd la aspiratie a instalatiei’ NPSH;, reprezinta diferenta dintre
energia absoluta in sectiunea de aspiratie, raportata la greutate si energia potentiala
calculata cu presiunea de vaporizare din acea sectiune, raportata la greutate.

Utilizand notatiile din figura 4.1, legea energiilor intre sectiunea de intrare (i) si
aspiratia pompei (a) se poate scrie:

2

v; ; v
N S ——“+p—“+za +h

2¢ pg | 2g pg

(4.26)

ri—a?®

unde £, . sunt pierderile de sarcind hidraulica pe conducta de aspiratic. Valoarea

a

energiei absolute raportata la greutate in sectiunea de aspiratie este deci:

* notate M pj,CU j € {1; 2}, pentru exemplul ales in figura 4.5

> de exemplu, mai mici decat M echivalent al conductelor magistrale
% NPSH-ul instalatiei se mai numeste NPSH disponibil
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2
v Vi ‘
_a+p_a+z _—l+&+2-—h

- o (4.27)
2¢ pg * 2g pg ¢

unde presiunile sunt exprimate in scara absoluta. Energia potentiala calculata cu

presiunea de vaporizare din sectiunea de aspiratie, raportatda la greutate este

[p Yo+ zaj, unde p, este presiunea de vaporizare a lichidului’. Rezultd ¢d NPSH;,y
pPg

depinde de caracteristicile constructive ale traseului de aspiratie al instalatiei, fiind

definit prin relatia:

2
NPSHinSt _ Pabs;i — Pv + Vi
pg 2g

“H —h (4.28)

ga ri-a’

unde viteza v; = 0 cand intrarea in sistem este intr-un rezervor, iar H,, = (z “= zl-) este

inaltimea geodezica de aspiratie. Pentru configuratia din figura 4.1, cota axei flangei de

aspiratie z, este inferioard cotei suprafetei libere z;, deci Indltimea geodezica de
aspiratie este negativa, H,, <0, pompa avand contrapresiune la aspirafie.

Sarcina pozitiva neta la aspiratie a pompei8 NPSH reprezintd valoarea minima a
energiei pozitive nete la aspiratie, raportatd la greutate, necesara pentru ca pompa sa
functioneze normal (sd nu intre in cavitatie). Pentru functionarea fara cavitatie, este
necesar sd fie indeplinita conditia:

NPSH < NPSH,,q, . (4.29)

Reprezentarea graficd a dependentei NPSH,,(Q) se numeste curba cavitationala a
instalatiei, iar reprezentarea graficaA a dependentei NPSH(Q) se numeste curba
cavitationala a pompei (figura 4.7). Punctul de intersectic dintre cele doud curbe
cavitationale se numeste punct de functionare cavitationala, notat C in figura 4.7.

In zona situatd la stanga punctului C, functionarea pompei poate fi realizatd fird
cavitatie, curba cavitationald a instalatiei fiind deasupra curbei cavitationale a pompei,
conditia (4.29) fiind astfel indeplinitd. in zona situatd la dreapta punctului C, curba
NPSH;,(Q) este sub curba NPSH(Q), ceea ce corespunde functionarii cu cavitatie

(zona colorata 1n gri in figura 4.7).

7 a se vedea tabelul 1.3
¥ NPSH-ul pompei se mai numeste NPSH necesar



102 STATII DE POMPARE — Incadrarea turbopompelor in sisteme hidraulice

Punctul de functionare energetica si punctul de functionare cavitationala

70

—-n=n(Q)

— H=H(@Q)

_ NPSH = NPSH (Q) U
GOGQ -~ T T~ —_ Hinst: Hinst @

fara cavitatie cu cavitatie

Fig. 4.7. — Pozitionarea punctului de functionare energetica F fatd de punctul de
functionare cavitationald C, astfel incat pompa sa functioneze fara cavitatie

Pentru ca pompa sa functioneze fara cavitatie, este necesar ca punctul de functionare
energetica F' sa fie situat la stanga punctului de functionare cavitationala C. Aceasta

conditie semnifica faptul cd debitul Qf trebuie sa fie mai mic decdt debitul limita O,
aferent punctului C, adica:

Or < Qlim - (4.30)
In situatia in care se obtine egalitatea valorilor acestor debite, Qr = Q;;,, pompa
functioneaza la limita aparitiei cavitatiei (incipienta cavitationald). Dacd in urma
calculelor rezultd O > Oy, , situatie corespunzatoare functionarii cu cavitatie, atunci

se recomandd modificarea parametrilor de proiectare aferenti sistemului hidraulic, n
sensul maririi valorilor NPSH,, (4.28), adica: marirea presiunii la intrarea in sistem,
alegerea unei solutii de montare a pompei cu Indltime geodezica de aspiratie mai mica,

reducerea pierderilor de sarcind hidraulicd pe conducta de aspiratie. Daca aceste
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modificari nu sunt suficiente pentru indeplinirea conditiei (4.30), atunci se recomanda
alegerea altei pompe, cu o caracteristica cavitationald care sa permita functionarea in
conditii normale 1n sistemul considerat.

Pentru analizarea NPSH,,;; definit in relatia (4.28), in figura 4.8 este prezentatd o
configuratie corespunzatoare unei situatii defavorabile din punct de vedere cavitational.
Pentru a intelege semnificatia notiunii de NPSH, se considera urmatoarea situatie aflata
la limita admisibila de functionare fara cavitatie: presiunea absoluta la intrare este egala

cu presiunea atmosferica, p,,; = p,., presiunea de vaporizare se considera nuld,

p, =0, iar pierderile de sarcind pe conducta de aspiratie sunt neglijabile, 4., =0.Cu

aceste considerente, relatia (4.28) se reduce la forma: NPSH,, , = (p at _ Hyg, j
pg

Presupunand ca NPSH-ul necesar’ este nul, NPSH = 0, pentru limita admisibila de

functionare fara cavitatie, conditia (4.29) devine:

0<§agf—Hga. @.31)
cxgr
H,>0

Fig. 4.8. — Aspiratie dintr-un rezervor deschis la presiunea atmosferica, cu Hz, > 0

Considerand p,, /pg =10 m, conditia (4.31) aratd cd existd o limitare a pozifionarii
pompei, anume: H,, <10 m. Pentru valori mai mari ale inaltimii geodezice de
aspiratie, adicd pentru H,, 210 m, vaporizarea lichidului si degajarea gazelor

dizolvate duce la imposibilitatea amorsarii pompei.

? NPSH-ul pompei
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Deoarece presiunea de vaporizare creste cu temperatura, favorizand diminuarea valorii
NPSH,,,, pompele care vehiculeaza lichide calde, de exemplu, pompele de condens sunt
in mod uzual montate la o cota inferioara radierului bazinului de condens, obtindndu-se

astfel o crestere a NPSH s prin H ga < 0 (contrapresiune la aspiratie).

Trebuie subliniat cd, din punct de vedere energetic, functionarea unei anumite pompe
intr-o instalatie nu este influentatd de pozitia pompei in instalatie (mai aproape de
sectiunea de intrare, sau mai aproape de sectiunea de iesire). Necesitatea evitarii
aparitiei cavitatiei impune singurele limitari de pozitionare a unei pompe intr-o anumita

instalatie (aceastd limitare nu exista, spre exemplu, la ventilatoare).

4.4. Factori care influenteaza punctul de functionare energetica

Privind in ansamblu informatiile prezentate in acest capitol, se observd cd in afard de
caracteristica energetica a pompei, un rol esential in stabilirea punctului de functionare
il are caracteristica instalatiei. In consecinti, prezentul paragraf trebuie citit in stransa
legaturda cu paragraful §3.3, care se refera la factorii care influenteazd curbele
caracteristice. Intr-adevir, toti factorii prezentati anterior, care influenteazi curbele
caracteristice ale pompelor, influenteazd corespunzitor si punctul de functionare
energetica al acestora, in diferite tipuri de instalatii. In cele ce urmeazi, nu se revine
asupra acestor factori, ci se prezintd numai factorii care influenteazd punctul de
functionare energetica F din perspectiva caracteristicii instalatiei (sau a sistemului
hidraulic in care este montata pompa).

Caracteristica instalatiei a fost definita in (4.8), sub forma:

Hpy=Hy+MQ*, 4.32)
unde modulul de rezistentd hidraulicd M are formule de calcul diferite, in functie de
tipul instalatiei in care se efectueaza calculul (pompa singulard montatd in sistem,
pompe cuplate in serie, sau pompe cuplate in paralel), iar debitul Q reprezintd debitul
vehiculat prin instalatie. in planul (Q,H ), caracteristica instalatiei este o parabold,

crescatoare la valori pozitive ale debitului, centrata fatd de axa indltimilor de pompare.
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Caracteristica instalatiei este deci influentata de doi factori si anume: modulul de

rezistenta M al sistemului si inaltimea statica H corespunzatoare sistemului. Se

reaminteste ci iniltimea statica'® a instalatiei este definitd prin relatia (4.2). Indltimea

statica este egala cu inaltimea geodezica (H o =Hg ), atunci cand presiunile la intrare si

iesire sunt egale (pl- = pe).

Influenta modulului de rezistenta Ma > Mb

70

60
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Q[m%ss]

Fig.4.9. — Influenta modulului de rezistenta hidraulica
asupra punctului de functionare energetica

= In figura 4.9 este prezentati influenta modulului de rezistenti hidraulici asupra
curbei caracteristice a instalatiei si implicit, asupra punctului de functionare energetic al

unei turbopompe introduse in sistem. Dupa cum se poate observa, atunci cand modulul

193 se vedea tabelul 1.7
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de rezistentd creste (spre exemplu datoritd inchiderii mai mult a vanelor de la
consumatori), debitul prin instalatie scade, iar valoarea indltimii de pompare creste.

= In figura 4.10 este prezentati influenta iniltimii statice asupra curbei caracteristice
a instalatiei si implicit, asupra punctului de functionare energetic al pompei in instalatia
considerata. Dupd cum se poate observa, atunci cand inaltimea staticd creste, debitul

prin instalatie scade, iar Indltimea de pompare creste.

Influenta inaltimii statice HSt

70

_ _ 2
Hinst - Hst *MQ

sol — H=H(@Q
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Fig.4.10. — Influenta Tnaltimii statice H , asupra punctului de functionare energetica

Din punctul de vedere al indltimii statice exista trei cazuri posibile:

» Inaltimea statica pozitiva, Hy >0, care corespunde unei instalatii la care nivelul

piezometric la intrare este mai mic decét nivelul piezometric la iesire, H, <H,
1 e

(adica o instalatie 1n care, fard existenta pompei, fluidul ar circula de la iesire catre

intrare). In figura 4.11.a este prezentatd o schema cu rezervoare deschise la presiunea
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atmosferica, in care Hy = H, >0. In exemplul ales, indltimea geodezica de aspiraie

este negativa (H ga < 0);

He=0

Ho<0

(b) (c)
Fig.4.11. — Scheme de instalatii cu indltime staticd H ,

pozitiva (a); nula (b), respectiv negativa (c)

> Indltimea statica nuld, H,, =0 (figura 4.11.5), care corespunde unei instalatii la care

nivelul piezometric la intrare este egal cu nivelul piezometric la iesire, H p; = H Po

(adica o instalatie in circuit inchis, in care fara existenta pompei, fluidul nu ar circula);

» Inaltimea statica negativa, H,, <0, care corespunde unei instalatii la care nivelul

piezometric la intrare este mai mare decat nivelul piezometric la iesire H, > H, . In
1 e

figura 4.11.c este prezentatd o schema cu rezervoare deschise la presiunea atmosferica,
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in care Hy =H, <0. Pentru acest tip de instalatie, fard existenta pompei, fluidul ar

circula de la intrare cdtre iesire, cu un debit O, mai mic decat debitul Qj;, realizat in
cazul existentei pompei. In exemplul ales in figura 4.11.c, iniltimea geodezici de
aspiratie este negativa (H ga < 0).

Trebuie sa mentiondm aici existenta unor alte forme ale caracteristicii instalatiei.

Hinst = Hinst(Q) pentru curgere bifazica cu fierbere
70 .
, - H = Hmst(Q), numa! lichid
/ - Hinst = Hmst(Q), numai gaz
/ - H. (Q), bifazica cu fierbere
60 : / inst
/ —— H=H(Q)
gaz |
/
50+ /
/
/
/I C
7
40
— y B
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A
30F 7
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’
=
=
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X e
" lichid
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Fig.4.12. — Forma curbei caracteristice a instalatiei Tn cazul curgerii bifazice cu
fierberea fluidului transportat [Ishii, 1971]

In anumite conditii (de reguld atunci cand curgerea are loc in circuit inchis, fara
consumatori activi, dar cu un schimb important de caldura, care duce la fierberea
lichidului in anumite zone ale instalatiei, ca in cazul sistemelor de generare a aburului

din centralele nucleare de tip BWR'Y), caracteristica instalatiei poate avea tangentd

"'in limba engleza, Boiling Water Reactor, abreviat BWR
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negativa (a se vedea figura 4.12), ceea ce poate duce la o comportare instabila a
sistemului.

Criteriul de stabilitate este dat de tangentele la cele doua curbe (caracteristica instalatiei
si caracteristica de sarcind a pompei), In punctele de intersectie. Atat timp cat prima
derivata a caracteristicii de sarcind a pompei este mai mare decat prima derivatd a
caracteristicii instalatiei, curgerea este stabila. Astfel, in figura 4.12, punctele A si C
sunt stabile, iar punctul B este instabil, orice mica perturbatie mutdnd punctul de

functionare din B, in punctul C, sau in punctul A.



5. REGLAREA FUNCTIONARII TURBOPOMPELOR

5.1. Tipuri de reglare a functionarii pompelor in sisteme hidraulice

De cele mai multe ori, necesitatile consumatorilor deserviti de cétre instalatii, care au in
componenta lor pompe, sunt variabile in timp. Din acest motiv, se impune ca parametrii
de functionare ai acestor instalatii sa poatd fi modificati, astfel incat sa poatd satisface
cerintele consumatorilor. Modificarea parametrilor de functionare se materializeaza prin
modificarea punctului de functionare energetica aferent pompei, in sistemul hidraulic

considerat. Este de dorit ca debitul QO si sarcina H aferente punctului de functionare
energeticd F, sd poata varia intr-o plajd cat mai largd, QO,,, <Or <O,u §i

H,, <Hp < H,,, iar valorile randamentelor n(Q ) si fie cat mai ridicate (apropiate
de randamentul maxim). Reglarea (modificarea) punctului de functionare, se poate
realiza in mod discret, obtindndu-se numai cateva perechi distincte de valori (Q r.Hp ),

sau in mod continuu, obtindndu-se o plaja continud de valori ale debitelor si/sau

sarcinilor.

Reglarea functionarii pompelor in sisteme hidraulice poate fi realizata prin:

O modificarea caracteristicii instalatiei (sistemul hidraulic fiind reglabil), in timp ce
caracteristica pompei ramane neschimbatd (pompa fiind nereglabild);

@ modificarea caracteristicii de sarcina a pompei (pompa fiind reglabild), in timp ce
caracteristica instalatiei raimane neschimbata (sistemul hidraulic fiind nereglabil);

® modificarea ambelor caracteristici, cea de sarcind a pompei (pompa reglabild) si cea
a instalatiei (sistem hidraulic reglabil).

Se mentioneazd ca cele 3 tipuri de reglare a functiondrii pompelor enumerate mai sus

reprezinta variante de reglare temporara. Exista Insa si reglare permanenta, realizata de
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exemplu prin modificarea caracteristicii de sarcind a pompei In urma strunjirii rotorului
(a se vedea paragraful §3.3.2).
= Varianta © de reglare temporara a functiondrii pompelor este exemplificata in figura

, situat la intersectia dintre

5.1.(a): punctul de functionare variaza intre F;(Q,;,, H oy )

= Hinst](Q)’

respectiv  F, (Qmax,H min) situat la intersectia dintre caracteristica pompei $i

caracteristica fixa a pompei H = H(Q) si caracteristica instalatiei H,,,, ;

caracteristica instalatiei H, , , = H g, 2(Q).

(b)
60 ‘

10}
H,(Q
O 1 1 1 0 1 1 1
0 0.01 0.02 0.03 0 0.01 0.02 0.03
Q [m%s] Q [m%s]

Fig. 5.1. — Reglarea functionarii prin: (@) modificarea caracteristicii instalatiei,
(b) modificarea caracteristicii de sarcina a pompei

= Varianta @ este exemplificata in figura 5.1.(b): punctul de functionare variaza intre

Fi(Opar>Homar )» situat la intersectia dintre caracteristica pompei H, = H,(Q) si
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caracteristica fixa a instalatiei H;,, = H;, (Q), respectiv F, (Qmin,H m,-n) situat la

intersectia dintre caracteristica pompei H, = H, (Q) si caracteristica instalatiei.
= Varianta @ este exemplificatd in figura 5.2: punctul de functionare variaza in plaja
delimitata de punctele F; (unde j = I + 4), situate la intersectia dintre caracteristicile

pompei H,=H,(Q) si H,=H,(Q), respectiv caracteristicile instalatiei

= Hinst] (Q) $i Hinst2 = Hinstz (Q)

Dupa cum rezultd din figura, plaja de functionare a pompei in sistemul hidraulic este

H

inst ]

cuprinsd intre debitul minim Q,,;, corespunzator punctului Fy si debitul maxim Q,,,,
corespunzdtor punctului F,, respectiv intre sarcina minimd H,,, corespunzatoare

punctului 7 si sarcina maximd /,,, corespunzatoare punctului F;.

60

50+ /
/ Hmsl 2 (@

4 -

40
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0 | | | 1 | |
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035

Q s

Fig. 5.2. — Reglarea functionarii atit prin modificarea caracteristicii de sarcind a
pompei, cat si prin modificarea caracteristicii instalatiei
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5.1.1. Modificarea caracteristicii instalatiei

Reglarea functiondrii pompelor in sisteme hidraulice prin modificarea caracteristicii
instalatiei poate fi realizata prin variatia gradului de deschidere al vanei de pe conducta
de refulare, sau prin utilizarea unei conducte de by-pass care recircula o parte din
debitul pompat, de la refulare cétre aspiratia pompei, sau prin utilizarea unui rezervor

sub presiune, montat intre pompa si sistemul hidraulic.

® Prin variatia gradului de deschidere al vanei de pe conducta de refulare se
modificad modulul echivalent de rezistenta hidraulica M al instalatiei (a se vedea figura
4.1), caracteristica instalatiei putand varia intre pozitia corespunzatoare valorii minime
M,.in $1 cea corespunzatoare valorii maxime M,,,, (aflata la valori ale sarcinii instalatiei

mai mici decét in primul caz). Se obtine astfel o variatie a sarcinii instalatiei intre:

2 : 2
H :Hst+MminQ $1 Hinstzszt+MmaxQ ’ (51)

inst |
punctul de functionare al pompei in sistemul hidraulic F(Qp,H ) variind intre
punctele F](Qmax,Hmm) s FZ(Qmm,Hmax), definite in figura 5.3, la intersectia

caracteristicii de sarcind a pompei H = H (Q) cu caracteristicile (5.1) ale instalatiei.

@ Daca pe conducta de refulare a pompei se realizeaza o jonctiune cu o conducti de
by-pass, o parte din debitul Q pompat poate fi recirculat napoi catre aspiratie. Dupa
trecerea prin pompa, energia fluidului creste, ceea ce inseamna cd, daca punem in
legatura (printr-o conductd) un punct situat imediat in aval de pompa, cu un punct situat
in amonte, pe conducta de legaturd fluidul va curge dinspre punctul aval de pompa,

catre punctul situat amonte de pompa. Debitul ), care tranziteaza conducta de by-pass
poate fi reglat intre valoarea 0 si o valoare maxima, cu ajutorul unei vane (deci poate fi
reglat prin modificarea modulului de rezistenta hidraulica M,, al by-pass-ului).
Sarcina conductei de by-pass este descrisa de parabola: H,, = M, Q,fp. Sistemul

hidraulic este alimentat cu debitul Q,,, , definit prin ecuatia continuitatii:

Oinst =9~ pr . (5.2)
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Reglarea functionarii prin vana de pe conducta de refulare

70 ;
. — H=H©Q
/ -~ Hinst (Q) pentru Mmin
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Fig. 5.3. — Reglarea functiondrii prin variatia gradului de deschidere
al vanei de pe conducta de refulare
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Fig. 5.4. — Instalatie hidraulica cu conducta de by-pass montata in cazul unei:

(a) pompe centrifuge, (b) pompe axiale
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In figura 5.4.(a) este exemplificati o schema a unei instalatii hidraulice alimentati de
catre o pompa cu ax orizontal (de exemplu, o pompa centrifugi), a carei conducta de
by-pass este montata Intre un punct situat aval de punctul » pe conducta de refulare si un
punct situat amonte fatd de punctul ¢ pe conducta de aspiratie a pompei. In figura
5.4.(b) este exemplificatd o schema a unei instalatii hidraulice alimentata de catre o
pompa cu ax vertical (de exemplu, o pompa axiald), conducta de by-pass refuland direct
in rezervorul de aspiratie (aici, nu s-a mai reprezentat rezervorul de refulare).

In figura 5.5. este reprezentati grafic reglarea functionarii unei pompe centrifuge in

cazul utilizarii unei conducte de by-pass (ca in figura 5.4.(a)).

Reglarea functionarii prin conducta de by—pass in cazul unei pompe centrifuge

50 ; ; .
: , — H=H(Q -
| 7 _ Hinst (Q) cu by—pass inchis
/ =
45+ / , _ :bp pr Q) X et
H ! Fl'/. : Ig's:gg(gri:tjiey_pass o
40§ M 2 p l,
35FH .
63 min
30
E gl
T
206— =7
Hst
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/
/
/
5 /
/
- 7 QB QS Qmin Qmax
0—= * &——6 & —& 1 1
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035
Q [ms]

Fig. 5.5. — Reglarea functionarii unei pompe centrifuge cu o conducta de by-pass

Reglarea punctului de functionare este posibild intre cele doua situatii limita de

functionare a ansamblului:
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= Cand vana de pe conducta de by-pass este inchisa, debitul prin by-pass este nul,

Opp =0. In acest caz, debitul pompat este minim si egal cu debitul care alimenteaza
instalatia: Q =0,,;» pompa functionand la parametrii corespunzatori punctului de

o )» Situat la intersectia dintre caracteristica de sarcind a

functionare F;(Q,,;,, H
pompei H = H(Q) si caracteristica instalatiei H,,,, = H,,,(Q).

= Cand vana de pe conducta de by-pass este deschisa la maxim, caracteristica
instalatiei se compune cu caracteristica by-pass-ului, pe orizontald', rezultand

caracteristica instalafiei cu by-pass deschis: H,g.p, = Hjyy +bp(Q). Punctul de

functionare obtinut la intersectia cu caracteristica de sarcind a pompei este notat F». In
aceasta situatie, debitul pompat are valoare maxima si este egal cu suma dintre valoarea

minima a debitului care alimenteaza instalatia (Q,,,; = Qg) $1 valoarea maxima a
debitului prin by-pass (Qp, = Qp). Debitul maxim prin by-pass, corespunde punctului
B, definit in figura 5.5, la intersectia dintre caracteristica by-pass-ului H,, = H,, (Q) sl

orizontala H = H,,;,, corespunzatoare sarcinii minime din punctul de functionare F>.

min
Punctul § este definit in figura 5.5, la intersectia dintre caracteristica instalatiei fara by-
pass, H,,, =H,, (Q) si orizontala H =H,;,. Pompa functioneazd la parametrii

inst
corespunzitori punctului de functionare F», anume: F(Q,,,.»H i )-

Din reprezentarea grafica prezentatd in figura 5.5, rezultd cd in cazul reglarii
functiondrii unei pompe cu o conductd de by-pass, debitul pompat Q si debitul care

alimenteazd instalatia Q,,,, variazd in limite diferite, anume: O €[Qin>Omar |-

reSpeCtiV Qinsl € [QS’Qmin ]

In figura 5.6. este reprezentati grafic situatia corespunzitoare pornirii si reglirii
functionirii unei pompe axiale’, in cazul utilizarii unei conducte de by-pass (ca in
figura 5.4.(b)). Dupa cum se va demonstra in cele ce urmeaza, in unele cazuri, conducta
de by-pass este folosita la pornirea pompei axiale, pentru atingerea mai rapida a
parametrilor de functionare ceruti 1n instalatie §i, in consecinta, este utild pentru reglarea

debitului furnizat consumatorilor (debitului de alimentare a instalatiei).

!'se aduni debitele la sarcind constant3 (incepand din punctul N situat la sarcina statica H,).
* pentru exemplificare, s-a ales caracteristica de sarcini a pompei axiale AV 902 (fabricata la
S.C. Aversa S.A., Bucuresti), cu pale rotorice reglabile aflate la unghiul de asezare 3.
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Pompa axiala cu conducta de by—pass

14 , _
bp partial 'bp deschis %
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Fig. 5.6. — Pornirea si reglarea functionarii unei pompe axiale cu conducta de by-pass

Datorita faptului ca majoritatea pompelor axiale au o zona a caracteristicii de sarcina
instabila (aceastd zond putand fi aproximata de zona de pe curba de sarcind cu tangenta
pozitiva), la pornirea pompei cu conducta de by-pass inchisd, s-ar obtine un punct de

functionare in partea stabild a caracteristicii H = H (Q), anume la QO < O, in punctul
notat F; (unde Q, este debitul critic, corespunzator punctului C din figura 5.6).
Presupunand cd debitul care trebuie vehiculat prin instalatie are valoarea Q,,;,

(corespunzdtoare punctului F,), pentru atingerea acestui debit, ar trebui deschisd vana

pe conducta de by-pass, intr-o pozitie partial deschisa, pana cand caracteristica
cuplajului instalatie & by-pass partial deschis ar ajunge sub punctul 7 (punct tangent la
caracteristica de sarcind a pompei), unde are loc un salt brusc al parametrilor de

functionare in punctul F,,., situat pe cea de-a doua zona stabila a caracteristicii pompeli.
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In continuare, vana de pe by-pass ar trebui inchisi complet’, permitdnd pompei sa
functioneze in punctul F,.

Pentru a evita socurile care apar in instalatie in cazul modificarii bruste a
parametrilor de functionare, se preferd pornirea cu vana de by-pass deschisd. In aceasta

situatie, pompa functioneaza la parametrii corespunzatori punctului de functionare F3,

anume: F3(0,,00» H i )» Unde debitul pompat are valoare maxima Q,,,, si este egal cu

min)
suma dintre valoarea minima a debitului care alimenteaza instalatia: Q,,,; = Qg $i

valoarea maxima a debitului prin by-pass Qp, =Qp. Apoi, inchiznd treptat vana

conductei de by-pass, punctul de functionare migreaza pand in punctul F, (Qmin JH,,.. ) ,

corespunzator functionarii cu by-pass-ul complet inchis. Se subliniaza deci, ca nu se

poate atinge direct punctul F, daca pompa porneste cu by-pass-ul inchis.

Dupa pornire, reglarea functiondrii pompei in sistemul hidraulic poate fi efectuata

pentru orice punct de functionare energetica cuprins intre punctele limitd F, si F3, in

functie de gradul de deschidere a vanei conductei de by-pass.
Reprezentarea grafica din figura 5.6 ilustreazd concluzia enuntatd anterior, anume ca

debitul pompat Q si debitul care alimenteaza instalatia Q;,,, variaza in limite diferite:

Q € [Qmm > Qmax ]5 respectiv Qinst € [QS > Qmin ] :

® In cazul in care pe conducta de refulare a pompei se monteazi un rezervor sub
presiune (figura 5.7), functionarea pompei se decupleaza de functionarea sistemului
hidraulic.

Ansamblul format din pompa, rezervor sub presiune, compresor pentru mentinerea
pernei de gaz la parametrii proiectati, precum si aparatele care asigurd functionarea
automatd a acestui ansamblu, poarti numele de instalatie de hidrofor. In mod uzual,
recipientul instalatiei de hidrofor este denumit Aidrofor, desi el este doar un recipient
sub presiune. Cu aceastd mentiune, in cele ce urmeaza, vom utiliza si noi termenul de
hidrofor pentru a desemna rezervorul sub presiune.

In instalatia cu hidrofor, pompa nu functioneazd in mod continuu. Debitul O refulat de

catre pompa alimenteazd hidroforul atat cat este necesar pentru ca presiunea p la

3 pe durata Inchiderii vanei, punctul de functionare migreaza din F,, in F’



cap.5. Reglarea functionarii turbopompelor 119

suprafata libera a hidroforului sa fie mentinuta intre o valoare minima si o valoare
maxima: b e [pminﬂpmax]'

Sarcina instalatiei depinde de sarcina piezometrica H , nidr = ( plpg+ z) de la suprafata

apei din hidrofor* (unde H Prin = H <H, e ). Cu notatiile din figura 5.7, sarcina

P hidr —
instalatiei este:

Hinst :Hst +hr1_2 :Hst +MQ2a (53)

unde sarcina staticd a instalatiei se scrie’: H , = (H pniar P p, )

FEZETWOr _
de aspiratie hidrofor
Pmax
_2.
0——= o

I p—]@;(\m_.; z g M|
ol F —
pompa Q.s:'.s:rsm

Fig. 5.7. — Sistem hidraulic alimentat prin intermediul unui hidrofor

In general, la automatizarea functionarii pompei din instalatiile de hidrofor, se folosesc

nivelurile minim =z respectiv maxim z,,. din recipient, drept parametri care

min >
determina pornirea sau oprirea pompei. Instalatia de hidrofor permite acumularea
fluidului la presiunea cerutd de consumatori, ceea ce face ca functionarea pompei sa
poata fi automatizatd numai in functie de nivelurile sus mentionate.

Cand sarcina piezometrica a hidroforului este minima, H _, sarcina staticd
n

=H
P hidr P mi

a instalafiei este minima: Hg, . = (Hpmin —le,) si invers, cand HPhidr = HPmax ,

rezultd ca sarcina statica a instalatiei este maxima: H,, = (H -H )
4 Stmax P max P

In figura 5.8 este reprezentati grafic reglarea punctului de functionare in cazul utilizarii

unui hidrofor. Punctul de functionare al pompei in sistemul hidraulic variazad intre

* Cand creste consumul de apa din hidrofor, cota suprafetei libere scade, iar presiunea pe
suprafata libera scade de asemenea. Sarcina piezometricd minima Tnseamnd deci cotd si
presiune minime.

> Punctul de iesire din instalatie se alege pe suprafata libera a lichidului din hidrofor, iar punctul
de intrare i este ales pe suprafata libera a lichidului din rezervorul de aspiratie.
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punctele F;(Qin>Hmax) $i F(Opaxs Hpmin )» Obtinute la intersectia caracteristicii de
sarcind a pompei H = H (Q) cu caracteristicile instalatiei descrise de relatia (5.3), 1n

care sarcina statica este Hg, . pentru presiunea p,;, in hidrofor, respectiv H .

pentru presiunea p,,,, in hidrofor.

Reglarea functionarii cu un hidrofor

70
— H=H(©Q
-~ Hinst (Q) pentru pmax
Hinst (Q) pentru pmin
60 — plaja de variatie

H [m]

Qi Q

min max

Ay | | D | |

0 0.005 0.01 70.015 002 0.025 0.03 0.035
Q [m%fs]

Fig. 5.8. — Reglarea punctului de functionare in cazul utilizarii unui hidrofor

5.1.2. Modificarea caracteristicii de sarcina a pompei

Reglarea functionarii prin modificarea caracteristicii de sarcind a pompei corespunde

reglarii cu consum minim de energie. Acest tip de reglare a functiondrii poate fi
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realizatd dacd se utilizeazd pompe cu turatie variabild®, sau pompe cu pale rotorice
reglabile (palele reglabile sunt tipice rotoarelor axiale, dar pot fi intalnite si la rotoare

diagonale).

@ In figura 5.9 este exemplificata reglarea functionarii in cazul modificarii turatiei

pompei, intre o valoare minima #,,;, si o valoare maxima n,,,, .

Reglarea functionarii prin variatia turatiei pompei

701
— H:H(Q)Ian:nmax
- - H:H(Q)Ian:nImin
60 - ~ Hinst = Hinst @
= plaja de variatie
50

H [m]

Q

0 | | ya N
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035

Q [m%s]

mirﬂ

Fig. 5.9. — Reglarea functionarii in cazul modificarii turatiei pompei

Caracteristica de sarcind a pompei H =H (Q,n), variabild in functie de turatia n,

intersecteaza caracteristica fixa a instalatiei H,,,, = H,,, (Q) de-a lungul unei curbe de

6 . . . A o . - . . - . A
Turatia poate varia continuu intre o valoare minima si o valoare maxima, sau poate varia in
trepte
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variatie, delimitati in figurdi de punctele de functionare F;(Q,us Hpae) Si

FZ(Qmin’Hmin)‘

Datorita rolului din ce in ce mai important pe care il capdtd modificarea turatiei
pompelor in perioada actuald, ne vom opri asupra unor aspecte pe care le presupune
efectuarea acestui tip de reglare.

= Primul aspect este cel al determinarii randamentului la care functioneaza o
pompai actionati cu motor cu turatie variabild, in momentul in care turatia este
diferitd de cea nominald, n, (pentru care sunt furnizate curbele caracteristice ale
pompet).

Se considera cunoscute caracteristica de sarcind H = H (Q) si de randament a pompei
n= n(Q) functionand la turatia nominald n,, caracteristica (fixa) a instalatiei
H,., =H,,, (0), precum si turatia n, (unde n, # n,) la care se doreste determinarea

parametrilor de functionare ai pompei in instalatia data.
In acest caz, prin aplicarea relatiilor de similitudine (3.10) deduse in paragraful §3.3.2,

se poate construi caracteristica de sarcind a pompei functionind la turatia #;, plecand

de la perechi de valori (QJ-,H j) corespunzatoare turatiei nominale n,, astfel:

0, =10, (5.4)
s
n 2
Hy, =(i} H;, (5.5)

unde s-au notat cu (QIJ.,H J j) coordonatele punctului de pe caracteristica de sarcind

H,=H, (QI) corespunzatoare turatiei n; (a se vedea figura 5.10), punct omolog cu
punctul de coordonate (Q i H j) de pe caracteristica de sarcini H = H(Q)
corespunzatoare turatiei nominale 7.

Dupa construirea caracteristicii H; = H; (QI) corespunzatoare turatiei n;, se poate
determina punctul de functionare energetica, la intersectia acestei curbe cu

caracteristica instalatiei H,,, = H,,,,(Q), anume punctul F, in figura 5.10, de

coordonate (QF, Hp, )
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Pentru determinarea randamentului 1z corespunzator punctului F, trebuie determinat

debitul Q,p corespunzator punctului omolog OF de pe caracteristica de sarcina

H=H (Q) a pompei functionand la turatia nominala n,,.

Randamentul in punctul de functionare F1 la o turatie n = 0.85 n,

70 T T T T T
— H=H(Q)la n,
- Hinst: Hinst(Q)
60 Mgy S 7H1—H1(Q1)Ianli
¢ @ - -n=n@Q

/ Q  or

0 | | a1 D | |

0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03
Q [m¥/s]

Fig. 5.10. — Determinarea randamentului pentru un punct de functionare situat pe curba
de sarcind corespunzatoare unei turatii »;, diferite de turatia nominala »,

Utilizand relatiile de similitudine (3.10) pentru debite se obtine:
n
Qor =0, (5.6)
ny

Pentru aceasta valoare a debitului (Qpf) se citeste randamentul ny, ~corespunzator

punctului de functionare F; de pe caracteristica de randament n = n(Q), furnizata de

fabricantul pompei pentru turatia nominala n,.



124 STATII DE POMPARE — Incadrarea turbopompelor in sisteme hidraulice

= Al doilea aspect este cel legat de determinarea turatiei cu care ar trebui actionata
o pompa intr-o anumita instalatie, astfel incit in aceasta sa se realizeze un anumit
debit, sau 0 anumita iniltime de pompare.

Se considera cunoscute caracteristica de sarcind H = H (Q) si de randament a pompei
n= n(Q) functionand la turatia nominald 7, (cunoscutd), caracteristica (fixd) a
= H,,,(Q), precum si parametrul care trebuie realizat la turatia »,

instalatiei H,,

diferita de cea nominala (fie debitul Oy , fie inaltimea de pompare H . ).
In acest caz, se poate determina punctul de functionare energetici a pompei F, la
turatia n; (necunoscutd), situat fie la intersectia dintre verticala dusa prin Qp si

caracteristica instalatiei (in cazul in care se impune vehicularea prin instalatie a

debitului QOf ), fie la intersectia dintre orizontala dusa prin Hpy si caracteristica

instalatiei (in cazul in care se impune realizarea in instalatie a Tndltimii de pompare
Hp).

Pentru oricare din cele doud variante posibile prezentate, determinarea punctului de
functionare energeticd F; (a se vedea figura 5.11) duce la cunoasterea perechii de valori

(Q F o HE, ), corespunzatoare turatiei necunoscute 7; .

Pentru a putea determina turatia n;, se scriu relatiile de similitudine (3.10) pentru debite
si Tndltimi de pompare:
0 H ’
n . n
=or _ 70 respectiv —Or _ (—OJ . (5.7)
Or, 1 Foo\y
Acest sistem de doud ecuatii cu trei necunoscute (1;,0p,H o ) nu poate fi rezolvat

direct, In schimb, prin eliminarea raportului turatiilor intre cele doua ecuatii, se obtine:
Hop = HFIZ (Qor ), (5.8)
lorF
care reprezintd locul geometric al punctelor omoloage lui F;. Se construieste grafic
(figura 5.11) aceastd parabola a punctelor omoloage lui F; in planul (Q,H ), iar la
intersectia acesteia cu caracteristica de sarcind H = H (Q) a pompei functionand la

turatie nominald, se obtine punctul omolog OF corespunzator turatiei 7.
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Determinarea turatiei n la care se realizeaza parametrii din Fl

70 T T T J) T
- H=H(Q) la n,
- Hinst: Hinst(Q)
____ parabola punctelor omoloage lui F
60 N, o oS
& & n=nQ)

50

10

Qs Qor

an
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03
Q[mss]

Fig. 5.11. — Reprezentare grafica necesard determinarii turatiei n;, la care ar trebui sa
functioneze pompa, astfel incat prin instalatie s se realizeze un anumit parametru

Pentru determinarea turatiei n;, se aplica relatiile de similitudine pentru debite Intre

punctele F; si OF , astfel:

OF,
Oor

In continuare, se poate determina randamentul mf, corespunzator functionarii pompei

n; =ng (59)

la turatia n; in instalatia data (a se vedea figura 5.11), prin citirea valorii randamentului

care corespunde debitului O, pe caracteristica de randament 1 = n(Q), furnizata de

fabricant pentru turatia nominala .
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@ In figura 5.12 este schematizati modificarea unghiului de asezare a palelor

rotorice 3 (unghiul dintre coarda profilului si orizontald), acesta putand varia cu = AP
fata de valoarea optima [, corespunzatoare parametrilor nominali ai pompei:
B=PBytAB. (5.10)
Unghiul de asezare a palelor rotorice (5.10) poate varia deci intre o limitd minima f3,,;,
si o limita maximd B, . In figurd este reprezentat doar profilul palei din sectiunea

mediani a palei’.

Do

Fig. 5.12. — Modificarea unghiului de asezare a palei rotorice a unei pompe axiale

In figura 5.13 este exemplificata reglarea functionarii prin modificarea caracteristicii de
sarcind a unei pompe axiale, H = H (Q,B), in cazul variatiei unghiului de asezare a
palei rotorice (5.10). S-a considerat o variatie a acestui unghi cu AB=5° fatd de
valoarea nominald f3,. Caracteristica de sarcind a pompei H = H (Q,B) intersecteaza
caracteristica fixd a instalatiei H,,, = H,,,(Q) de-a lungul unei curbe de variatie,

delimitati in figura de punctele de functionare F;(0,u0s H g ) $1 F2(Opins Hopin)-

7 forma profilului palei variazi de la butuc (coarda profilului minimi, grosimea profilului
maxima §i unghiul de asezare maxim) catre periferie (coarda profilului maxima, grosimea
profilului minima si unghiul de asezare minim)
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In general, unghiul de asezare a palelor rotorice este modificat printr-un mecanism
comandat manual de la cuplajul pompa-motor, actionarea acestui mecanism fiind
posibild doar pe timpul stationarii agregatului (arborele pompei este gaurit, iar prin

interiorul acestuia trece tija de actionare a mecanismului de reglare a palelor rotorice).

Reglarea functionarii prin variatia unghiului de asezare a palelor rotorice

5_
T H=H(Qlap=p;+5°
— H=H(@Qlap=p,
-~ H=H(@Qlap=p,-5°
= Hinst:Hinst Q
4-51\ — plaja de variatie

H [m]

Q .
25 I min & @Qm"’\x I I
55 6 6.5 7 7.5 8 8.5
Q [m¥s]

Fig. 5.13. — Reglarea functionarii in cazul modificarii unghiului palei rotorice

Existd insa si pompe axiale, al caror mecanism de reglare a unghiului palelor rotorice
poate fi actionat §i in timpul functionarii pompei. Pentru aceste pompe, pornirea
agregatului nu necesita utilizarea unei conducte de by-pass (ca in figura 5.6), ci poate fi
realizata prin modificarea unghiului 3 ca in figura 5.14. Pentru caracteristicile de

sarcind ale pompei exemplificate in figura 5.14, pornirea pompei trebuie realizatd pentru
o pozitie a palelor rotorice cu unghiul de asezare P = (BO -10° ), caz in care, la

intersectia cu caracteristica instalatiei, se obtine punctul de functionare F; pe ramura
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stabilda din partea dreaptd a caracteristicii pompei. Apoi, prin modificarea treptata a
unghiului de asezare, se translateaza punctul de functionare al pompei in punctul F»,

corespunzdtor valorii nominale a unghiului de asezare, 3 =f3,.

— HQIap=§,
__ H@lap=p,-10°
= H @

inst

H [m]

Q [m%s]

Fig. 5.14. — Pornirea unei pompe axiale, in cazul in care mecanismul de reglare a
unghiului palelor rotorice poate fi actionat in timpul functionarii pompei

Se subliniaza cd atingerea punctului de functionare > dorit nu poate fi realizatd daca
pompa porneste direct cu palele rotorice In pozitia nominald 3, deoarece primul punct
de intersectie a caracteristicii instalatiei cu caracteristica pompei se obtine pe ramura

stabila din partea stanga (a se vedea paragraful §5.1.1), la un debit inferior valorii QO .
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5.2. Reglarea functionarii pompelor in statii de pompare

Problemele ridicate de retehnologizarea statiilor de pompare sunt deosebit de
complexe, necesitdnd imbunatatirea alimentdrii cu apa In conditiile in care debitele
furnizate de sursele de alimentare cu apd nu sunt suficiente, respectiv imbundatatirea
parametrilor de functionare a pompelor (in principal reducerea consumului de energie al
pompelor).

Imbunatitirea parametrilor alimentarii cu apa se poate realiza printr-o reglare automatd
eficienta, care sa Inldture furnizarea apei la parametri care sunt mult peste necesarul
consumului la un moment dat si sd Tmpiedice, pe cat posibil, efectuarea unor greseli
umane.

Pentru reducerea consumului de energie in conditiile livrarii apei la consumatori in
conformitate cu necesitatile acestora, se impune imbundtdtirea randamentului de
functionare al pompelor. In acest caz exista doud variante posibile: inlocuirea pompelor
vechi (cu randamente scazute) cu pompe noi, sau Tmbunatatirea circulatiei apei prin
pompe (care se poate realiza fie modificand rotorul acestora, fie reducand la maxim
pierderile de sarcind In pompa, prin prelucrarea superioara a suprafetelor interioare ale

acesteia, fie prin ambele metode descrise mai sus).
5.2.1. Reglarea discreta a functionarii pompelor in statii de pompare

Se va analiza modul de functionare a pompelor intr-o statie de pompare care
alimenteazi o refea ordseneascd. In statiile de pompare, pompele sunt cuplate in
paralel, ceea ce inseamna cd, global vorbind, caracteristica energetica a statiei de
pompare H,, =H ., (Q) se determind dupa regulile cuplarii in paralel a pompelor
(insumarea grafica in paralel a caracteristicilor reduse ale pompelor), enuntate in
paragraful §4.2.2.

Reteaua hidraulici alimentati cu apd are o curbi caracteristicd H,,, = H;,,(Q)

variabila in timp, in functie de consumul de apd existent la un moment dat. Variatia
0= Q(t) a consumului zilnic in limite relativ importante duce la necesitatea reglarii

functionarii statiei de pompare.
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Deorece este vorba de un regim de functionare variabil, vom analiza doua cazuri
diferite: @ cel in care consumul de apa creste de la o valoare minima, catre o valoare
maxima (de exemplu, dimineata, cand consumul creste de la minimul nocturn la
maximul diurn), respectiv @ cel in care consumul de apa scade de la o valoare maxima
spre o valoare minima (de exemplu, seara, cand consumul scade de la maxim, la

minimul nocturn).

® In figura 5.15 este prezentat primul caz, anume cel in care consumul de api creste.

Se considerd o statie de pompare echipatd cu 4 pompe identice, de turatie constanta,
cuplate in paralel. Pornirea si oprirea pompelor este comandata in functie de valoarea
sarcinii in punctul de functionare al ansamblului de pompe cuplate in paralel. Aceastd

sarcind variaza intre o valoare minima, //,,;, sio valoare maximd, H,,,, .
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Fig. 5.15. — Reglarea discreta a functiondrii pompelor intr-o statie de pompare,
in situatia 1n care consumul de apa creste de la o valoare minima la o valoare maxima

S& presupunem ca ne aflam in situatia de dimineata, cind consumul de apa creste

.o A .. - o8 A
brusc de la o valoare apropiatd de 0 in cursul noptii, la valoarea maxima”. Cand

8 . . ~ < <A .. . A
Debitul maxim consumat intr-o zona urbana in cursul unei zile este relativ constant intre orele
10 a.m. si 9 p.m.
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consumul de apa este mic (noaptea, de exemplu), vanele consumatorilor sunt inchise,

deci caracteristica instalatiei H,,(Q) este cea corespunzitoare modulului de rezistanta

maxim al retelei, M anume:

max >

H,,=H,+M,, O° (5.11)

inst
In aceasta situatie, in statia de pompare functioneazi o singurd pompd, a cirei
caracteristica de sarcind este notatd cu P in figura 5.15. Punctul F; de functionare
energetica a pompei in sistemul hidraulic se afla la intersectia celor doua curbe

caracteristice, sarcina sa fiind maxima, anume Hp, = H ,,, .

In momentul in care creste debitul consumat de catre utilizatori (se deschid mai multe
vane in circuit), modulul de rezistentd hidraulicd al retelei scade (caracteristica
instalatiei coboara), iar punctul de functionare migreaza pe caracteristica pompei, catre
valori mai mici ale inaltimii de pompare. Cea de-a doua pompa este pornitd atunci cand
punctul de functionare ajunge in pozitia F (figura 5.15), in care Indltimea de pompare

atinge valoarea minima admisibila pentru reteaua considerati (valoare notati H,,, ) .

Pornirea celei de-a doua pompe modificad brusc curba caracteristica a statiei de pompare
(curba ansamblului celor doud pompe cuplate in paralel, notata 2P in figura 5.15), atat
debitul furnizat, cat si Indltimea de pompare asiguratd de statie marindu-si valorile.
Punctul de functionare sare deci in pozitia F; situatd pe aceeasi carateristica a retelei ca
si F». Procesul se repetd pana la punerea in functiune a tuturor pompelor din statia de
pompare, cand este atins punctul F situat la intersectia dintre caracteristica retelei care
trece prin F si caracteristica ansamblului de 4 pompe cuplate in paralel, notatd 4P in
figura 5.15).

Debitul maxim cerut de catre consumatori poate fi atins cu cele 4 pompe cuplate in

paralel si corespunde modulului de rezistentd minim al retelei, M, caracteristica
retelei hidraulice fiind 1n acest caz:
2
Hinst :Hst+MminQ : (512)

Punctul de functionare corespunzator debitului maxim este notat F in figura 5.15 si

corespunde sarcinii minime din sistem, 4, .

? In mod practic, cea de-a doua pompi este pornita atunci cand operatorul constati ci presiunea
pe magistrala de refulare a statiei de pompare a scazut sub valoarea minima admisibila.
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Prin proiectarea punctelor de functionare F;, F>, ..., Fs pe axa debitelor, se obtin

intervalele de variatie ale debitului furnizat consumatorilor: lQF, OF, J, lQF3 ,OF, J,
[Q FOF, J Dupa cum se poate observa din figura 5.15, o astfel de reglare a functionarii

pompelor in statie, nu poate asigura toate valorile debitelor cerute de consumatori, intre

valoarea minima (QFz corespunzatoare punctului F;) si valoarea maxima a debitului
(QF8 corespunzatoare punctului F). Din aceastd cauza, acest tip de reglare se numeste

reglare discretid a functionarii pompelor in statie. De asemenea, trebuie remarcat
faptul ca necesarul de apa la consumatori variaza continuu, ceea ce face ca in momentul
imediat urmator pornirii unei pompe, debitul furnizat de statie sa devind mai mare decat
este necesar, existand astfel o perioada de timp in care se livreaza in retea un debit de

apa excedentar.

@ In figura 5.16 este prezentat cel de-al doilea caz enumerat, anume cel in care
consumul de apa scade.

S& presupunem ca ne aflam in situatia de seara (cand consumul de apa scade de la o
valoare maximd in cursul serii, citre o valoare apropiatd de 0 in cursul noptii). Cand
consumul este mare, vanele consumatorilor sunt deschise, deci caracteristica retelei
(5.12) este cea corespunzatoare modulului de rezistantd hidraulicd minim al retelei, iar
in statia de pompare functioneaza toate pompele (curba notatd 4P in figura 5.16).
Functionarea se produce la intersectia celor doua curbe, in punctul F; din figura 5.16,
sarcina sistemului fiind minima.

In momentul in care la utilizatori scade nivelul de consum (se inchid mai multe vane in
circuit) modulul de rezistentd al retelei creste (caracteristica retelei se ridica), iar
punctul de functionare migreaza pe caracteristica ansamblului (notatd 4P) catre valori
mai mari ale inaltimii de pompare. Atunci cand indltimea de pompare atinge valoarea

maximd admisibila pentru reteaua considerata (notatd H,, ), adica la atingerea

punctului F», este opritd una dintre pompe, ramanand In functiune doar 3 pompe.
Oprirea unei pompe modificd brusc curba caracteristicd a statiei de pompare (curba
notatd 3P in figura 5.16), atat debitul furnizat, cat si indltimea de pompare asiguratd de
statie micsorandu-si valorile. Punctul de functionare sare in pozitia F’; situatd pe aceeasi

caracteristica a retelei ca si F. Procesul se repetd pand cand in statia de pompare nu mai
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functioneaza decat o singura pompa. Debitul minim cerut de catre consumatori
corespunde caracteristicii instalatiei definita prin relatia (5.11). Acest debit minim este

atins la sarcina maxima H,,,,., anume in punctul Fs. Dupa cum se poate observa din

figura 5.16, rezulta acelasi tip de reglare discreta a functionarii, reglare care nu poate
asigura toate valorile debitelor cerute de catre consumatori, cuprinse intre valoarea

maxima (Qp, corespunzatoare punctului F;) si cea minimd (Qp, corespunzatoare

punctului Fg). De asemenea, trebuie remarcat faptul ca necesarul de apa la consumatori
variaza continuu, ceea ce face ca ITn momentul imediat urmator opririi unei pompe,
debitul furnizat de statie sd devind mai mic decat este necesar, existand astfel o perioada

de timp in care se livreaza in retea un debit de apa insuficient.
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Fig. 5.16. — Reglarea discretd a functionarii pompelor Intr-o statie de pompare,
in situatia in care consumul de apa scade de la o valoare maxima la o valoare minima

Din aceasta analiza a functionarii unei statii de pompare echipatd cu pompe cu turatie
constanta, rezulta ca reglarea discreta, efectuata prin pornirea sau oprirea pompelor din
statie, este relativ ineficientd, existand fie perioade in care se livreaza consumatorilor un

debit de apa excedentar, fie perioade 1n care se livreaza un debit de apa insuficient.
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5.2.2. Reglarea continua a functiondrii pompelor in statii de pompare

Pentru eliminarea neajunsurilor create de reglarea discreta a functionarii pompelor intr-o
statie de pompare, In conditiile unei variatii mari a debitului care trebuie furnizat, se
impune o solutie moderna, bazatd pe combinarea reglarii discrete cu o reglare continua,
corespunzatoare modificarii continue a caractersiticii de sarcind a unei singure pompe.
Astfel, cel putin una dintre pompele statiei va fi prevazuta cu un motor actionat la
turatie variabila.

Se considera o statie de pompare echipata cu 4 pompe identice cuplate in paralel, dintre
care o pompa are turatie variabila, 1ar celelalte 3 pompe au turatie constanta. Pompa cu
turatie variabila functioneaza continuu si va fi desemnatd drept pompa de baza.
Pornirea si oprirea celorlalte 3 pompe este comandata in functie de turatia pompei de
baza, precum si in functie de valoarea sarcinii in punctul de functionare al ansamblului

de pompe cuplate in paralel (aceastd sarcina variaza intre o valoare minima, H,,;, $i o

valoare maxima, H,,,, ).

Influenta variatiei turatiei motorului de antrenare a pompei de baza poate fi observata in
figura 5.17. Pentru simplificare, in aceasta figura, caracteristicile de sarcina ale pompei

de baza s-au notat cu P,;, (la n,,;,), respectiv cu P, (la n,,, ), fiind obtinute prin

modificarea turatiei cu +15% fata de turatia nominald n, a acestei pompe.
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Fig. 5.17. — Reglarea continuad a functionarii pompelor intr-o statie de pompare
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Plaja de variatie a turatiei pompei de baza, intre valorile n,; =0,85n, si

Npa = 1,150, este aleasa astfel Incat randamentul pompei sa nu fie influentat sensibil

m
de aceste modificari, iar punctele de functionare sa se situeze in continuare la valori
optime ale randamentului pompei. Pompele cu turatie constantd sunt antrenate cu

turatia nominala n,. La functionarea pompei de bazd in paralel cu alte pompe,
caracteristicile energetice ale stafiei de pompare, anume H ., = H ., (0,n,,, ), respectiv
H o = H o (Q, nmax) sunt notate 2P, 2Pmay, ..., 4Pmin, 4Pmay (figura 5.17).

Se mentioneaza ca in statiile de pompare, modificarea caracteristicii pompei de baza se
efectueaza de preferinta 1n varianta In care turatia maximad este egald cu turatia

nominald, adica n,,,, = n,, turatia pompei de baza putand fi micsorata cu cel mult 30%
fata de turatia nominald. Se obtine astfel turatia minima »,,;, =0,7 n,.

Modificarea turatiei motorului de antrenare a pompei se poate face automat, in functie
de nivelul energetic H necesar in retea la un moment dat. Nivelul energetic H este

delimitat de valori minime, respectiv maxime admisibile: H,,;, <H < H,,,, .

min —
S& presupunem cd ne aflam in situatia in care consumul de apa creste brusc de la o
valoare apropiata de 0, la valoarea maxima. Cand debitul cerut in sistem are valoarea
minimd (modulul de rezistentd al instalatiei este maxim), pompa de bazd functioneaza
cu turatia minima, la sarcina maxima. La cresterea consumului (modulul de rezistenta al
instalatiei scade), punctul de functionare migreaza pe caracteristica pompei pana la
atingerea sarcinii minime, moment in care turatia pompei de baza creste. Prin variatia
turatiei pompei de baza poate fi asigurat orice punct de functionare cuprins intre

caracteristicile acestei pompe si nivelurile energetice admisibile H respectiv H,,,.

min >
(prima zond coloratd in gri, In partea stanga a figurii 5.17). Atunci cand nivelul

energetic 4 nu mai poate fi asigurat de functionarea pompei de baza la turatia n,,,,

(modulul de rezistentd al retelei scade), se porneste a doua pompa (antrenatd de un
motor cu turatie fixd), simultan cu reducerea turatiei de antrenare a motorului pompei de

baza pana la valoarea n dupa care se reia reglajul continuu prin modificarea turatiei

min >
motorului de antrenare al pompei de bazd. Procesul se repetd pand la intrarea in
functiune a tuturor pompelor. Cand debitul cerut in sistem are valoarea maxima

(modulul de rezistenta al instalatiei este minim), pompa de baza functioneaza cu turatia
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maxima, in paralel cu celelalte 3 pompe de turatie constanta, iar sarcina sistemului este
minima.

In situatia in care consumul de api scade de la valoarea maximi, citre o valoare
apropiata de 0, reglarea continud se efectueazd pe considerente similare cazului
precedent, Insa in sensul opririi succesive a pompelor cu turatie constantd, simultan cu
cresterea turatiei motorului pompei de baza.

Printr-o alegere judicioasd a pompei actionate cu motor cu turatie variabild si prin

stabilirea corespunzatoare a limitelor de modificare a turatiei (n,,,, $1 7,,, ), S€ poate

max
acoperi intreaga plaja a debitelor cerute de consumatori, cuprinsa intre debitul minim si
debitul maxim, in conditiile asigurarii unui nivel al Tndltimii de pompare relativ constant

(la acest tip de reglare, plaja valorilor cuprinse intre H,,;, si H,, poate fi mult mai

micd decat in cazul reglarii discrete). Acest tip de reglare combinatd (discreta si
continud) se numeste pe scurt reglare continua a functionarii pompelor in statie.

Acest proces de reglare continud a functiondrii pompelor in statie poate fi automatizat,
intr-o prima etapd in functie de parametrii (debit, inaltime de pompare) achizitionati la
iesirea din statia de pompare, iar apoi, in functie de debitul si energia hidraulica
necesare in diferite puncte critice din retea. Dispar astfel variatiile de debit la
consumatori, ceea ce imbunatiteste parametrii globali de confort ai acestora, reducand

concomitent risipa de energie.



6. TIPURI CONSTRUCTIVE DE STATII DE POMPARE

6.1. Clasificarea statiilor de pompare

Statiile de pompare (abreviat: SP) se clasifica dupa mai multe criterii, enumerate
exhaustiv de cétre profesorul Dorin Pavel [1964], fiecare criteriu implicand utilizarea
unor scheme constructive diferite, in functie de tipul de echipamente si de constructiile

hidrotehnice aferente. Se prezintd in continuare o clasificare succintd a SP.
6.1.1. Clasificare in functie de felul folosintelor

Dupa felul folosintelor, statiile de pompare pot fi:

= SP pentru alimentari cu apa potabila (descrise in paragraful §6.3.1).

= SP pentru alimentiri cu apa industriald. In multe cazuri, apa industriald (apa

netratatd, apd tehnologicd) este recirculatd in circuit inchis. In cazul in care nu este
poluata la iesirea din sistem, aceasta poate fi vehiculata si in circuit deschis.

= SP pentru stingerea incendiilor. in general, sunt SP de mare presiune, cu aplicatii in

spatii inchise (in domeniul energetic, sau in alte domenii industriale), sau cu aplicatii in
spatii deschise, pentru stingerea incendiilor de suprafatd, in centrele populate, in
industrie, in cazul depozitelor agricole etc. Aceste tipuri de SP pot fi fixe sau mobile (in
ultima categorie se Tncadreaza si autocisternele).

= SP pentru instalatiile de producere a zapezii artificiale. Sunt SP moderne, de mare

presiune, care alimenteazd cu apa o retea ramificatd de conducte, la capdtul fiecarei
ramuri existand cate un tun de zdpadad. Aceste SP trebuie sa asigure o presiune de
serviciu de circa 30 bar la intrarea 1n sistemul de pulverizare a apei.

= SP pentru folosinte energetice (descrise 1n paragraful §6.3.2).

= SP pentru irigatii (descrise in paragraful §6.3.4).
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= SP pentru desecare si SP pentru drenare. Prima categorie este descrisa n paragraful

§6.3.5. Cea de-a doua categorie este utilizatd pentru drenare in cadrul constructiilor
hidrotehnice (in special baraje) sau diverselor fundatii.

= SP pentru retele de canalizare; SP pentru instalatii de epurare a apelor uzate. Retelele

de canalizare pot fi conectate prin SP la colectoare situate la cote ridicate. Exista SP
mobile care au rol de spalare a canalelor sau rezervoarelor.

= SP de hidromecanizare si SP de hidrotransport. Prima categorie de SP este utilizata

pentru lucrdrile care necesitd, de exemplu, jeturi de apa cu presiune foarte ridicata
(executarea lucrarilor hidrotehnice, excavatii etc). Cea de-a doua categorie este utilizata
pentru transportul hidraulic (evacuarea) namolului, cenusii, zgurei, sterilului, carbunilor
sau minereurilor.

= SP pentru foraje si SP utilizate in industria minerd. Prima categorie de SP este

utilizati la sondele de petrol, de gaze naturale sau diferite foraje geotehnice. In cadrul
celei de-a doua categorii, se intdlnesc SP de epuisment pentru desecarea galeriilor si
puturilor in mine, precum si diverse tipuri de SP pentru procese de prelucrare a
minereurilor (spalare, flotatie, concasare etc).

= SP utilizate in industria petrochimica, alimentard, metalurgica etc. Sunt SP echipate

cu pompe speciale, cu aplicatii pentru repomparea produselor petroliere, sau pentru
recircularea diferitelor fluide industriale vascoase, pentru vehicularea fluidelor corozive,
pentru evacuarea namolului, sau a diferitelor fluide reci sau fierbinti, incarcate sau nu cu

suspensii.

6.1.2. Clasificare in functie de tipul agregatelor

Dupa tipul agregatelor, statiile de pompare pot fi:

= SP echipate cu turbopompe cu ax orizontal: pompe centrifuge monoetajate cu simplu

flux, sau cu dublu flux, respectiv multietajate cu simplu flux. Iniltimea geodezica de

aspiratie este pozitivd H o, >0 si pompele necesita instalatii de amorsare.

= SP echipate cu turbopompe cu ax vertical: In general, pompe axiale sau diagonale.

Iniltimea geodezica de aspiratic este negativi H ga <0 §i pompele nu necesita

amorsare. Exista si SP echipate cu pompe centrifuge cu ax vertical.



cap.6. Tipuri constructive de statii de pompare 139

= SP echipate cu turbopompe cu ax oblic: in general, pompe axiale (exemplificate in

figura 6.1, unde (1) este rotorul pompei si (2) este motorul de antrenare).

Fig. 6.1. — Pompa axiala cu ax oblic

= SP pentru pompare-turbinare, echipate cu pompe-turbine reversibile (descrise in
paragraful §6.3.3).

= SP echipate cu trasformatoare hidraulice, anume cu ejector, sau hidropulsor, care nu

au nevoie de motor pentru a realiza pomparea.

6.1.3. Clasificare in functie de dispunerea agregatelor

Linia tehnologica este caracterizatd de ansamblul conductelor si echipamentelor, de la
intrarea in sistem (amonte de pompi) si pana la iesirea din sistem (aval de pompi). In
functie de dispunerea agregatelor, SP se clasifica astfel:

= SP cu agregate pe linii tehnologice independente (recomandatd pentru debite mari).

Pompele functioneazd in paralel si au conducte de aspiratie, respectiv conducte de
refulare independente (pentru traseu scurt de aspiratie, respectiv de refulare), ca in
figura 6.2(a).

= SP prevédzute cu conductd magistrala de aspiratie unicd pana la intrarea in cladirea

statiei (recomandate cand traseul de aspiratie este lung). Pompele functioneaza in

paralel si au conducte de refulare independente (cand traseul de refulare este scurt).
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= SP prevazute cu conducte de aspiratie independente (recomandate cand traseul de

aspiratie este scurt). Pompele functioneaza in paralel si refuleaza pe o conductd

magistrald unicd, ca in figura 6.2(b) (pentru un traseu de refulare lung).

= SP prevazute cu conductd magistrald de aspiratie unicd, respectiv cu conducta

magistrala de refulare unica (pentru traseu lung de aspiratie, respectiv de refulare), ca in

figura 6.2(c).

U |

r
|
|
|

(a) () (c)
Fig. 6.2. — Dispunerea agregatelor Intr-o statie de pompare: conducte de aspiratie si de

refulare independente (a); magistrala de refulare unica (b); magistrala de aspiratie unica,
respectiv magistrald de refulare unica (c)

= SP cu agregate care functioneaza in serie, utilizate mai ales atunci cand conducta de

refulare este foarte lunga (pierderile de sarcind hidraulicd sunt mari si indltimea de
pompare necesara este deci mare).

= SP cu agregate cu linie tehnologica reversibild, utilizate alternativ pentru irigarea sau

pentru desecarea unui teren (a se vedea paragraful §6.3.5).

= SP cu agregate montate in circuit inchis, utilizate in general pentru recircularea

fluidelor 1n industrie.

6.1.4. Clasificare in functie de tipul constructiei de captare si al aductiunii

= SP cu captari prin baraje, sau SP cu captiri de apa din lacuri/bazine, rauri/fluvii.

Exista diferite variante contructive, dintre care se enumera cateva:
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» SP de tip bloc (priza de apa si casa pompelor sunt inglobate intr-o constructie unica);

» SP cu captare independenta (captare in albie si casa pompelor la mal);

» SP cu front de captare la mal (SP este amplasata la mal, iar conductele de aspiratie
preleveaza apa din canal/rau);

» SP cu bazin de aspiratie, creat intr-o nisa laterala in versantul malului raului.

= Pentru cazurile in care cladirea SP nu este langa sursa de apa, aductiunea poate fi

realizata:

» gravitational cu nivel liber (canal, debite mari);
» gravitational sub presiune (conducta);

» prin conducta sifonata;

» prin conducta de aspiratie cu H,, >0, saucu H,, <0 (cu contrapresiune).

6.2. Clasificarea in functie de tipul constructiv al statiei de
pompare si al mobilitatii sale

6.2.1. Statii de pompare fixe

Statiile de pompare fixe' pot fi amplasate in albie, la mal, in incinta irigatd etc si pot fi

construite in urmatoarele variante.

= Supraterana (SP amplasata la sol). Acesatd SP are camera uscata, aspiratia este
realizatd prin conducte si corespunde unei inaltimi geodezice de aspiratie pozitive

(Hg, >0). Pompele necesita instalatii de amorsare. In figura 6.3 este prezentata

schema unei astfel de SP, ale carei elemente principale sunt: conducta de aspiratie
(1); pompa (2) cu ax orizontal (debitul instalat pe agregat este, de reguld, inferior
valorii de 1,5 m’/s), camera uscatd (3) in care sunt amplasate pompele; vana de
reglare (4) si conducta de refulare (5).

= SP semiingropata (aflata putin sub cota terenului), pentru care H,, <0.

» Acest tip de SP poate avea camera uscata, iar aspiratia poate fi realizata prin

conducte sifonate, sau dintr-o camerd de aspiratie adiacenta (exemplificata in figura

6.4). Elemente principale ale SP prezentate in figura 6.4 sunt: camera de aspiratie

! majoritatea apartin acestei categorii
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adiacenta (1); conducta de aspiratie (2); vana pe conducta de aspiratie (3); pompa (4)
cu ax orizontal (debitul instalat pe agregat este, de reguld, O < 1,5 m’/s), camera
uscata (5) in care sunt amplasate pompele; vana de reglare (6), respectiv conducta de

refulare (7).
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Fig. 6.3. — Statie de pompare supraterand, cu camera uscata
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Fig. 6.4. — Statie de pompare semiingropata, cu camera uscata
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» SP semiingropata poate avea si cuva umeda, caz in care agregatele de pompare au ax
vertical $1 nu necesita amorsare. Elementele componente ale unei astfel de statii sunt
prezentate In figura 6.5, anume: cuva umeda (1) din care aspird pompa (2) cu ax
vertical (de reguld, diagonald sau axiald); motorul (3) este amplasat in sala masinilor
din cladirea statiei (4); clapeta de retinere (5) mpotriva intoarcerii lichidului;
conducta de refulare (6). Pentru evitarea aparitiei vortexului la intrarea Tn pompa, sub
pdlnia de aspiratie (7) a pompei, pe fundul cuvei, este amplasat un hidrocon (8).
Acest tip de SP are agregatele dispuse pe [linii tehnologice independente (conform

definitiilor din paragraful §6.1.3), adica agregatele aspira si refuleaza independent.
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Fig. 6.5. — Statie de pompare semiingropata, cu cuva umeda

In figura 6.6 este prezentati o altd schemi constructivd de SP cu cuva umeda, SP in
care agregatele aspira independent, insa refuleaza pe o conducta magistrala unica.
Elementele componente ale unei astfel de statii sunt: bazinul de aspiratie (1); gratare

(2); stavile (3); cuve umede’ (8); pompe (7) cu ax vertical; hidrocon (9) sub palnia de

? prin compartimentare, se obtine cate o cuvi pentru fiecare agregat
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aspiratie a fiecarei pompe; clapete de retinere (6); conducta de refulare (5) aferenta

fiecarei pompe; conducta magistrala de refulare (4), care iese din SP.

| —

’ —
|

§

4 5
Fig. 6.6. — Statie de pompare cu cuva umeda si conducta magistrala unica

Pentru asigurarea unor conditii favorabile la aspiratia pompelor cu ax vertical, se
impune atat asigurarea unor dimensiuni minime ale cuvei in raport cu dimensiunea
pompei, cat si respectarea anumitor conditii de montare a pompelor in raport cu
fundul cuvei, sau cu peretii cuvei umede. In figura 6.7 se prezintd un exemplu de cote
recomandate pentru dimensionarea cuvei umede, respectiv pentru pozitionarea palniei
de aspiratie, aceste dimensiuni fiind date in functie de diametrul® D al conductei de

refulare a pompei.

3 diametrul exterior D, al rotorului in cazul pompelor axiale
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Fig. 6.7. — Pozitionarea palniei de aspiratie a pompei cu ax vertical

= SP de tip bloc, pentru debite mari (de reguld, O > 2 m’/s). Necesiti amenajarea unor

camere de aspirafie in infrastructura masiva a constructiei si au H,, <0.
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Fig. 6.8. — Statie de pompare de tip bloc cu agregate cu ax vertical i camera spirala
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Agregatele de pompare au ax vertical. Elementele componente ale unei astfel de statii
sunt prezentate in figura 6.8, anume: bazinul de aspiratie (1); stavilele de priza (2) si
(3); stavila batardou (4) la intrarea in aspiratorul pompei (5); pompa (6) cu ax
vertical; lagarul radial (7); cupla (10); motorul (11); vana de reglare (8) pe conducta

de refulare (9).
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Fig. 6.9. — Statie de pompare de tip bloc cu agregate axiale cu ax vertical

Statia de pompare de tip bloc poate fi realizata si in varianta constructiva din figura
6.9. Elementele componente ale unei astfel de statii sunt: bazinul de aspiratie (1);
stavila (2); aspiratorul pompei (3); pompa (4) cu ax vertical; conducta de refulare (5);
motorul (6), amplasat in sala masinilor din cladirea statiei (7).

Pentru asigurarea unor conditii favorabile la aspiratia pompelor cu ax vertical, se
impune asigurarea unor dimensiuni optime ale aspiratorului in raport cu dimensiunea
pompei (figura 6.10), dimensionarea fiind realizati in functie de diametrul* D al

conductei de refulare a pompei.

* diametrul exterior D,,, al rotorului in cazul pompelor axiale
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Fig. 6.10. — Dimensiunile aspiratorului pompei

= SP subterana de tipul: in caverna (intalnita la CHEAP sau in industria minierd), in
galerie (Intalnitd in industria minierd), sau in put (intdlnitd la alimentdri cu apa din

drenuri si puturi).

6.2.2. Statii de pompare plutitoare si statii de pompare mobile

= Statiile de pompare plutitoare sunt amplasate in albia riurilor sau in canale,

respectiv in bazine si pot fi amplasate pe nave, sau pe platforme plutitoare.

» SP plutitoare similard unei nave este instalata pe fluvii sau rauri mari, putand oscila
pe verticala in functie de nivelul apei, nivel care poate varia in limite foarte mari (pana
la 10 m pe Dundre). La noi in tara, existd de exemplu asemenea SP plutitoare pe bratul
Borcea si fiecare nava este echipatd cu cate 6 agregate de pompare axiale cu ax
vertical (debite mari si indltimi de pompare mici). Conducta de refulare a SP este
racordata la mal printr-o articulatie elastica (manson elastic, mai exact, burduf realizat
din anvelope de tractor). SP pluteste cu ajutorul volumului de aer acumulat in chila
compartimentatd, volumul de carend fiind intrerupt de spatiile (puturile) in care sunt

montate agregatele de pompare. In figura 6.11 este prezentati schema unei statii de
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pompare plutitoare, echipatd cu agregate de pompare diagonale, cu arbore vertical si

camera spirala.

Fig. 6.11. — Statie de pompare plutitoare

Elementele componente ale acestei SP sunt: nava (1) pe care sunt amplasate agregatele

de pompare, alcdtuite din ansamblul pompa (3) & motor de antrenare (4); plutirea este

asiguratd prin compartimentele chilei (2), cu rol in marirea volumului de carend; la

refularea pompei este pozitionatd vana de reglare (5); conducta de refulare (7), care

este amplasatd pe mal, este racordata la conducta de refulare a pompei de pe nava prin

articulatia elastica (6).

» Pentru debite si sarcini mai mici, SP pot fi realizate pe platforme plutitoare, ancorate
langa mal, intre pontoane.

= SP mobile pot fi coborate/urcate oblic pe versant, sau translatate in plan orizontal,

de-a lungul malului raului/canalului, sau coborate/urcate pe verticala (de tip ascensor).

» SP mobile pot fi construite pe vagonet care se misca oblic pe sine metalice, montate
pe versant, in functie de variatia nivelului apei din canalul/bazinul de aspiratie;

» sau pot fi construite pe vagonet care se misca longitudinal de-a lungul malului
raului/canalului (pentru cazul variatiei mici a nivelului apei), in scopul alimentarii cu
apa a diferitelor incinte irigate;

» SP mobile pot fi si autopurtate pe o sosea, paralel cu malul raului;
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» SP de tipul ascensor se misca pe verticald in puturi sau bazine din mal, in functie de

nivelul apei.

6.3. Exemple de statii de pompare fixe

Conform clasificarii efectuate in paragrafele anterioare, schemele constructive ale
statiilor de pompare sunt diferite, depinzand de tipul de echipamente si de constructiile
hidrotehnice aferente. In cele ce urmeazi, vor fi prezentate citeva tipuri constructive de
statii de pompare fixe, reprezentative pentru categoria de folosinte in care sunt incadrate

(a se vedea paragraful §6.1.1).

6.3.1. Statii de pompare pentru alimentari cu apa potabila

Acestea pot fi SP de baza, sau SP de repompare pentru ridicarea presiunii in reteaua
hidraulica. Pentru SP de baza, sursa de aspiratie poate fi apa de suprafata, apa subterana
(din puturi, drenuri si pAnze acvifere), sau (rar) apa captata din izvoare. In cazul SP de
repompare, in general, apa este aspirata dintr-o conducta magistrala, apoi este refulatd in
sistemul hidraulic cu o presiune mai mare. In cazul constructiilor inalte, apa potabila
este distribuita si cu ajutorul statiilor de hidrofor, cu rol de ridicare a presiunii in reteaua
de conducte de mica anvergura.

In figura 6.12 este prezentati, spre exemplificare, schema unei statii de pompare de tip
bloc, pentru alimentari cu apa, prevazutd cu agregate de pompare centrifuge cu
arbore vertical. Iniltimea geodezicd de aspiratie in schema din figurd este negativa.
Elementele constructive ale acestui tip de SP sunt: gratarul (1) prin care este asigurat
accesul apei din bazinul de aspiratie’ (2); stavila (3); sorbul (4) prin care apa patrunde
in conducta de aspiratie (10) a pompei (5); camera spirala (11); vana de reglare (7) de
pe conducta de refulare (12) a pompei; conducta magistrala de refulare (9) la iesirea
din cladirea statiei de pompare (8); motorul de antrenare (6).

Pe coperta acestei carti este prezentata o poza efectuata intr-o SP de repompare din

Bucuresti, statia fiind retehnologizata si echipata cu pompe cu turatie variabila.

> de exemplu, canal
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Fig. 6.12. — Statie de pompare de tip bloc, cu agregate cu arbore vertical

6.3.2. Statii de pompare pentru folosinte energetice

In hidroenergeticd, SP cu circuit deschis pot avea rol de alimentare a unui lac superior,
cu apd din alta sursd, situatd la o cotd inferioard, sau rol de captare a apelor de pe
versanti si acumularea lor intr-un lac superior, sau rol de compensare hidraulica intre
rezervoare cu diferentd de nivel, sau cu diferentd de iniltimi piezometrice. in centralele
hidroelectrice, existd circuite inchise de apa de racire, precum si SP de epuisment

pentru evacuarea apei de pe traseul hidraulic din centrala, in scopul efectudrii reviziilor
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si reparatiilor, sau pentru evacuarea apei infiltrate in anumite incinte. In centralele
termoelectrice, in centralele de termoficare si in centralele nucleare exista SP pentru
alimentarea cu apa a cazanelor, pentru apa de rdcire a consensatoarelor, sau
turnurilor de racire, sau SP de dimensiuni mai mici, pentru vehicularea apei reci sau
fierbinti in circuit inchis, in diferite scopuri.

In figurile 6.13 si 6.14 sunt exemplificate sectiuni longitudinale prin statii de pompare

tipice folosintelor energetice.
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Fig. 6.13. — Statie de pompare cu agregate centrifuge cu ax vertical

Elementele componente ale statiei de pompare prezentate in figura 6.13 sunt: bazinul de
aspiratie (1); stavila batardou (2) la intrarea in aspiratorul pompei (3); pompa (5)
centrifuga cu ax vertical, motorul de antrenare (4); vana de reglare (6) pe conducta de
refulare (7).

In mod similar, elementele componente ale statiei de pompare prezentate in figura 6.14
sunt: bazinul de aspiratie (1); stavila (2) la intrarea in aspiratorul pompei (3); pompa
(4) axiala cu ax vertical; conducta de refulare (5); motorul (6), amplasat in sala

masinilor din cladirea statiei (7).
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Fig. 6.14. — Statie de pompare cu agregate axiale cu ax vertical

6.3.3. Statii de pompare pentru pompare-turbinare

Aceste tipuri de SP pentru pompare-turbinare sunt echipate cu pompe-turbine
reversibile. Masinile hidraulice reversibile® radial-axiale de tip Francis, sau diagonale
de tip Dériaz, sunt in general caracteristice centralelor hidroelectrice cu acumulare prin
pompare (CHEAP). Masinile hidraulice reversibile axiale (figura 6.15), de tip bulb sau
de tip straflo [Krivchenko, 1986, §3.2], sunt caracteristice §i centralelor hidroelectrice
mareeo-motrice. Pentru a asigura o inaltime de pompare foarte mare (de peste 1000 +
1250 m), se folosesc masini hidraulice reversibile radial-axiale dubluetajate, sau
multietajate (cu 4 + 5 etaje). Existd si constructii speciale de agregate reversibile,
prevazute cu doua rotoare radial-axiale (rotorul de pompa avand diametrul mai mare ca
rotorul de turbind); variantele constructive putand fi de tip HONE, respectiv de tip isogir

Charmilles [Krivchenko, 1986, §20.4].

% aceeasi masina hidraulicd pompeaza, respectiv turbineaza in ambele sensuri.
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Fig. 6.15. — Statie pentru pompare-turbinare echipatd cu agregate axiale
reversibile cu ax orizontal

Elementele componente ale SP pentru pompare-turbinare cu agregate axiale reversibile
cu ax orizontal din figura 6.15 sunt: bazinul de aspiratie (1); stavila plana (2) la intrarea
in aspiratorul (5); pompa-turbina (6) axiala, arborele orizontal (4) al pompei; motorul
de antrenare (3); conducta de refulare (6); stavila segment (8). In regim de pompare, SP

vehiculeazd apa de la stanga catre dreapta in figura 6.15. La turbinare, apa este

vehiculata 1n sens invers.
6.3.4. Statii de pompare de baza pentru irigatii

Statiile de pompare pentru irigatii se clasificd in: SP de bazd, cu sau fara lucrari de
captare, cu rol de alimentare a unui sistem de irigatie (canale) cu apa din diferite surse
(de suprafatd, subterand, apa reziduald), SP de repompare, cu rol de pompare a apei la

cote mai ridicate in cadrul sistemului de irigatie, respectiv SP pentru punere sub
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presiune’. La randul lor, SP de baza pentru irigatii se clasifica in® SP fixe, SP

plutitoare, respectiv SP mobile. SP de repompare pot fi fixe sau mobile.
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Fig. 6.17. — Statie de pompare cu camera uscata

In figura 6.17 este prezentatd, spre exemplificare, schema unei statii de pompare cu
camera uscata, prevazutd cu agregate de pompare centrifuge (simplu flux, dublu flux)
sau diagonale, cu arbore orizontal. Iniltimea geodezici de aspiratie este in general

pozitiva, H,, >0. In cazul in care nivelul apei creste in bazinul de aspiratie (1), statia
de pompare poate functiona cu o usoara contrapresiune (H o, <0). La debite mari este

recomandati solutia constructivd cu linii tehnologice complet separate’ (conductele de
aspiratie, respectiv de refulare ale pompelor sunt amplasate paralel in planul statiei).
Elementele constructive ale unui astfel de tip de SP sunt: sorbul (2) prin care apa
patrunde in conducta de aspiratie (4); digul (3) de protectie impotriva apelor mari;
pompa (5) cu ax orizontal; vana de reglare (6) de pe conducta de refulare (7).

In figura 6.18 este prezentata, spre exemplificare, schema unei statii de pompare cu
cuva umeda, prevazutd cu agregate de pompare (diagonale sau axiale) cu arbore

vertical. Iniltimea geodezici de aspiratic este negativi (H ga <0). Elementele

constructive ale SP din figura 6.18 sunt: bazinul de aspiratie (1), cu nivelul suprafetei

libere a apei Intre o cotd minima $i una maxima; priza de apa (2) prin care apa patrunde

7 pentru irigatii prin aspersiune
¥ A se vedea paragraful 6.1.2.
? a se vedea paragraful §6.1.4.
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in conducta de aductiune (4); camera de incarcare (5) aflatd amonte de statia de
pompare; conducta (6) de alimentare a cuvei (7) a statiei de pompare; pompa (8) cu ax
vertical; conducta de refulare (9). Conductele (4) si (6) functioneaza prin sifonare pe

sub digul (3).

nivel maxim

Fig. 6.18. — Statie de pompare cu cuvd umeda si camera de Incarcare in amonte

6.3.5. Statii de pompare pentru desecare

Statiile de pompare pentru desecare sunt utilizate pentru asanarea terenurilor inundabile,
luncilor indiguite, sau mlastinilor.

In figura 6.19 este schematizati, spre exemplificare, o statiec de pompare cu
functionare reversibila, prevazuta cu agregate de pompare (diagonale sau axiale) cu
arbore vertical. Aceastd SP are rol de desecare a terenului din stinga statiei de
pompare, aspirand apa din canalul colector (1) al terenului desecat si vehiculand-o
catre camera de refulare (12), care asigura legatura cu rdul receptor (8). Statia de
pompare (9) poate insd functiona si in sens invers, asigurand irigarea sistemului din
stinga statiei, in acest caz, apa curgand dinspre raul (8) catre canalul (1). Elementele
constructive ale acestui tip de SP sunt: stavila sau batardoul (2); gratarul (3) prin care
este asigurat accesul apei cdtre cuva statiei; pompa (4), actionatd de motorul (5); vana
de reglare (6) de pe conducta de refulare (7) care strabate digul (10); clapeta (11)

impotriva intoarcerii apei, utild la functionarea SP 1n scopul desecarii.
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Fig. 6.19. — Statie de pompare reversibild, pentru desecare, sau pentru irigatie
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