CONCEPTUL 1: DISIPATII, RANDAMENTE, BILANT ENERGETIC IN
GENERATOARELE HIDROPNEUMATICE (POMPE SI VENTILATOARE)

CERINTA: SA SE DEFINEASCA CATEGORIILE DE DISIPATII DINTR-UN GENERATOR
HIDROPNEUMATIC CA URMARE A TRANSFERULUI ENERGETIC, RANDAMENTE,
BILANT ENERGETIC

SOLUTIE

Fluidul de lucru in miscare prin spatiile traseului dintre intrare si iesire ale generatorului
hidraulic determina aparitia unor disipatii de naturd hidraulica, ceea ce face ca o parte din energia
transferatd sa se piardd ireversibil, transformandu-se in cédldurd cedatd mediului ambiant. Aceste
disipatii se vor numi, pierderi hidraulice, hp, iar puterea consumata in contul lor o vom numi putere
pierduta hidraulic. Daca fluidul ar fi ideal atunci h,=0. Aceasta inseamna ca inal{imea de pompare
reala, H, provine dintr-o inaltime de pompare teoretica, H, corespunzatoare unui fluid ideal din care se
scade indl{imea de pompare disipata, hp.

H,=H+h, (1)

Ansamblul rotitor compus din rotor, arbore, lagare, etc. in miscare de rotatie este franat in
anumite zone datoritd unor frecdri de alunecare. Astfel rotorul, fiind complet imersat in lichid, prin
suprafetele sale exterioare, se freaca de acesta, producand asa-zisele frecari de disc. Orificiul prin care
trece arborele prin carcasa generatorului in exterior se etanseaza pentru a impiedica curgerea fluidului
in exterior sau patrunderea aerului din exterior. La lichide sistemul de etansare este cu contact intre
suprafetele fixa si mobild, fapt ce determind aparitia unor forte de franare, de frecare. Sustinerea
ansamblului rotitor fiind pe lagare cu rulmenti sau alunecare implica niste frecari specifice de franare.
Aceste trei categorii de disipatii sunt cuprinse in disipatiile de naturd mecanica, iar puterea consumata
cu aceste disipatii se numeste putere pierdutd mecanic.

Fig. 1. Disipatii energetice volumice in generatoarele hidraulice (pneumatice)

Analizand curgerea in zona rotorului, nivelul energetic la iesire, inclusiv presiunea fluidului, sunt
net superioare celei de la intrare. De aceea, prin exteriorul rotorului va exista tendinta de revenire a
fluidului spre intrare. Curgerea inversd este Tmpiedecatd printr-un sistem de etansare dinamicd fara
contact cu interstitiu foarte mic (labirint, sicand, fig. 1.). Etansarea in acest caz nu este de 100%,
permitand unei cantitdti de fluid sa revina la intrarea in rotor. Debitul acesta se va numi debit pierdut,



Qp. El este tot timpul recirculat prin rotor. Puterea consumata pentru recircularea acestui debit volumic
se va numi putere pierdutd volumic. Intre intrarea si iesirea din rotor, debitul vehiculat este suma
dintre debitul real (din racorduri), Q, si debitul pierdut, Q,. Acest debit se va numi debit teoretic, Q;,
similar apelatiei de la Indl{imea de pompare.

Q=Q+Q, @)
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Fig. 2. Schema de principiu a bilantului energetic.

Facand bilantul puterilor enumerate se poate scrie ca:
Pps=P+P=P,+P +P, +P, (3)

Tntr-o reprezentare schematica sugestiva fluxul puterii in generatoarele hidraulice se prezinta ca
n fig. 2. Decupéand din Pays puterea pierdutd mecanic, Pym, ramane puterea exprimata numai cu marimi
de naturd hidraulicd, Py, puterea hidraulica. Desprinzand din aceasta puterea pierduta volumic, Ppy, si
hidraulic, Py, rdmane puterea utila, Py, preluata de fluidul ce trece prin pompa.

In scopul evidentierii cantitative a ponderii fiecarui proces disipativ se definesc randamentele
corespunzatoare fiecarei puteri pierdute. Randamentul mecanic va exprima ponderea disipatiilor
mecanice in transformarile energetice. Conform schemei se pot scrie egalitatile:

Ph Pabs - I:)pm I:)pm
e =5 = =1- (4)
P P P

abs abs abs

Randamentul volumic va exprima ponderea disipativa a debitului recirculat:

WP _p0QH_Q Q0 , O o
P, pgQH, Q Q Q

Randamentul hidraulic va exprima efectul disipatiilor hidraulice asupra Tnél{imii de pompare:
_R _poQH H H -h, h

L= - =1-* ©)
P pgQH, H, H, H,
Randamentul total exprima raportul intre puterea preluata de fluid, Py, si puterea absorbita, Paps.
P P P P
——u _"h T Tu_p o 7
N=p Tp p (7)

Se observa de asemenea ca toate randamentele partiale sunt subunitare, iar produsul lor nu poate
fi decat subunitar de asemenea. Ca mod de exprimare a randamentelor se folosesc procentele (%,
rezulta din inmulgirea cu 100).



CONCEPTUL 2: FENOMENUL DE CAVITATIE LA POMPE

CERINTA: SA SE DEFINEASCA FENOMENUL DE CAVITATIE LA POMPE, EFECTELE
FENOMENULUI DE CAVITATIE, CURBE CARACTERISTICE, Hgsmax

SOLUTIE

Fenomenul de cavitatie apare in curgerea lichidelor prin circuitul hidraulic al masinilor
hidraulice. Aparitia sa este favorizatd de scaderea presiunii in mediul lichid sub limita datd de
presiunea vaporilor saturati ai aceluiasi lichid la temperatura de lucru, prezenta unor germeni de
amorsare cum ar fi gazele dizolvate in lichid, particule solide, rugozitati ale suprafetelor de conducere.
Fenomenul in sine constd in aparitia unor cavititi (bule) in lichid ce contin vapori ai lichidului si
gaze dizolvate in lichid care se dezvolta in jurul germenilor de cavitatie, cresc in volum in zona
presiunilor critice, iar apoi evoluand spre zone cu presiuni peste presiunea criticd, procesul este
invers pdnd la surparea lor prin implozie. Formarea, cresterea, evolutia, surparea bulelor cavitationale
este insotita si de alte fenomene fizice si chimice cu efecte diverse asupra functiondrii pompelor.

Efectele fenomenului de cavitatie se grupeaza in trei categorii §i se vor trata functie de
manifestarea lor in timp.

1) Zgomote si vibratii: implozia bulelor de cavitatie produce un zgomot specific. Acesta se
manifestd odatd cu aparitia primelor bule de cavitatie. Vibratiile se resimt datoritd variatiei in
volum a cavitatilor si a distributiei lor neuniforme in canalele rotorice

2) Efecte hidrodinamice: in zonele unde apar cavitati se modifica regimul de curgere. Fluidul
contindnd cavitdti va avea o densitate mai mica fapt ce va influenta negativ (diminuare) indltimea
de pompare, puterea absorbitd, debitul. Densitatea amestecului scade proportional cu cresterea
concentratiei de bule cavitationale ceea ce inseamna ca gradul de dezvoltare al cavitatiei in pompa
poate fi evaluat prin influenta asupra parametrilor energetici. Aceasta proprietate va fi folosita la
determinarea experimentald a caracteristicii de cavitatie.

3) Distrugeri cavitationale: Fenomenele complexe care Tnsotesc formarea, dezvoltarea si implozia
cavitatilor pe suprafetele solide ale canalului rotoric produc in timp mai indelungat decat primele
doua, erodarea locala a materialului solid. Aceasta se datoreaza efectelor mecanice cu caracter
pulsatoriu ale imploziei cavitationale produse pe suprafete extrem de mici, care afecteaza structura
interna a materialului. In timp, se produc dislocari de material si distrugerea se extinde pe suprafete
tot mai mari §i in profunzime. Distrugerea materialului se produce si datoritd coroziunii chimice,
coroziunii electrochimice si coroziunii mecanice, care apar in fenomenul imploziei bulei
cavitationale.

Se impune, deci, evitarea aparitiei cavitafilor, cu toate fenomenele pe care le genereaza :
eroziune de material, vibratii, zgomote, perturbarea fluxului hidrodinamic si alterarea caracteristicilor
energetice ale masinilor hidraulice. Acest lucru se poate obtine prin evitarea aparitiei presiunii critice
n fluxul hidrodinamic.

Zonele sensibile la cavitatie ale pompelor sunt, pe langa cea a rotorului, localizate in camera
spirald la pinten si in statorul cu palete. Cele mai sensibile zone sunt insd cele de pe dosul si fata
paletelor rotorului, in apropierea bordului de atac.

In vederea optimizarii constructiei pompelor, a exploatarii eficiente din punct de vedere
cavitational, este necesar sa se stabileasca unele criterii ce definesc stadiul cavitational, inaltimea
maxima de aspiratie precum si curbele lor caracteristice la cavitatie.

In analiza functionarii pompelor si in exloatarea lor se utilizeaza notiunea NPSH (Net Positive Suction Head =

Indlfimea Netd Pozitivd la Aspiratie) si caderea dinamica de presiune Ah;.

In practica exploatirii pompelor sunt utilizate astizi, doud notiuni ce deriva din NPSH :

- NPSHy - 1ndltimea de aspiratie pozitiva netd disponibila

- NPSH, - inalfimea de aspiratie pozitiva neta ceruta

La debite Qg < Qx <Qa functionarea este normala, iar pentru Qx < Qg si Ox > Qa functionarea este in
cavitatie sau chiar supercavitatie.




Se observa cd o curba interioara de cavitatie cat mai platd si cat mai joasa este de dorit in
exploatarea pompelor, deoarece se largeste zona de debite in care aceasta functioneaza fara cavitatie.
Zona de functionare fara cavitatie se poate largi si daca se actioneaza asupra conditiilor exterioare,
pentru a creste NPSHj.

NPSH
NPSH g

[

NPSHy=f(Qx)

NPSH_=f(Qx)

B A Qy

Fig. 1. Curbele interioare si exterioare de cavitatie. Schema de instalare la aspiratie a unei pompe
centrifuge

Determinarea inaltimii geometrice maxime de aspiratie, Hysmax, functie de NPSH. al unui
punct de lucru al pompei dintr-o instalatie.

In practica inginereascd, cind se proiecteazi o instalatie, o retea de conducte, un sistem de

transport sau vehiculat fluide, etc., in final functie de parametrii nominali de functionare, (Q, H), se
alege pompa optima pentru acest punct de lucru. Alegerea se face pe baza datelor de catalog oferite de
producitor. In acelasi catalog producitorul oferd si caracteristica de cavitatie, unde pentru debitul
nominal se identifica valoarea NPSH¢4. Aceasta valoare numerica exprimata in metri se utilizeaza la
determinarea cotei limitd de instalare a pompei 1n raport cu nivelul apei din rezervorul (bazinul) de
aspiratie.
Functie de configuratia terenului, a aductiunii de la sursa la aspiratia pompei, se calculeaza pierderile
pe circuitul de aspiratie. Acestea intrd in relaia dedusa pentru caracteristica exterioara de cavitatie (a
instalatiei), unde py se va inlocui cu pys care pune in evidentd faptul ca este vorba de presiunea
vaporilor saturanti ai lichidului la temperatura de lucru din instalatie.

NPSH, =%— Hgs =2 Noao (1)

La limita efectelor hidrodinamice ale cavitatiei tolerate in pompa (conditie in care a fost
determinat NPSHc4) cele doua marimi sunt egale, NPSHq = NPSH.4; (Sau NPSH,). Deci se introduce in
relatia (1):

NPSH, = NPSH, = PPy _S*h, o 2)
P9

Daca NPSHc4 in aceastd ipoteza este o valoare limita atunci si Hgs va reprezenta o valoare limita,
si anume limita cotei maxime de aspiratie a pompei prin depresiune pe circuitul de aspiratie, notatd cu
Hgsmax-

H gema = 22 —PL ~ NPSH_, - 3)
gsmax — 09 cat pA-O

Din relatia (3) se observd ca daca pana la 20°C primul termen este aprox. 10 m, ceilalti doi
termeni sunt hotaratori pentru nivelul minim al apei din rezervorul de aspiratie. In cazul neincadrarii in
cerinte rfdman doud alternative: altd pompa avand caracteristica de cavitatie mai bund (eventual cu
impulsor) sau simplificarea circuitului de aspiratie.



CONCEPTUL 3: MOMENTUL DE INTERACTIUNE ROTOR - FLUID (MOMENTUL EULER)

CERINTA: SA SE DETERMINE RELATIA MOMENTULUI DE INTERACTIUNE DINTRE
ROTOR SI FLUIDUL DE LUCRU LA O POMPA CENTRIFUGA.

SOLUTIE

Ecuatia momentului de interactiune rotor — fluid a fost dedusd pentru prima data de catre L.
Euler, motiv pentru care 1i poartd numele. Se cunoaste faptul cd in mecanica fluidelor, migcarea este
analizatd pe volume de control in care se aplicd ecuatiile fundamentale ale miscarii: ecuatia de
continuitate, teoremele impulsului si ale momentului impulsului. Suprafetele ce delimiteaza volumul
de control se pot vedea in fig.1.
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Fig. 1. Miscarea fluidului in zona paletajului rotoric, volume de control, compunerea vitezelor.

Se face conventia de notare cu ,,1” marimile din zona intrarii si cu indicele ,,2” marimile din
zona iesirii. Deoarece miscarea fluidului real (cu viscozitate diferitd de zero) este foarte complexa se
considera ca fluidul este ideal (viscozitate nuld).Fluidul intrat in canalul rotoric si supus rotatiei se va
misca neuniform datoritd campurilor de forte (centrifuge, Coriolis, gravitationale, etc.), fapt ce va
determina ca la iesire directia curentului fluid sd nu mai fie aliniatd la directia paletajului. Influenta
campurilor de forte si deviatia curentului fluid se diminueaza cu cat numarul paletelor creste, adica
latimea canalului in raport cu care se dezvoltd aceste migcari devine din ce in ce mai mica, astfel ca
daca numarul paletelor ar tinde catre infinit si grosimea lor ar tinde la zero atunci deviatia curentului in
canalul rotoric ar tinde catre zero. Asadar numarul paletelor se considera ca tinde la infinit astfel Tncat
traiectoria fiecarei particule de fluid se identifica cu linia schelet a oricarei palete. Aceasta inseamna ca

viteza care caracterizeaza miscarea particulei in raport cu canalul rotoric viteza relativa w, este tot
timpul tangentd la curba schelet a paletei, facand astfel legatura intre geometria paletajului si
cinematica miscarii.

Pentru a pune in evidentd ipotezele enuntate in notarea marimilor energetice, acestea vor fi
indexate cu ,,t” (teoretic) pentru fluidul ideal si ,,00” pentru z — o (z = numarul paletelor).

A doua viteza semnificativa este viteza de transport, U, care este tot timpul perpendiculara pe
raza vectoare, 1, de pozitionare a particulei fluide in raport cu axa de rotatie. Din compunerea celor
doua viteze, de transport U cu cea relativa W se obtine viteza absoluta V (viteza in raport cu sistemul
de referinti fix). Intre cele trei viteze exista relatia vectoriala:

U+w=v 1)




Fig. 2. Compunerea vitezelor, unghiuri semnificative la intrare si iesire.

Antrenarea rotorului in migcare de rotatie se face din exterior, din sistemul de referintd fix, si ca
urmare se poate scrie ecuatia vectoriald a momentului cantititii de miscare dedusd la teorema
momentului impulsului din mecanica fluidelor.

M e :PQt[(szvz)_(levl)] )
In aceasti ecuatie Q, are semnificatia de debit teoretic in conformitate cu cele enuntate in
Conceptul 1

Este evident ca vectorul moment, M heo , este orientat in directia axei de rotatie, iar sub forma
scalara aceasta ecuatie se scrie:

M, = PQ, [I’2V2 Sin(FZ’VZ)_erlSin(Fl’vl)] ©)
unde marimile fara marcaj de vector reprezinta modulele vectorilor din (2).

Daca se urmareste compunerea celor trei viteze (fig. 2.), la intrare si la iesire, dupa regula
paralelogramului se observa ca acelasi rezultat se obtine utilizand regula insumarii poligonale (in cazul
de fata fiind triunghi, doua viteze insumate si a treia inchide poligonul ca rezultat final). Astfel se obtin
triunghiurile de viteze la intrare respectiv la iesire. In aceste triunghiuri totdeauna viteza de transport,
U, este la baza triunghiului de viteze, iar celelalte doua viteze realizeaza cu U unghiul o (intre Ui V)
si B (Intre Usi W). Cu aceste precizari si cu reprezentarile marite din figura 2. se poate estima unghiul

ntre vectorii si V ca fiind (g — ocj, astfel ca relatia (3) devine:

M. = pQ{I’sz sin(g—az)— rlvlsin[g—oclﬂ =

=pQ, [rzvz Cos(az )_ Vi COS(ocl )] = (4)
=pQ, (rzvuz - rlvul)

Unde s-a notat cu v, = v cos(a.), proiectia lui V pe directia lui .
La fel se noteaza w, =w COS(B), proiectia vitezei relative pe directia lui U

Se observa ca momentul hidraulic depinde de cantitatea de fluid vehiculata, reflectata prin
debitul masic pQ, de extensia radiald a rotorului r, —r, si de proiectiile vitezei absolute pe directia
vitezei de transport. Momentul este maxim pentru aceeasi extensie radiald si acelasi debit daca v,;;=0.
Aceasta se Intampla daca a1=90°, ceea ce face ca majoritatea pompelor sa fie construite cu paletajul la

. oL T . . . o . . .
intrare inclinat astfel ca o, =E. Intrarea in paletaj care implicd 0,=90° se mai numeste in practica

inginereasca: intrare normald.



CONCEPTUL 4: ECUATIA FUNDAMENTALA A TURBOPOMPELOR

CERINTA: SA SE DETERMINE ECUATIA FUNDAMENTALA A TURBOPOMPELOR
DEDUSA DIN MOMENTUL DE INTERACTIUNE DINTRE ROTOR SI FLUIDUL DE LUCRU LA
O POMPA CENTRIFUGA.

SOLUTIE

Prin ecuatia fundamentald se urmareste aflarea unei relatii care sid exprime energia totald
transferata de rotor fluidului de lucru. In acest sens avand dedusa ecuatia momentului hidraulic se
poate determina puterea hidraulica prin relatia:

P, =M, -o=pQalrV,cos(a,)-rv, cos(a, )] = o
=pQ, [Uzvz Cos(az )_ uvy COS(ocl )]

Indltimea de pompare teoretica realizata de rotor in ipoteza numarului infinit de palete (cand nu
exista deviatie a curentului de fluid fata de la directia paletajului) se noteaza cu Hi.. Puterea hidraulica
teoretica in acest caz se va exprima prin:

P = thgHtm 2)
Inlocuind in (1) rezultd prima forma a ecuatiei fundamentale a turbopompelor numita si ecuatia in
unghiuri:

H, =

too

=[u,v, cos(a, )-u,v, cos(a, )] =

Q|

3)

1
= E(UZVUZ - u1Vu1)

b)

Fig. 1. Triunghiuri de viteze la intrare (a), (b) si la iesire (c)

In practica uzuala se reprezinta insumarea poligonala a vectorilor viteza prin triunghiuri. Daca
inainte de rotor existd un paletaj statoric care deviaza curentul fatd de directia axiala si viteza absoluta
face cu directia tangentiala unghiul ¢, = 90° atunci triunghiul de viteze la intrare este oarecare, fig.

l.a). In caz ci nu existd nici un element perturbator si forma spatiului la intrarea in rotor este
cilindricd, atunci intrarea este asa-zis normala (fig. 1.b) si o, =90°, vy1=0, ecuatia fundamentala
devine:

1

H, =—Uuy, (4)

o =

O alta viteza semnificativa din triunghiurile de viteze este viteza meridiand. Aceasta este o viteza
de calcul si reprezinta viteza medie de trecere a fluidului prin sectiunea respectiva. In triunghiurile de
viteze aceasta apare ca Tnaltime in toate cazurile perpendiculara pe U, viteza tangentiald. Ea este
influentatd de orice variatie a sectiunii de trecere prin paletajul rotoric.



Pentru modulele vitezelor din triunghiurile de viteze sunt valabile teoremele din geometrie
referitoare la triunghiuri si implicit teorema lui Pitagora generalizatad pentru un triunghi oarecare.
Astfel pentru vitezele relative se pot scrie relatiile:

W = U2 +V7 —2U,V, Cos oL, (5)
W2 =u?Z +vZ —2u,v, cosa, (6)
Tnlocuind produsul uvcose din (5) si (6) Tn (3) se obtine o noud formi a ecuatiei fundamentale:
2 2 2 2 2 2
H,, = Vo =V n U, -4 n W —W, (7)
29 29 29

Aceasta forma a ecuatiei fundamentale este denumita ecuatia in viteze.

In cazul ventilatoarelor, si in general in cazul turbomasinilor pneumatice este impropriu si fie
exprimatd inaltimea de pompare (ventilare) in metri coloand de gaz. De aceea se utilizeaza forma
energetica rezultatd din raportarea puterii la debitul volumic, numitd presiune de pompare (ventilare)
teoretica.

La gaze, ca medii compresibile, debitele volumice difera sensibil intre intrare si iesire. In acest caz este
necesard o conventie privind debitul la care se raporteazad puterile: Q,;, Q,, sau media lor aritmetica:

_Qu+Qyp
Qtl 2 )
2
Urmand acelasi rationament, de a raporta puterea hidraulica la debitul volumic rezultand practic
energie pe unitatea de volum se pot scrie egalitatile:

P P
P, =pQ, [Uzvuz _ulvul]: Qh Qu= Qh Q. = 0 h QtlZ (8)
ol k2 1,2

De aici pentru ecuatia fundamentala in unghiuri rezultd trei forme de exprimare, functie de
debitul volumic la care se raporteaza energia specifica:

APy, = pl(UZVUZ - u1Vu1) =p,9H,, ©)
APy, = pz(uzvuz _ulvul) =p,gH,, (10)
APy 2 =Py (uzvuz - u1Vu1) =p129H,. (11)
Acestor trei forme ale ecuatiei fundamentale in unghiuri le revin variantele similare n viteze:
AP, = e} (v —V; ) Py (u2 —u; )+ ) Py (W - W, ) (12)
2 2 2
Ap,,, = P2 (v —V; ) P2 (u22 u; )+&(W — W ) (13)
2 2 2
p Py, p
APy, = ;2 (v2 —V; ) ;2 (u§ u2)+%(w WZ) (14)

Legatura intre cele trei ecuatii (12...14) se stabileste prin ecuatia de continuitate conform careia
debitul masic se conserva in virtutea principiului continuitatii si al conservarii masei:

P1Qu =p,Q,;, = pl,ZQtl,Z (15)



CONCEPTUL 5: SIMILITUDINEA TURBOPOMPELOR

CERINTA: SA SE ENUNTE PRINCIPIILE DE BAZA ALE SIMILITUDINII
TURBOPOMPELOR SI RELATIILE DE SIMILITUDINE CORESPUNZATOARE.

SOLUTIE

Teoria similitudinii turbomasinilor pune bazele Incercarilor pe modele si permite normalizarea si
constructia in serie a turbomasinilor cu caracteristici hidrodinamice determinate anterior. Doua sau mai
multe masini hidraulice sunt complet asemenea dacd indeplinesc simultan conditiile asemanari
geometrice, cinematice si dinamice.

Asemadnarea geometricd presupune ca toate dimensiunile si formele geometrice sa fie intr-un
raport constant numit scard geometrica, A. Prin asemanarea geometrica a frontierelor solide ale
circuitelor hidraulice pot fi generate familii de pompe la care componentele se deosebesc intre ele prin
raportul de scara geometric.

Asemanarea cinematicd presupune asemanarea geometrica a triunghiurilor de viteze. Folosind ca
scard cinematicd raportul modulelor vitezelor asemenea, Kg, pot fi deduse relatii de calcul valabile
pentru intreaga familie de masini asemenea.

Asemadnarea dinamicd presupune ca fortele ce actioneaza asupra fluidului in miscare prin spatii
asemenea geometric si cu o cinematica proportionald, sa fie in rapoarte identice pentru intreaga serie
de magini asemenea. Dacd primele doud categorii de asemdnare sunt relativ usor de indeplinit,
asemanarea dinamica devine aproape imposibil de indeplinit daca rapoartele de scara geometrica sunt
foarte mari. Analiza se face de obicei pe tipuri de forte dominante in influentarea curgerii, pentru care
s-au stabilit criterii de similitudine in Mecanica fluidelor. Acestea sunt fortele de naturd vascoasa,
caracterizate prin numarul lui Reynolds, Re, fortele gravitationale, caracterizate prin numarul lui
Froude, Fr, etc.

In cazul indeplinirii conditiilor de aseminare geometrici si cinematici toate unghiurile
geometrice si cinematice sunt invariante, de asemenea si rapoartele geometrice sau cinematice care pot
fi construite in interiorul aceleiasi masini (fig. 1).
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Fig. 1. Rotoare de pompe centrifuge asemenea
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—2 = rapoarte geometrice 1
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Pentru debit si indlfimea de pompare rezulta relatiile:
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Constantele k, si ky, realizeazd o legdtura intre caracteristicile functionale, geometrice si cinematice.

Pentru doud pompe asemenea geometric, care functioneaza in conditii cinematice asemenea,
coeficientii K, si k, sunt invarianti. Deoarece problema similitudinii cel mai adesea se pune intre

modelul de laborator si prototipul sau masina de serie industriala se va utiliza indicele m = model si i =
industrial. Se pot scrie relatiile de similitudine dintre cele doua pompe egaland invariantii Kk, si Ky, :

Hin _ [%J [n_mj Qun _ (%J Ny 4)
Hti Di ni Qti Di ni

Ha i _(Da ) (M) Qu M _(Da) N
Nhm H; D, n; Nvm Qi D, n;

Dacd My =My §1 Ny = My; rezulta:

Ho_(Da (] % (Do .
Hi - Di ni Qi - Di ni

Puterea absorbita de pompa este:
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Pabs :i: p gQH — p gantnth (7)
n n n
P, = v =Ml oy D27k Do (8)
n n
Pabs — n:’]nv kaHp D5n3 — n:ﬂlnv kpp D5n3 (9)

Notéand cu ke = koky, invariantul puterilor se poate scrie i pentru putere o relaie asemanatoare
ca forma cu (3).

P MpM
o = “k 10
o E—— (10)
si facand raportul puterilor pentru model si masina industriald rezulta:
5 3
Pabsm :inhm My m p_m[&j (n_mJ (11)
Pasi  m i i i D, n;
Daca toate randamentele sunt egale:
5 3
Passm _ P [ D | [ M (12)
Piosi £ \D; n;

Din aceste relatii, daca se considera cazul aceleiasi masini ( D,, = D, ) functionand la doua turatii

diferite, fluidul de lucru fiind acelasi, rezulta relatiile de transpunere prin similitudine valabile numai la
modificarea turatiei:

Q My Hy (0] Pon (M) g
Qi_ni Hi_ n; P U,

absi i
De precizat faptul ca randamentele nu se modifica sensibil de la model la prototipul industrial
numai intr-un interval de pana la £20% fata de turatia de referint. In afara acestui interval calculele
sunt doar orientative. Pentru calcule exacte se estimeaza randamentele utilizand relatii adecvate, (vezi
paragraful urmator).



