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Wykorzystanie pomp do pracy turbinowej, mimo Ze nie jest zagadnieniem
nowym [1, 2, 4, 6+17] nadal nie zostato do konca zbadane. Przedstawiony
materiat zwraca uwage na wybrane aspekty i zagadnienia zwigzane z praca
pompy jako pompy (PAP) oraz pompy jako turbiny (PAT) w ujeciu analizy
struktury przeptywu i uzyskanych parametréw energetycznych. Artykut jest
rozszerzeniem i kontynuacjg materiatu opublikowanego w czasopi§mie Pompy

Pompownie nr 2/2022 [19].

uwagi narosnaca potrzebe wzrostu efektywno-

$ci energetycznej zmierza sie do ograniczenia

kosztow eksploatacyjnych instalacji technolo-
gicznych poprzez odzysk rozpraszanej w nich energii
[18]. Jednym ze sposobow jest wykorzystanie mikro-
turbin lub pomp pracujacych w ruchu turbinowym
[3]. W zwiagzku z powyzszym zdecydowano o realizacji
projektu pt. ,Prace badawcze nad opracowaniem
zintegrowanej innowacyjnej konstrukeji miniturbin
ipomp normowych”. Wspoétfinansowanyjest on z fun-
duszy europejskich w ramach Programu Operacyj-
nego Inteligentny Rozwdj — konkurs: Szybka Sciezka,
a jego cel to opracowanie i wdrozenie do produkcji
zintegrowanego typoszeregu innowacyjnych pomp
i miniturbin bazujacych na wspoélnych, produkowa-
nych seryjnie podzespotach. Ma to zapewni¢ duzg
dostepno$¢ miniturbin i ich relatywnie niska cene,
w poréwnaniu do turbin projektowanych i produko-
wanych indywidulanie.

Realizacja projektu obejmuje opracowanie no-
wego, wysokosprawnego typoszeregu 12 pomp oraz
miniturbin ze specjalnie zaprojektowanymi wirnikami
typu Francisa wraz z kierownicami o nastepujacych
parametrach w pracy turbinowej: przetyk Q wynoszacy

0d 100 do 1000 m®/h (0,0278 - 0,278 m®/s) oraz spad H
0d 10 do 60 m. Projekt obejmuje rowniez analizy pracy
pomp w ruchu turbinowym (PAT) poprzez badania
doswiadczalne i symulacje numeryczne Computatio-
nal Fluid Dynamics (CFD). Prowadzone badania PAT
na Stacji Prob Pomp (SPP) stanowig tto do projektow
miniturbin, w ktorych - ze wzgledu na mate rozmiary
maszyn i niski przetyk — wykorzystanie standardo-
wych algorytmoéw obliczeniowych turbin Francisa
nastrecza duzo trudnosci.

Obiekt i cel badan

Przedmiotem badan jest pompa o kinematycznym
wyrozniku szybkobieznosci n ~= 27, pracujgca w ru-
chu pompowym i turbinowym. To nowo projektowana
pompa odsrodkowa o uktadzie konsolowym, o wymia-
rach zgodnych znormg PN-EN 733 — wielko$¢ 150-400,
nominalna szybko$¢ obrotowan - 1475 1/min. Parame-
try energetyczne w punkcie optymalnym dla pracy
jako PAP: QOpt =500 m%h; H, = 524m;n_ = 82,6%
i Pw,, =86 KW

opt

t
Przeprowadzone badania miaty na celu rozpo-

znanie oraz przedstawienie zjawisk przeptywowych
podczas pracy pompy w ruchu pompowym (PAP)

Projekt jest wspdtfinansowany ze srodkéw Europejskiego Funduszu Rozwoju Regionalnego w ramach Programu Operacyjnego
Inteligentny Rozwdj 2014-2020
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i turbinowym (PAT). Uzyskane wyniki zestawiano jako
porownanie wizualizacji przeptywu, dla tych samych
wzglednych natezen przeptywu (Q/Q ). W trakcie
prowadzenia analiz szczegolnie zwrocono uwage na
miejscawystepowanianiekorzystnych przemian ener-
gii, gwattownych zmian predkosci, stref recyrkulacji
istrat przeptywu, ktdére pogarszajg parametry energe-
tyczne maszyny. Efektem koricowym ww. etapu prac
byto wyznaczenie i zwalidowanie (wstepne dla pracy

RYS. 1

Pompa 150-400

1 = Korpus spirali, 2 = Wirnik, 3 - Korpus uszczelnienia,

4 - Uszczelnienie mechaniczne,

5 —tozysko PN, 6 — Korpus tozyskowy, 7 - tozysko N, 8 - Wat

w trybie turbinowym) charakterystyk energetycznych
rozpatrywanej pompy dziatajacej w obu trybach pracy.
Uproszczony przekroj zaprojektowanej pompy 150-400
pokazano na rysunku 1.

Model numeryczny i zakres badaih CFD

Model numeryczny pompy pracujgcej w ruchu
pompowym i turbinowym zbudowany jest z dwdch
bryt: wirnik A i spirala B. Typy poszczegolnych warun-
kow brzegowych dla wybranych $cian obu bryt wyni-
kaja z rysunku 2 I umieszczonego pod nim podpisu.
Sciany obracajace sie oznaczono jako (R). Oznaczono
rowniez przekroj spirali w przestrzeni nad jezykiem
(Asp), w ktorym predkosc (c,) jest jednym z gtéwnych
parametrow projektowych pomp decydujgcych o po-
toZeniu punktu optymalnej wydajnosci.

Obliczenia prowadzono za pomocg komercyjne-
go kodu obliczeniowego Ansys CFD Ultimate. Model
dyskretny zbudowany byt z elementéw czworo- i pie-
cio$ciennych. Symulacje realizowano w stanie usta-
lonym przeptywu, wykorzystujac RANS (réwnania
Naviera-Stokesa w usrednieniu Reynoldsa). Algorytm
obliczeniowy, po uaktualnieniu danych dotyczacych
wtasciwosci ptynu, w pierwszej kolejnosci obliczat
W sposob sprzezony poszczegolne sktadowe rownania
pedui ciggtosci bazujgce na cisnieniu, a nastepnie po-
zostate wielkosci skalarne (np. intensywnosci turbulen-
cji). Obliczenia zatrzymywano po ustabilizowaniu sig na
wymaganym poziomie wartosci ciSnieniaimomentuna
poszczegolnych powierzchniach kontrolnych.

29

Zgodnie z zasada ciagfosci strumienia cieczy

w rozpatrywanych kanatach miedzytopatkowych,
wzrostowi wydajnosci towarzyszy wzrost
predkosci i jest to naturalne

Symulacje numeryczne prowadzono dla dwoch try-
bow pracy: ruch pompowy (PAP)iruch turbinowy (PAT).

Tryb pompowy przeliczono dla predkosci obro-
towej n = 1475 1/min dla szesciu wydajnosci Q = 290,
360, 405, 440, 520 i 635 m®/h. Zakres symulacji dla
trybu pracy pompy w ruchu turbinowym zawierat
cztery rozne szybkosci obrotowe (n) zespotu wiruja-
cego w zakresie przetyku od 200 do 1000 m?/h. Dobor
szybkosci obrotowej zespotu wirujgcego PAT podykto-
wany byt uzyskaniem relatywnie wzajemnie bliskiego
potozenia wydajnosci dla pracy pompy i przetyku dla
pracy turbiny, przy zachowaniu ogoélnie dostgpnych,
przyjetych obrotéw znamionowych produkowanych
silnikow 4, 6 i o$miobiegunowych. Rozszerzenie sy-
mulacji numerycznych na wigkszy zakres szybkosci

RYS. 2

Budowa modelu numerycznego

1 - Wylot/wlot do wirnika - ci$nienie/masowe natezenie
przeplywu, 2 - Tarcza przednia wirnika — sciana (R),

3 - topatki wirnika - $ciana (R), 4 — Potaczenie wirnika ze
spiralg — potaczenie, 5 - Tarcza tylna wirnika - $ciana (R),
6 - Potgczenie spirali z wirnikiem — potaczenie,

7 — Powierzchnia wewnetrzna spirali - $ciana,

8 — Wlot/wylot ze spirali - masowe natezenie przeptywu/
cisnienie, Asp — Pole kontrolne spirali

3 Kierunekpompy.pl Pompy Pormpownie 1/2023 73



TAB. 1

Zakres badan
pracy pompy PAP
i PAT

TAB. 2

Zakres natezen
przeptywu PAP
i PAT

r. pompowy (PAP)

r. turbinowy (PAT)

n=14751/min n=7701/min n=1020 1/min n=1220 1/min n=1520 1/min
Q; m¥/h

290, 360, 405, 350, 450, 550, 400, 550, 700,

440, 520, 635 200, 300, 400 250, 350, 450, 550 650, 750, 850 850, 1000
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Charakterystyki energetyczne uzyskane na drodze symulacji numerycznych CFD:
a) charakterystyki energetyczne dla PAP (n = 1475 1/min) i PAT (n = 1020 1/min)
b) charakterystyki w zakresie najwyzszych sprawnosci dla réznych obrotow PAP i PAT

obrotowych realizowano w celach poznawczych. W ta-
beli 1 przedstawiono przeprowadzony zakres badan
numerycznych dla obu trybéw pracy.

Wyniki symulacji CFD

Na podstawie przeprowadzonych symulacji nu-
merycznych PAP i PAT uzyskano wyniki iloSciowe
w postaci krzywych charakterystyk energetycznych,
pokazane na rysunku 3. Przedstawione wyniki CFD
nie uwzgledniajg strat tarcia tarcz wirujacych, strat
mechanicznych oraz wolumetrycznych, tj. przedsta-
wiajg wynik netto. Kolorem niebieskim oznaczono
wydajnosc¢/spad, czarnym moc pobierang/uzyskang,
a czerwonym sprawnoscé. Wszystkie krzywe (rys. 3a i
3b) dotyczg wynikéw symulacji numerycznych CFD.

PAB‘|r}r:i|:|~,475 PAT"|r}n=1i|l,020 Q/Q,,
Q m¥/h Q m¥/h -
290 250 ~0,55
405 350 ~0,77
520 450 1
635 550 ~1,2
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Narys. 3b przedstawiono natomiast wyniki symulacji
CED dla PAP i PAT; dotyczg one wytgcznie sprawnosci
hydraulicznych netto (SPRtp.CFDn).

Analiza wykresu (rys. 3a) wskazuje na dwa istotne
zagadnienia. Pierwsze dotyczy sprawnosci w dwoch
rodzajachruchu. Ot6z pompa pracujgcajako PAP z sil-
nikiem czterobiegunowym (4p) ma wigkszg sprawnosc
niz ten sam hydrozespdt pracujacy jako PAT z silnikiem
szes$ciobiegunowym (6p).

Zagadnienie drugie dotyczy punktu uzyskania
przeptywu optymalnego dla obu typéw pracy. Dla
pracy PAP zakres najwyzszych sprawnosci zawiera sig
w przedziale Q = ~480+520 m%h. Dla pracy PAT, aby
uzyskad relatywnie najwyzszg sprawnosc¢ oraz wydaj-
nosc¢ PAP, zaktadajac uzycie seryjnie produkowanego
silnika o normalnej szybkosci obrotowej, nalezy do-
bra¢ maszyne 6p. Uzyskany dla tej szybkosci obrotowe;j
n przetyk PAT wynosi Q_, = ~450 m?/h.

W celach poznawczych, dotyczacych mozliwosci
uzyskania najwyzszych sprawnosci na potrzeby re-
gulacji pracy PAT, na wykresie (rys. 3b) pogladowo
przedstawiono charakterystyki sprawnosci netto
dla PAP przy n = 1475 1/min oraz dla PAT przy n = 770,
1020, 1220 i 1520 1/min. Dla ich najwyzszych wartosci
(SPRt.CFDn ~= 80%) wstepnie szacowany obliczeniowo
zakres zmiany przetyku w funkcji obrotéw zawiera sie
w przedziale Q = 260+870 m®/h.

’ kierunekpompy.pl
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7 punktu widzenia przedstawianych rezultatow,
wniniejszym artykule najistotniejszymi sa wyniki dla
PAP przy szybkos$ci obrotowej n = 1475 1/min (silnik 4p)
oraz dla PAT przy n =1020 I/min (silnik 6p). Poréwnanie
struktur przeptywu dobrano tak, aby uzyskaé mozliwie
taka samglubnajblizszg wartos¢ wzgledng przeptywu
Q/QOpt dla odpowiadajgcych sobie trybow pracy.

Zestawione wyniki w tabeli 2 zilustrowano dla tych
samych wzglednych natezen przeptywu Q/Q_ i odpo-
wiadajgcych sobie trybow pracy maszyny.

Uzyskane wyniki symulacji CFD analizowano
rowniez jakosciowo. Na wizualizacjach pokazanych
na rysunkach (rys. 4 i 5) modele obliczeniowe przed-
stawiono: widok tarczy przedniej (rys. 4a, rys. 5a)
oraz rozwiniecia palisady topatkowej wirnika (rys. 4b,

opt
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Q =290 m’/h, 55% Qopf, SPRo.CFDn = ~83,7%,

RYS. 4

Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady topatkowej wirnika w pompie w ruchu:
pompowym (PAP), n = 1475 1/min, 55% Q

opt

Q=250m’/h, 55% Q,, SPRt.CFDn = 72,9 %,

RYS. 5

Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady fopatkowej wirnika w pompie w ruchu:
turbinowym (PAT), n = 1020 1/min, 55% Q

opt
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rys. 5b). Wyniki ilustrujg trajektorie czastek cieczy, na
ktore naniesiono predkosci jej przeptywu. Przedsta-
wione pola predkosci przedstawiajg przeptywwzgledny
o natezeniu 0,55 Q/Q,, (55% Q,,) w dwoch rodzajach
pracy. Uzytkowanie pomp wirowych z takim poziomem
wydajnoscijestzaliczane do pracy w gtebokiej regulaciji.
Punkt pracy pompy jest daleki od punktu najwyzszej
sprawnosci. W kanatach mie¢dzytopatkowych wirnika
zaobserwowac mozna przestrzenie, w ktorych ciecz nie
wykazuje akceptowalnego poziomu uwarstwienia linii
przeptywu. Zjawiska te wystepuja po obu stronach to-
patki: czynnej (Qpl) i biernej (Wpl). Dodatkowo zaobser-
wowa¢ mozna, ze czes¢ kanatéw miedzytopatkowych
w ogdle nie pracuje poprawnie (Zpl).

Pojawienie si¢ duzych obszaréw zastoju (Zp1) wynika
rowniez z ograniczen prowadzonych obliczert nume-
rycznych dla takiej wydajnosci, jednakze sam charakter
i powstate zaburzenia uzasadniajg spadek sprawnosci
oraz relatywnie niestabilng prace pompy zaobserwo-
wang podczas badan na (SPP). Analiza odwzorowania
rozwiniecia palisady topatkowej wirnika potwierdza
wystepowanie przestrzeni (Qpl) i (Wpl). Dodatkowo
uwydatnia niewtasciwy kat doptywajacego strumienia
cieczy (Epl) do palisady topatkowej wirnika. Pomimo
tego, dla pompy pracujacej jako pompa (PAP) przeptyw
w spirali charakteryzuje si¢ wzglednie dobrym uwar-
stwieniem toréw przeplywajacych czastek.

Ciecz przeplywajaca przez komore spiralng ma-
szyny (PAT) dobrze przylega do jej $cian i nie odnoto-
wuje sie powaznych anomalii w przeplywie. Analizujac
przeptyw w kanatach miedzytopatkowych wirnika
obserwuje si¢ zaburzenia po stronie czynnej topatki
(Qt) i biernej (Wtl). Przeptyw jest wysoce nieuporzad-
kowany z lokalnie wystepujacymi zaburzeniami oraz
wystepuja, podobnie jak dla (PAP), charakterystyczne
dla tak matego przetyku, obszary stagnacji w kana-
tach migdzytopatkowych wirnika. Grafiki ilustrujace
rozwiniecie palisady topatkowej wirnika w pracy (PAT)
wyraznie wskazujg réwniez na zbyt maty kat doptywu
cieczy do palisady topatkowej (Etl). Strumien cieczy
fragmentarycznie faluje i nieréwnomiernie przylega do
profilu topatki po stronie czynnej (Qtl) i biernej (Wtl).
Powstata nierdwnomiernos$¢ uwarstwieniaifalowania
strumienia przeptywu odnotowana jest, zaleznie od
topatki, na kazdym jej odcinku dtugosci. Podpisy grafik
(PAPi PAT) zawieraja rowniez, uzyskane na drodze obli-
czen numerycznych CFD, wartosci sprawnosci hydrau-
licznych netto i ilustrujg, jak istotna dla parametrow
energetycznych maszyny jest jakosé przeptywu.

Zwigkszenie wydajnosci do 0,77 Qo (7% Q,pp TYS. 6
i rys. 7) spowodowato przesuniecie punktu pracy do
zalecanego obszaru parametrow ruchowych (PAP).
Przeptyw w spirali nie ulega pogorszeniu, natomiast
struktura przeptywu w przestrzeniach migdzytopat-
kowych wirnika charakteryzuje sie lepszym uporzad-
kowaniem i uwarstwieniem przeptywu niz dla 55% Q-
Mimo ze wzrost wydajnosci spowodowat lepsze wypet-
nienie i uwarstwienie strumienia przeptywu w jego
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Q=405m’/h, 77% Q,,, SPRo.CFDn = ~90,9 %

RYS. 6

Trajektorie czastek cieczy oraz rozwinigcia palisady fopatkowej wirnika w pompie w ruchu:

pompowym (PAP), n = 1475 1/min, 77% Q
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Q=350m/h, 77% Q_, SPRt.CFDn = ~82,0 %

RYS. 7

Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady fopatkowej wirnika w pompie w ruchu:

turbinowym (PAT), n = 1020 1/min, 77% Q_,

Q=520m’/h (/Q_, =~ 1), SPRo.CFDn = ~91,8 %

RYS. 8

Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady topatkowej wirnika w pompie w ruchu:

pompowym (PAP), n = 1475 1/min, 100% Q

opt
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kanatach miedzytopatkowych (Xp2), nadal odnotowuje
sie duzg zmiennosc¢ predkosci przeptywu (predkosci
wzgledne w zakresie w = 415 m/s, Yp2). Przestrzenie
wystepowania najmniejszych wartosci predkosci prze-
ptywu (w =~4:6 m/s, Zp2) sg znacznie mniejsze anizeli
dla 55% Q.. Kat doptywu cieczy (Ep2) jest dos¢ bliski
optymalnemu. Martwe strefy wystepuja gtéwnie po
stronie czynnej topatki (Qp2). W przypadku pracy (PAT)
spirala pracuje raczej poprawnie, a wzrost predkosci
przeptywu poprawit uwarstwienie strumieni w kana-
tach miedzytopatkowych (Xt2) w wirniku. Przestrzenie,
w ktdrych pojawialy sie zaburzenia przeptywu w 55%
Q,, dla77% Q,, nadal wystepuja, jednakze sg mniejsze
(Zt2). Pomimo wystepowania stref recyrkulacji praca
wirnikaw77% Q, jestlepszanizdla55% Q. Pola pred-
kosci na rozwinieciu palisady topatkowej wskazuja, ze
gléwne anomalie zdarzajq sie po stronie czynnej topatki
(Qt2) oraz ze zmniejszonym kgtem doptywu (Et2).

Dla PAP przy wydajnosci Q_, (rys. 8irys. 9) prze-
ptyw w spirali i wirniku jest relatywnie najlepszy.
Mimo matego wyroznika szybkobieznoscin, nie odno-
towuje sie stref martwych po biernej stronie topatki
wirnika. Rozwiniecie kaskady topatek potwierdza, Ze
nie zlikwidowano catkowicie lokalnych strefrecyrku-
lacji (Zp3) po stronie czynnej topatki (Qp3), jednakze
wyraznie je zmniejszono.

Co ciekawe, dla pracy PAT w Qopt, mimo ze spirala
pracuje stosunkowo poprawnie, to obserwujgc prze-
strzenne trajektorie czgstek przeptywu w wirniku
zauwaza sie, ze przeptyw w kanatach migdzytopatko-
wych jest gorszy niz w 77% Q, . Odnotowuje si¢ prady
powrotne po stronie czynnej (Qt3), biernej (Wt3) oraz
wyroznia sig utworzenie spiralnego ksztattem strumie-
nia w przestrzeniach, gdzie sg najmniejsze wartosci
predkosci cieczy (Ut3). Spiralnego ksztattem zabu-
rzenia przeptywu nie odnotowano dla 77% Q. Mapy
torow czastek na odwzorowaniu palisady topatkowe;j
wskazujg na wystepowanie (Qt3) i (Wt3) oraz wykazujg
powstawanie pierscieni, ktére sg rzutem spiralnego
toru czgstek wody (Ut3) na analizowang powierzchnie.
Zestawiajac przeptywy dla pracy (PAP i PAT) zauwaza
sie wyrazne roznice w jakosci przeptywu cieczy w wir-
niku na korzys$c¢ pracy (PAP). Zaobserwowane réznice
w przeplywie znajduja odzwierciedlenie w réznicach
uzyskiwanej sprawnosci pompy. Dla pracy (PAP) wy-
noszac SPRp.CFDn =~91,3% a (PAT) znacznie mniej, gdyz
SPRt.CFDn = ~84,2%.

Zmiana przeptywu do przyjelej granicznie war-
tosci 1,2 Q. (120% Q,,, Tys. 10 i rys. 11), wynikajacej
z raczej standardowego doboru parametrow pracy
pochodzgcej zregulacji spowodowata, ze uwarstwienie
strumienia przeptywajacego przez wirnik (praca PAP)
dla takiego n_jest akceptowalne (Xp4). Zgodnie z za-
sadg ciggtosci strumienia cieczy w rozpatrywanych
kanatach miedzytopatkowych, wzrostowi wydajnosci
towarzyszy wzrost predkosci i jest to naturalne. Po-
nadto, mimo ze w rozpatrywanym zakresie wydajnosci
jakos¢ przeptywu w przestrzennym dyfuzorze spirali
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Trajektorie czastek cieczy oraz rozwinigcia palisady fopatkowej wirnika w pompie w ruchu:
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Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady topatkowej wirnika w pompie w ruchu:

pompowym (PAP), n = 1475 1/min, 120% Q

opt
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Trajektorie czastek cieczy oraz rozwiniecia palisady fopatkowej wirnika w pompie w ruchu:

turbinowym (PAT), n = 1020 1/min, 120% Q

opt
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Przestrzenie predkosci, a) praca PAR b) praca PAT

w tym punkcie jest najgorsza, co uzasadnia powsta-
wanie oderwania w strefie (Zp4), mozna uznac jg,
w kontekscie regulacji pracy pompy, za akceptowalng.
Pole predkosci na odwzorowaniu palisady topatkowej
wykazuje dobry przeptyw.

Zupetnie inaczej i znacznie gorzej wyglada prze-
ptyw w wirniku dla 120% Q,, w pracy PAT. Ciecz do-
ptywa pod zbyt duzym katem do palisady topatkowe;j
wirnika (Et4). Strumien pompowanej wody uderza
w krawedz wlotowq topatki i tworzy, zaobserwowa-
ny dla Q,, jeszcze wigkszy spiralny ksztattem prad
powrotny (Ut4), generujac jeszcze wieksze strefy Qt4
i Wt4. Przeptyw w spirali wykazuje silne zroznicowa-
ne predkosci przeptywu. Sprawnosé pompy w pracy
PAT, w stosunku do Qopt, spadta z wartosci SPRp.CFDn
=~83,9% do SPRt.CFDn =~81,6%.

Wykazane réznice przedstawionych stref recyr-
kulacjiiduzej zmiennosci pola predkosci w pracy PAP
i PAT wptywajg na sprawnos¢ maszyny. W zwigzku
z powyzszym, okreslono jaki wptyw maja przestrzenie
pol, gdzie predkosé ptynigcia cieczy jest zbyt duza lub
zbyt mata. Narysunku 12 przedstawiono wizualizacje
przedstawiajace miejsca, gdzie kolorami oznaczono
strefy wystapien okreslonych zjawisk fizycznych.

Ocenie podlegaly przestrzenie, ktére wg badaczy
negatywnie wptywajg na sprawnos¢ na skutek wyso-
kiej predkosci przeptywu (kolor rézowy dla pracy PAP
i czerwony dla PAT) powodujgcej duzy wzrost oporéw
w elemencie odprowadzenia i doprowadzenia cieczy
dowirnika. W celu wyznaczenia wartosci krytycznych
dla danego modelu obliczeniowego PAPiPAT zdecydo-
wano, ze punkt graniczny bedzie stanowié 150% war-
tosci predkosci C,, ale przyjetej dla pompy pracujgcej
w projektowym punkcie optymalnym dla szybkosci
obrotowej n = 1475 1/min. Przy pracy PAP objetosci te
wynoszg 0,55% catkowitej objetosci rozpatrywanego
modelu, natomiast dla pracy PAT — tylko 0,06%. Obie
wartosci sa bardzo mateinie odgrywaja kluczowej roli
przy wielkosciowym kryterium oceny.

Ponadto, kolorem jasnoniebieskim (dla pracy PAP)
iciemnoniebieskim (dla pracy PAT) wskazano obszary,
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w ktorych wzgledna predkosé przeptywu' jest mniej-
sza niz 50% predkosci przeptywu w przekroju Asp.
Zaklada sie, Ze miejsca te, traktowane jako strefy sta-
gnacji, ze wzgledu na lokalnie intensywna dysypacje
energii pracujg niekorzystnie i obnizajg parametry
maszyny. Dla pracy jako PAP przestrzenie te wynoszg
1,2%, a dla PAT znacznie wigcej, tj. 4,7%. Ocenia sig, ze
wystepowanie przestrzeni ze zbyt matymi predkoscia-
mi (strefy stagnacji) jestjednym z powodow uzyskania
mniejszej sprawnosci dla pracy PAT w stosunku do
pracy PAP.

Nalezy jednak nadmienic, ze wielko$¢ przestrzeni
ze zmniejszong predkoscia moze wynikaé ze sposobu
i predkosci doptywu cieczy do palisady topatkowej
wirnika. Uderzenie naptywajgcego strumienia cieczy
o krawedz wlotowg topatki powoduje zmiany w dy-
namice przeptywu powodujac, Ze czynnik nie moze

I@ HYDROVACUUM

Walidacja pompy 150-400, n = 1475 1/min
praca w ruchu PAR
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Walidacja modelu numerycznego pompy pracujacej jako PAP
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Walidacja modelu numerycznego pompy pracujacej jako PAT
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oplywad profilu topatki, generujac odcigte przestrze-
nie, ktére tworza strefy z recyrkulacjami.

Ze wzgledu na niedomkniety uktad réwnan Na-
viera-Stokesa (wykorzystywanego w symulacjach
numerycznych przeptywu CFD), stosowanie modeli
turbulencji oraz innych uproszczen, wymaga sie, aby
ww. wyniki potwierdzi¢ z wynikami uzyskanymi na
podstawie badan doswiadczalnych. Na rysunku 13
przedstawiono charakterystyki energetyczne rozpa-
trywanej pompy pracujgcej w trybie PAP anarysunku
14w trybie PAT. Krzywe oznaczono jak wezesniej, przy
czym liniami cigglymi przedstawiono wyniki badan
doswiadczalnych osiggniete na stanowisku badaw-
czym Stacji Préb Pomp.

7 uwagi na to, ze wirnik analizowany w badaniach
numerycznych pompy pracujacej jako PAP i PAT miat
$rednice krawedzi topatek mniejsza o ~4,3% niz ten
zastosowany w badaniach doswiadczalnych, uzyskane
parametry przeliczono do jednakowej warto$ci. Bada-
nia CFD nie uwzglednialy strat tarcia tarcz wirujgcych,
strat mechanicznych oraz wolumetrycznychinie byty
one szczegotowo i jednostkowo wyznaczane podczas
badan doswiadczalnych. W zwigzku z powyzszym,
do walidacji PAP zatozono statg wartos¢ wzrostu
poboru mocy wynoszacg 8,5 kW, ktéra z zatozenia
uwzgledniata wymienione wyzej straty (bez strat wo-
lumetrycznych). Wartosé te wyznaczono na podstawie
do$wiadczenia autoréw i badan innych, podobnych
typem, pomp wirowych. Przeliczone wg przyjetego
kryterium wyniki ilustrujg zadowalajgca zgodnosé
symulacji numerycznych CFD z przeprowadzonymi
badaniami na Stacji Préb Pomp producenta.

Majac na uwadze zastosowane korekty, dla pracy
PAT, osiggnieto relatywnie dobra zgodnos¢ spadu
(pomiedzy wynikami uzyskanymi na podstawie CFD
oraz badan doswiadczalnych) w punkcie optymalnym
wynoszgcg mniej niz AH =~ 4%. Aby mdc poréwnacé
moc uzyskang na drodze symulacji numerycznych CFD
oraz badan doswiadczalnych dla PAT przyjeto, Ze straty
mocy, przy zatozeniu jednakowej szybkosci obrotowej
PAP i PAT bedg na tym samym poziomie. Natomiast
uwzgledniajgc mniejszg szybkosé obrotowa pracy PAT,
w odniesieniu do wytycznych podanych w literaturze
[5], korekta mocy - wynikajgca gtéwnie ze zmiany
strat tarcia tarcz wirujacych — wynosita 2,8 kW. Osta-
tecznie uzyskana na podstawie symulacji CFD krzywa
dla mocy PAT zblizyta sie do krzywej doswiadczalnej,
tym samym konsekwentnie wykazujac odchylenia
krzywych sprawnosci. Z uwagi na wykazane rozbiez-
nosci krzywych energetycznych uzyskanych na drodze
symulacji numerycznych i badann doswiadczalnych
pracy PAT, wyznaczanie jednostkowych i doktadnych
strat, dla precyzyjniejszego okreslenia mocy i spraw-
nosci, to temat dalszych prac badawczych.

*kk

Wyniki obliczen CFD dla pracy PAP, zuwzglednieniem
strat mechanicznych i strat tarcia tarcz wirujacych

’ kierunekpompy.pl



wykazujg bardzo dobrg zgodnos¢ z wynikami uzyska-
nymi podczas badan na Stacji Prob Pomp. Dla pracy PAT
rozbieznosé spadu jest bardzo mata, natomiast ocena
stratimocy traconej pozostaje w fazie dalszych analiz.

Ksztatt uzyskanych charakterystyk oraz uzyskany
na drodze obliczent numerycznych i badan doswiad-
czalnych punkt optymalny pompy pracujgcej wruchu
pompowym (PAP) i turbinowym (PAT) wskazuja, ze
rozpoznanie zjawisk hydrodynamicznych jest po-
prawne oraz umozliwia oceng parametrow i struktury
przeptywu pracujacego hydrozespotu.

Praca PAT wykazuje nizsze sprawnosci niz praca
PAP dla kazdej ze zbadanych szybkos$ci obrotowych.
Ma to odzwierciedlenie w poréwnaniu wynikéw cha-
rakteru przeptywu i w wielkos$ci wyznaczonych stref
stagnacji w kanatach hydraulicznych dla obu trybow
pracy oraz ich potwierdzenie przez wyznaczone cha-
rakterystyki energetyczne dziatajacych maszyn.

Przypis

! Predkos¢ wzgledna — oznacza predkos¢ przypisang do
danej bryty wodnej; w wirniku to ,w” a spirali to ,c”.
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W wodnych instalacjach komunalnych (np. sieci
wodociggowe, oczyszczalnie Sciekéw) i w niektérych
instalacjach przemystowych dochodzi niejednokrotnie

do technologicznie wymuszonego rozpraszania energii
ptynacej cieczy. Zjawisko to wystepuje zarébwno w weztach
redukgji cisnienia, jak i na zrzutach cieczy do zbiornikow ze
zwierciadtem swobodnym. Odzysk traconej w tych miejscach
energii cieszy sie od lat rosngcym zainteresowaniem.

Budowa matej rekuperacyjnej elektrowni wodnej uchodzi za
inwestycje niskonaktadowa z uwagi na brak lub znikomy udziat
prac budowlanych. Wsréd niezbednych kosztoéw nalezy jednak
wymieni¢ cene samego hydrozespotu, jak i szeregu dodatkowych
elementéw zapewniajacych nie tylko zadowalajacy uzysk energii
elektrycznej, ale i bezpieczng, niezawodng prace catej instalacji.

W przypadku niewielkich mocy instalowanych, np. ponizej

100 kW, zastosowanie hydrozespotu z klasyczna turbing wodna
moze odcisnac sie niekorzystnie na stronie ekonomicznej
catego przedsiewziecia. Dlatego od korica lat 70. ubiegtego
stulecia obserwuje sie rosngce zainteresowanie wykorzystaniem
pomp w ruchu turbinowym (PAT). W takich zastosowaniach
szanse rozszerzenia rynku upatruje miedzy innymi firma KSB
AG, ktéra od lat oferuje typoszeregi pomp przystosowanych
do pracy turbinowej. W tym samym kierunku zorientowane

sg tez i prace badawczo-rozwojowe prowadzone przez firme
Hydro-Vacuum wspdlnie z zespotem badawczym z Politechniki
Wroctawskiej. W pracach zmierzajacych do budowy
typoszeregu maszyn hydraulicznych charakteryzujacych sie
dobrymi wtasnosciami w obu kierunkach ruchu, autorzy
artykutu postuguja sie intensywnie metodami CFD.

Opracowany przez nich artykut zawiera pouczajaca
interpretacje zaobserwowanych przy tej okazji zjawisk
hydraulicznych, ktére majg bezposredni wptyw na
charakterystyki energetyczne PAT. Wyniki obliczen wskazuja
duza zgodnos¢ z wynikami badar laboratoryjnych, a relacje
miedzy parametrami w ruchu pompowym i turbinowym

sg zgodne z danymi statystycznymi znanymi z literatury
przedmiotu. Zachecam do tej ciekawej lektury.
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