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9)

INTERNATIONAL ELECTROTECHNICAL COMMISSION

HYDRAULIC MACHINES, RADIAL AND AXIAL -
PERFORMANCE CONVERSION METHOD
FROM MODEL TO PROTOTYPE

FOREWORD

The International Electrotechnical Commission (IEC) is a worldwide organization for standardization comprising
all national electrotechnical committees (IEC National Committees). The object of IEC is to promote
international co-operation on all questions concerning standardization in the electrical and electronic fields. To
this end and in addition to other activities, IEC publishes International Standards, Technical Specifications,
Technical Reports, Publicly Available Specifications (PAS) and Guides (hereinafter referred to as “IEC
Publication(s)”). Their preparation is entrusted to technical committees; any IEC National Committee interested
in the subject dealt with may participate in this preparatory work. International, governmental and non-
governmental organizations liaising with the IEC also participate in this preparation. IEC collaborates closely
with the International Organization for Standardization (ISO) in accordance with conditions determined by
agreement between the two organizations.

The formal decisions or agreements of IEC on technical matters express, as nearly as possible, an international
consensus of opinion on the relevant subjects since each technical committee has representation from all
interested IEC National Committees.

IEC Publications have the form of recommendations for international use and are accepted by IEC National
Committees in that sense. While all reasonable efforts are made to ensure that the technical content of IEC
Publications is accurate. IEC cannot be held responsible for the way in which they are used or for any
misinterpretation by any end user.

In order to promote international uniformity, IEC National Committees undertake to apply IEC Publications
transparently to the maximum extent possible in their national and regional publications. Any divergence
between any IEC Publication and the corresponding national or regional publication shall be clearly indicated in
the latter.

IEC provides no marking procedure to indicate its approval and cannot be rendered responsible for any
equipment declared to be in conformity with an IEC Publication.

All users should ensure that they have the latest edition of this publication.

No liability shall attach to IEC or its directors, employees, servants or agents including individual experts and
members of its technical committees and IEC National Committees for any personal injury, property damage or
other damage of any nature whatsoever, whether direct or indirect, or for costs (including legal fees) and
expenses arising out of the publication, use of, or reliance upon, this IEC Publication or any other IEC
Publications.

Attention is drawn to the Normative references cited in this publication. Use of the referenced publications is
indispensable for the correct application of this publication.

Attention is drawn to the possibility that some of the elements of this IEC Publication may be the subject of
patent rights. IEC shall not be held responsible for identifying any or all such patent rights.

International Standard IEC 62097 has been prepared by technical committee 4: Hydraulic
turbines.

The text of this standard is based on the following documents:

FDIS Report of voting
4/242A/FDIS 4/243/RVD

Full information on the voting for the approval of this standard can be found in the report on
voting indicated in the above table.

This publication has been drafted in accordance with the ISO/IEC Directives, Part 2.

This publication contains attached files in the form of Excel file. These files are intended to be
used as a complement and do not form an integral part of this publication.

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d



-6 - 62097 © IEC:2009

The committee has decided that the contents of this publication will remain unchanged until
the maintenance result data indicated on the IEC web site under “http://webstore.iec.ch” in the
data related to the specific publication. At this date, the publication will be

e recommended;

e withdrawn;

e replaced by a revised edition;

e or amended.
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INTRODUCTION

0.1 General remarks

This International Standard establishes the prototype hydraulic machine efficiency from model
test results, with consideration of scale effect including the effect of surface roughness.

Advances in the technology of hydraulic turbo-machines used for hydroelectric power plants
indicate the necessity of revising the scale effect formula given in 3.8 of IEC 60193. [1]! The
advance in knowledge of scale effects originates from work done by research institutes,
manufacturers and relevant working groups within the organizations of IEC and IAHR. [1 - 7]

The method of calculating prototype efficiencies, as given in this standard, is supported by
experimental work and theoretical research on flow analysis and has been simplified for
practical reasons and agreed as a convention. [8 — 10] The method is representing the
present state of knowledge of the scale-up of performance from model to a homologous
prototype.

Homology is not limited to the geometric similarity of the machine components, it also calls for
homologous velocity triangles at the inlet and outlet of the runner/impeller. [2] Therefore,
compared to IEC 60193, a higher attention has to be paid to the geometry of guide vanes.

According to the present state of knowledge, it is certain that, in most cases, the formula for
the efficiency step-up calculation given in the IEC 60193 and earlier standards, overstated the
step-up increment of the efficiency for the prototype. Therefore, in the case where a user
wants to restudy a project for which a calculation of efficiency step-up was done based on any
previous method, the user shall re-calculate the efficiency step-up with the new method given
in this standard, before restudying the project of concern.

This standard is intended to be used mainly for the assessment of the results of contractual
model tests of hydraulic machines. If it is used for other purposes such as evaluation of
refurbishment of machines having very rough surfaces, special care should be taken as
described in Annex B.

Due to the lack of sufficient knowledge about the loss distribution in Deriaz turbines and
storage pumps, this standard does not provide the scale effect formula for them.

An excel work sheet concerning the step-up procedures of hydraulic machine performance
from model to prototype is indicated at the end of this Standard to facilitate the calculation of
the step-up value.

0.2 Basic features

A fundamental difference compared to the IEC 60193 formula is the standardization of
scalable losses. In a previous standard (see 3.8 of IEC 60193:1999 [1]), a loss distribution
factor V has been defined and standardized, with the disadvantage that turbine designs which
are not optimized benefit from their lower technological level.

This is certainly not correct, since a low efficiency design has high non-scalable losses, like
incidence losses, whereby the amount of scalable losses is about constant for all
manufacturers, for a given type and a given specific speed of a hydraulic machine.

This standard avoids all the inconsistencies connected with IEC 60193:1999. (see 3.8 of [1])
A new basic feature of this standard is the separate consideration of losses in specific
hydraulic energy, disc friction losses and leakage losses. [5], [8 — 10]

1 Numbers in square brackets refer to the bibliography.
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Above all, in this standard, the scale-up of the hydraulic performance is not only driven by the
dependence of friction losses on Reynolds number Re, but also the effect of surface
roughness Ra has been implemented.

Since the roughness of the actual machine component differs from part to part, scale effect is
evaluated for each individual part separately and then is finally summed up to obtain the
overall step-up for a complete turbine. [10] For radial flow machines, the evaluation of scale
effect is conducted on five separate parts; spiral case, stay vanes, guide vanes, runner and
draft tube. For axial flow machines, the scalable losses in individual parts are not fully
clarified yet and are dealt with in two parts; runner blades and all the other stationary parts
inclusive.

The calculation procedures according to this standard are summarized in Clause 7 and Excel
sheets are provided as an Attachment to this standard to facilitate the step-up calculation.

In case that the Excel sheets are used for evaluation of the results of a contractual model
test, each concerned party shall execute the calculation individually for cross-check using
common input data agreed on in advance.
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HYDRAULIC MACHINES, RADIAL AND AXIAL -
PERFORMANCE CONVERSION METHOD
FROM MODEL TO PROTOTYPE

1 Scope

This International Standard is applicable to the assessment of the efficiency and performance
of prototype hydraulic machine from model test results, with consideration of scale effect
including the effect of surface roughness.

This standard is intended to be used for the assessment of the results of contractual model
tests of hydraulic machines.

2 Normative references

The following referenced documents are indispensable for the application of this document.
For dated references, only the edition cited applies. For undated references, the latest edition
of the referenced document (including any amendments) applies.

IEC 60193:1999, Hydraulic turbines, storage pumps and pump-turbines — Model acceptance
tests

3 Terms, definitions, symbols and units

3.1 System of units

The International System of Units (Sl) is used throughout this standard. All terms are given in
S| Base Units or derived coherent units. Any other system of units may be used after written
agreement of the contracting parties.

3.2 List of terms

For the purposes of this document, the terms and definitions of IEC 60193 apply, as well as
the following terms, definitions, symbols and units.

3.2.1 Subscripts’ list

Term Symbol Term Symbol
model M component CcO
prototype P
specific energy E spiral case SP 3
volumetric Q stay vane SV
torque or disc friction T guide vane GV in general term
reference ref runner RU > rcegresented by
hydraulic diameter d draft tube DT
velocity u stationary part ST
hydraulic h /
optimum point opt
off design point off
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specific hydraulic
energy

surface of water passages

3.2.2 Terms, definitions, symbols and units
Term Definition Symbol Unit
Radial flow machines [ Francis turbines and Francis type reversible pump-turbines - -
Axial flow machines Kaplan turbines, bulb turbines and fixed blade propeller - -
turbines
Reference diameter Reference diameter of the hydraulic machine D m
(see Figure 3 of IEC 60193)
Hydraulic diameter 4 times sectional area divided by the circumference of the d, m
section
Sand roughness Equivalent sand roughness [11] ks m
Arithmetical mean Deviation of the surface profile represented by the Ra m
roughness arithmetical mean value
Acceleration due to Local value of gravitational acceleration at the place of g m s—2
gravity testing as a function of altitude and latitude (see
IEC 60193)
Density of water Mass per unit volume of water (see IEC 60193) p kg m—3
Dynamic viscosity A quantity characterizing the mechanical behaviour of a u Pas
fluid
Kinematic viscosity Ratio of the dynamic viscosity to the density of the fluid. v m2 s~
Values are given as a function of temperature. (see
IEC 60193)
Discharge Volume of water per unit time flowing through any section Q m3 s~
in the system
Mass flow rate Mass of water flowing through any section of the system (p Q) kg s~
per unit time
Discharge of machine | Discharge flowing through the high pressure reference Qq m3 s~
section
Leakage flow rate Volume of water per unit time flowing through the runner q m3 s~
seal clearances
Net discharge Volume of water per unit time flowing through Qm m3 s
runner/impeller. It corresponds to Q4-q in case of turbine
and Qq+q in case of pump.
Mean velocity Discharge divided by the sectional area of water passage \Y m s’
Peripheral velocity Peripheral velocity at the reference diameter u ms™!
Rotational speed Number of revolutions per unit time n s
Specific hydraulic Specific energy of water available between the high and E J kg™’
energy of machine low pressure reference sections 1 and 2 of the machine
taking into account the influence of compressibility (see
IEC 60193)
Specific hydraulic Turbine: Net specific hydraulic energy working on the Em J kg™!
energy of runner
runner/impeller - . .
Pump: Specific hydraulic energy produced by the impeller 1
Em J kg
Specific hydraulic Specific hydraulic energy loss in stationary part which ELs J kg™!
energy loss in includes both friction loss and kinetic loss
stationary part
Specific hydraulic Specific hydraulic energy loss in runner/impeller which ELm J kg™!
energy loss in includes both friction loss and kinetic loss
runner/impeller
Friction loss of Specific hydraulic energy loss caused by the friction on the ELf J kg™!

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d



coefficient for pipe
flow

A = i
Lv2
d2
where d pipe diameter (m)

L pipe length (m)

62097 © IEC:2009 - 11—
Term Definition Symbol Unit
Kinetic loss of Specific hydraulic energy loss caused by the hydraulic Elk J kg™!
specific hydraulic phenomena other than surface friction, such as turbulence,
energy separation of flow, abrupt change of water passage, etc.
Turbine net head or H=E/g H m
pump delivery head
Turbine output or The mechanical power delivered by the turbine shaft or to P w
pump input the pump shaft, assigning to the hydraulic machine the
mechanical losses of the relevant bearings and shaft seals
(see Figures A.1 and A.2)
Hydraulic power The power available for producing power (turbine) or Ph W
imparted to the water (pump)
Ph = E (pQy)
Mechanical power of | The power transmitted through the coupling between shaft Pm \W
runner/ impeller and runner (impeller).
Power of Turbine: Power produced by the runner corresponding to P, w
runner/impeller Em (PQy) or P +P ¢
Pump: Power produced by the impeller represented by
Py
Em(PQm) or PP 4
Disc friction loss Loss power caused by the friction on the outer surface of PLg
the runner/impeller
Bearing loss power Loss power caused by the friction of the shaft bearing and PLm W
shaft seal
Runner/impeller Torque transmitted through the coupling of the Tm N m
torque runner/impeller and the shaft corresponding to the
mechanical power of runner/impeller, P .
Hydraulic efficiency Turbine: n,=P /P, Pump: ny=PL/Py, Mh -
Specific hydraulic Turbine: ng = E /E Pump: ng = EL/Ep, g -
energy efficiency .
(see Figures A.1 and A.2)
Volumetric efficiency | Turbine: nQ = Q/Q4q Pump: nQ = Q4/Qn, nQ -
(see Figures A.1 and A.2)
Power efficiency (disc | Turbine : ny = P, /P, Pump :n =P/P, nt -
friction efficiency) .
(see Figures A.1 and A.2)
Mechanical efficiency | Turbine: n_ = P/P Pump: n_=P_/P M -
(see Figures A.1 and A.2)
Efficiency step-up Difference between efficiencies at two hydraulically similar An -
operating conditions
Efficiency step-up Ratio of efficiency step-up against model efficiency A
ratio
A=n
M
Reynolds number Reynolds number of the machine Re -
Re=Du/v
Reynolds number of |Re,=d, v/v Re, -
component passage
Friction loss Friction loss coefficient for a pipe. A -
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Term Definition Symbol Unit
Friction loss Friction loss coefficient for a flat plate. C; -
coefficient for a flat
plate C, = E ¢
f= 3
BL w
Q 2
where B width of a flat plate (m)
L length of a flat plate (m)
Q discharge passing by the plate (m®/s)
w relative flow velocity (m/s)
Disc friction loss Friction loss coefficient for a rotating disc Cn -
coefficient
C — |:’Ld
m TC4 5
~—pn’Dy
8
where
D, diameter of the rotating disc (m)
Relative scalable Scalable specific hydraulic energy loss divided by E, which 3 -
hydraulic energy loss |is dependent on Reynolds number and roughness (in most
cases, it is represented in %)
8. = E,JE
Relative non-scalable | Non-scalable specific hydraulic energy loss divided by E, 3. -
hydraulic energy loss | which remains constant regardless of Reynolds number
and roughness
9, = E,/E
Reference scalable ¢ value for a model with smooth surface operating at a O et -
hydraulic energy loss |reference Reynolds number Re = 7 x108
Reference scalable g,os for each component passage Secoref -
hydraulic energy loss
in component
passage
Relative disc friction | pjsc friction loss P, , divided by P 3 -
loss Ld m
P
ST —_ _Ld
Pm
Reference disc 9 value for a model with fairly smooth surface operating at Orrer -
friction loss a reference Reynolds number Re = 7 x 108
Flow velocity factor Ratio of the maximum relative flow velocity in each K,co -
for each component component passage against the peripheral velocity u
passage
Vco
Kyco =
u
Dimension factor for Ratio of the hydraulic diameter of each component K4co -

each component
passage

passage against the reference diameter

dnco
D

Kdco
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Term Definition Symbol Unit
Dimension factor for Ratio of the diameter of the runner crown or runner band Kp -
disc friction loss against the reference diameter

D4
Kt = —
"D
D: diameter of the runner crown or the runner band,
whichever larger
Scalable hydraulic SECOret decorer -
energy loss index for | decoref = 0.2
each component 1+ 0,351 (kuco X Kdco )
passage
Scalable disc friction S Arref -
loss index dyref = T—ref04 h
1+ 0,154 k1"
Loss distribution Ratio of scalable loss to total loss \% -
factor
9
1-np
S ifi d N -
pecific spee N B nQ1O'5 QE
QE = o5
Speed factor nD Nep -
Nep =
E0,5
Discharge factor ™ Q4 Qgp -
D2EO,5
Power factor P Peo -
Pep = D2mE15
Energy coefficient E Ep -
Emnp =
n2D?
Discharge coefficient Q. - Q, Q.p -
nD — 3
nD
Power coefficient P Pb -
Pio =33 n
p4n°D

4 Scale-effect formula

4.1 General
4.1.1 Scalable losses

The energy flux through hydraulic machines and the various losses produced in the energy
conversion process in a hydraulic machine can be typically illustrated by the flux diagrams
shown in A.1. [4]

As a consequence, one of the main features of the new scale up formula as stated in this
standard is the separate consideration on three efficiency components. They are specific
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hydraulic energy efficiency mg, volumetric efficiency mq and power efficiency nr. In this
standard, scale effect on each of these efficiency components is considered.

Among the losses corresponding to these efficiency components, the following losses are
subject to scale effect by the difference of Reynolds number and the relative roughness. Then
these losses are referred to as “scalable losses” in this standard.

e Specific hydraulic energy loss due to friction: E;

e Leakage loss: q

e Disc friction loss: P4

It is considered in this standard that the relative magnitude of each scalable loss to each
corresponding performance parameter, except for discharge, (8g =E; /E and 81 =P 4/Py)
is given as a function of the specific speed for each type of machine.

E s is the sum of the friction loss in various parts of the machine and it is expressed as the

sum of the friction loss in each component as E; = ZELfCO . The scale effect on this loss is

caused by the difference of Reynolds number and relative roughness between model and
prototype and assessed by the formula shown as Equation 1.

The rest of the specific hydraulic energy loss is called “kinetic loss" or “non-scalable loss" and
expressed as E|, = ZELkCO . It is considered that the ratio of E, against E,, remains the
same through the model and the prototype.

The scale effect on the leakage loss, q, is caused by the change of the friction loss coefficient
of the seal clearance of the runner/impeller. In most cases, the leakage loss itself is minor
and the scale effect on this loss is relatively very small.

Therefore, in case that the geometry of the seal is maintained homologous between the model
and the prototype within the criteria given in Table 3, the scale effect on the leakage loss is
disregarded and mq of the prototype is considered to be the same as that of the model. (See
E.3)

In case that the geometry of the model is not homologous to the prototype, this standard
recommends to use the correction formula for nq as set out in E.2.

Similarly to E; ¢, the scale effect on the disc friction P4 is caused by the difference in
Reynolds number and the relative roughness of the outer surface of the runner/impeller
between the model and the prototype. Due to the presence of the radial flow and the distortion
of the boundary layer in the limited space between the runner/impeller and the stationary
parts, the scale effect on P 4 appears in a slightly different manner than on Ej;. It is

considered in this standard that the scale effect on the disc friction may be assessed by a
scale effect formula shown as Equation 7. (See Annex D)

In case of axial flow machines, the friction loss of the surface of runner hub is negligibly small
and its scale effect is disregarded.

Therefore, in this standard, only the scale effect on the losses corresponding to the efficiency
components; ng and ng, are considered for radial flow machines and only ng is considered for
axial flow machines.
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4.1.2 Basic formulae of the scale effect on hydrodynamic friction losses

Another new feature of the new scale effect formula is the consideration of surface
roughness. The basic physical background for consideration of surface quality is the
Colebrook diagram. By some manipulation and simplification, the implicit Colebrook formula
can be converted into as expression as shown below. [4, 6]

4 ks _Reg )™’
A=2X0|074/8x10" x—=—+——| +0,26 (1)
h €d
where
Reg = 7x10° Ao = 0,008 5
ks sand roughness
dp, hydraulic diameter of the water passage
d d
Rey  Reynolds number of the water passage Rey = h>¥ _ Dh “V Re
v Xu

Practically, the surface roughness of model and prototype are represented by the arithmetical
mean roughness Ra as stated in 4.2.2. Regarding the relationship between the sand
roughness kg and Ra, wide spread results have been reported so far. In this standard,
however, it is considered that the relationship can be expressed by the following formula:

ks _5Ra (2)
dy  dy

NOTE For very rough surfaces, considerations as described in (2) and in Note 2 of B.1 should be taken into
account.

Then, Equation 1 is rewritten as follows;

0,2

me. 0

A =%g| 074 4x105 x B8 DxU  Reo | = 406 (3)
dh dhXV Re

Figure 1 sketches the basic concept for the step-up from model to prototype conditions
including surface roughness. Example P; shows the case of a smooth prototype machine. P,
shows the case of a prototype machine of reasonable roughness, whereby P; shows the
example of a very rough surface where even a decrease of efficiency compared to the model
will occur.
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Figure 1 — Basic concept for step-up considering surface roughness

In order to calculate the difference of hydraulic efficiency between two hydraulically similar
operating points M and P at different Reynolds numbers and different surface roughness
conditions, the following formulae can be derived by using Equation 3 (see A.2 (2)).

A A — A
Ag = e _ Opref (%j (4)
Nem ref

The Colebrook diagram is valid for pipe flow, but it can be demonstrated that also friction loss
coefficients of flat plate flow can be approximated with sufficient accuracy by similar
equations as shown below.

ks Rep ?
Cs =C|080[10° =5+ =0 | 4020
L Ref

(5)

0,2
R y
— C| 080/ 5x105 R2  Dxu  Reo 1 599
L Lxw Re

where
Rey = 7x10° Cto = 0,003 2
Lxw Lxw
Res Reynolds number of the plate Ref = = Re
v Dxu
L length of the plate
w relative flow velocity on the plate

By replacing A in Equation 4 by C; given by Equation 5, Equation 4 is used to calculate the
scale effect of the friction loss of runner blades of axial flow machines.
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Similar formula of friction loss coefficient for disc friction is established as follows [9];
(See Annex D).

kst Rep |7
Crm =Cimo 0,85[1,5 x10% x =ST 4 —0] +015
a Ret

(6)

0,2
2 £l
=Cro 0,85(7,5><104 Rar | D2 x Reo] +045
a 23 Re

where
Rey = 7x10°8 Cmo = 00019
KsT equivalent sand roughness corresponding to Ra;  kgr=5Rat

Ra;  weighted average of the arithmetical mean roughness of the outer surface of the
runner and the surface of the stationary part facing to the runner as given by
Equation 13

Re;  Reynolds number of the disc

a radius of runner crown or band, whichever larger (m)

. Dy
2

o angular velocity of the disc (rad/s)

By using Equation 6, step-up formula for power efficiency (disc friction) is obtained as follows
(see A.2 (4)):

An C,v-C
AT =—L :6Tref[ mg ij (7)
NTm mref

4.2 Specific hydraulic energy efficiency
4.21 Step-up formula

The scalable losses 6g.os as appeared in Equation 4 are referred to those of a model with
smooth surface operating at a reference Reynolds number Re,os = 7 x 106 and have been
established as a function of type and specific speed of a hydraulic machine. They are
standardized and set out in Annex B for radial flow machines and Annex C for axial flow
machines.

By putting the new scale effect formula Equation 3 into Equation 4, the following formula for
the individual step-up for a machine component is derived (see B.2).
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A _Aneco _ Acom —Acor
ECO — Nem — OECOref kCO ;
re

R 6 0,2 R 6 0,2
4x105 ¢ oo N2COM  7X10 [ 4x105 oo NACOP TX10
DM ReM Dp Rep (8)

= dEcoref
¢ 1+ 0‘35(KUCO X Kd4co )0’2

= decoref [4 x10°Kyco

Ra 7x108 )2 Ra 7x108 )%
com  [x ~[4x10%xk,co ~——COP_ LX
DM ReM Dp Rep

where

OECOoref standardized reference scalable loss for each component passage when the
machine Reynolds number Re,, is equal to the reference Reynolds number
(7x10%) (see A.2 (2) and B.2 (2))

Kuco standardized flow velocity factor for each component passage (see B.2 (1))
K4co standardized dimension factor for each component passage (see B.2 (1))

Secoref scalable loss index for each component passage (see B.2 (2))

dECOref
1+ 0’35(KUCO X KdCO )0’2

decoref =

For radial flow machines, Equation 8 allows to calculate the individual step-ups in the various
components, using degcoref @Nnd k,co Which have been established for each individual
component from spiral case to draft tube.

The values of dgcprer @and ko for each component passage of Francis turbine and pump-
turbine are standardized and shown in 5.3 (1) and (2).

For axial flow machines, the scalable loss is divided into two parts, runner blades and
stationary parts. The efficiency step-up ratio for the scalable loss of stationary parts, Aggt.
can be obtained by Equation 8 in the same way as for radial flow machines. In this case, it is
considered that the representative flow velocity factor x gy for all stationary parts can be
represented by 0,8 times the flow velocity factor for guide vanes; namely, x gt = 0,8 X ¥ gy-
The value of x,g7 is shown in 5.3 (see Annex N of IEC 60193:1999 [1]).

As stated below Equation 5 in 4.1.2, scale effect formula for flat plate represented by
Equation 5 is supposed to be applied to runner blades. However, as demonstrated in C.2, the
scale effect formula based on Equation 5 can be transformed to the same formula as Equation

8 by introducing the modified flow velocity factor K;RU instead of ¥ gy. Therefore, the

following formula similar to Equation 8 can be applied to runner blades by using K;RU given in
5.3 (see Annex N of IEC 60193:1999 [1]).
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02 0,2
. Ra 7x108 )" - Ra 7x108 )"
Aeru = ERUref [4X105KURU DR,\;JM 4 Ron ] _[4X105KURU DRPUP + Rep ] 9

Then the step-up of the specific hydraulic energy for the whole machine can be calculated by
the equation below:

A
A =£=ZAECO (10)
NeMm

The structure of formula is valid for all types of hydraulic reaction machines. Also it can be
applied for both turbines and pumps.

4.2.2 Roughness of model and prototype

When applying Equation 8 for the contractual model test to examine whether the model
efficiency meets the guarantee or not, the values of surface roughness (Ra) as stipulated
below shall be used in the formula.

— Roughness of the model

The values measured on the model shall be used. The model components are known to
have a very good uniformity of roughness per component. When this is the case, 2 to 4
measuring points per component shall suffice. For repetitive components, like stay vanes,
guide vanes and runner blades, measurement on at least 2 repetitive components is
recommended.

— Roughness of the prototype

Design values for the prototype roughness, which are offered by the supplier, shall be
used as the roughness of the prototype. When the turbine components are completed in
the factory, the surface roughness shall be measured and it should be verified that the
average value of the measured roughness of each component is equal or finer than the
design roughness for the component.

When applying Equation 8 for the assessment of the efficiency improvement in a rehabilitation
project, the roughness of the prototype components shall be measured on the existing unit.
The improvement of the efficiency achievable by the replacement of some components can be
assessed by comparing the efficiencies calculated with the roughness measured on the
existing components and with the design values for the new components.

In case of rehabilitation projects, roughness data of those components not to be replaced
shall be provided by the owner with the specification. For the measurement of rough surfaces
of old turbines, the recommendations described in Annex B (at the end of B.1) for Ra values
larger than 50 um shall be taken into consideration.

When the roughness is measured on the model or the prototype, measurement shall be made
carefully so that the measured values may represent the roughness of each component
adequately.

For spiral case, stay vanes and draft tube, the sample points shall be selected so as to
represent the average roughness of the component correctly. For guide vanes and runner, the
sample points shall be selected so as to represent the average roughness of the high flow
velocity area of their passages. It is recommended to measure the roughness at sample
points as shown below and to use their arithmetic average for each component.

— Spiral case: 9 points or more; at 3 radial sections: entrance, middle, end of casing.

— 2 Stay vane channels: 6 points or more per stay vane channel; 2 points per side of the
vane, 1 point on the top of the channel, 1 point on the bottom of the channel.

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT



- 20 - 62097 © IEC:2009

— 2 Guide vane channels: 10 points or more per guide vane channel between 2 guide vanes;
6 points on the inner side of the guide vane, 2 points on the outer side of the guide vane,
1 point on the top of the channel, 1 point on the bottom of the channel.

— Runner: 20 points or more; with 70 % of them on the high flow velocity area (region A, as
defined in Table 1). The number of measuring points on pressure and suction sides of the
blade shall be identical.

— Draft tube: 10 points or more; with 70 % of them upstream of the bend.

The surface roughness shall be measured as it appears in actual operation. Painted surface
shall be measured over the paint coat.

For axial flow machines, the roughness value given by Equation 11 shall be used as a
representative roughness for all stationary parts.

Rag, +Ragy

Rag+ =
ST >

(11)

As known by Equation 8, larger efficiency step-up can be achieved by polishing the prototype
finer. Nevertheless, the roughness of the prototype should not be finer than the roughness
expected after some period of operation (i.e. guaranteed period). Also, very fine polishing is
not cost effective, as shown in Figure 2.

IEC criteria

e

Efficienc

Efficiency
Cost

]

Fine Rough

Roughness IEC 202/09

Figure 2 — IEC criteria of surface roughness given in Tables 1 and 2

Tables 1 and 2 show the maximum recommended roughness for prototype runner and guide
vanes of new turbines. These recommended roughness values supersede those given in
IEC 60193.
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Table 1 — Maximum recommended prototype runner roughness for new turbines (um)

E <3000 J.kg™*

Reference diameter Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7Tm-10m
Region Ad B@ A B A B A B
Roughness (Ra) 2,3 3,2 6,3 12,5 12,5 25° 12,5 25°
Pressure side

Roughness (Ra) 2,3 2,3 2,3 3,2 3,2 6,3 6,3 6,3
Suction side

E > 3000 J.kg™*

Reference diameter Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7 m-10m
Region A B A B A B A B
Roughness (Ra) 2,3 2,3 2,3 3,2 3,2 6,3 6,3 6,3
Pressure side

Roughness (Ra) 1,6 1,6 2,3 2,3 2,3 3,2 3,2 4.5
Suction side

a2 Even though there are only 2 regions A and B in this table, it is well understood that an additional region
along the blade inflow edge is often polished to a very low roughness, in order to avoid initiation of
cavitation.

b These roughness values may seem excessive for these regions. However, the above values were

established based on comparable roughness losses between different machine sizes, having different
Reynolds number. So, bigger machines, having bigger Reynolds number can afford more roughness.
However, it is reasonable to use smaller roughness values than the ones recommended, if the parties
involved feel that it is more practical or more economical for the project concerned.

R e ————
|
]
|
|
|
|
_________i____
|
|
|
|
|
|
—_———— e —_——

Turbine
E<3000Jkg " E>3000Jkg"

Turbine Pump-turbine

IEC 203/09

NOTE Concerning the surface roughness along the runner band and the runner crown, a mid value between the

"Pressure side" region and the "Suction side" region is recommended.

Figure 3 — Francis Runner blade and fillets
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NOTE It is recommended to apply the roughness values specified for "Blade Suction" in Table 1 to both pressure
and suction sides of the runner blades for axial flow machines.

Figure 4 — Runner blade axial flow

Table 2 — Maximum recommended prototype guide vane roughness

for new turbines (um)

Inner side (higher velocity)

E <3000 J.kg™*
Reference diameter Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7Tm-10m
Region A B A B A B A B
Roughness (Ra) 2,3 2,3 2,3 6,3 3,2 12,5 6,3 12,5
E > 3000 J.kg™*
Reference diameter Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7Tm-10m
Region A B A B A B A B
Roughness (Ra) 1,6 2,3 2,3 2,3 2,3 3,2 3,2 6,3
Outer side
B
A

IEC 205/09

NOTE Concerning the surface roughness along the guide vane passage top and bottom, a mean value of A and B

is recommended.

4.2.3 Direct step-up for a whole turbine

Figure 5 — Guide vanes

When the surface roughness of a component passage is finished adequately, corresponding
to the flow velocity of each component passage, the step-up of the specific hydraulic energy
efficiency for the whole turbine Ag can be calculated directly without calculating Agco for the
components. Such simplified procedure is described in B.3 for radial flow machines and in
C.10 for axial flow machines. Those simplified formulae may be used upon prior agreement
among the concerned parties.
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4.3 Power efficiency (disc friction)
4.31 Step-up formula

Disc friction has a significant impact on the efficiency of low specific speed radial machines.
The following step-up formula, Equation 12, is obtained by putting Equation 6 into Equation 7.
It describes the variation of power efficiency of radial flow machines due to the difference in
Reynolds number and surface roughness (see Annex D).

Ae 2 ANT g [MJ
T = = OTref C
NT™ mref

R 7 %106 02 R 7 %108 02
75x10% k7 oM, [X | 75x10% kg —oTP | X
DM ReM Dp Rep

= OTref
© 1101541724

0,2 0,2
6\ 6\
AT =dTref 7,5X104KT RaTM + 7x10 - 7,5X104KT Ran + 710 (12)
DM ReM Dp Rep

where

6Tref =1- MNTref

d Tref

Ayref = —————— 7~
110154104

K1 : dimension factor for the disc relating to disc friction loss

_2a_Dqg
D D
Rat: representative roughness given by Equation 13.

Kt

The scalable disc friction loss dt,e as appeared in Equation 12 is referred to the model at the
reference Reynolds number Re.; = 7x108 with smooth surface. The values of dy and kr
have been established as a function of type and specific speed of a radial flow machine. They
are standardized and set out in 5.4.

For axial flow machines, the surface friction of runner hub is negligibly small. Therefore, it is
considered in this standard that At is zero for axial flow machines.

4.3.2 Roughness of model and prototype

Generally the rules stated in 4.2.2 apply to the roughness concerning the disc friction except
the requirement for the sample points as set out below.

Since the roughness near the outer periphery of runner crown and runner band has dominant
influence on the disc friction loss, it is recommended to measure the roughness at the sample
points as set out below.

e Runner crown: 2 points or more near outer periphery.

e Runner band: 2 points or more near outer periphery.

e Stationary part: 4 points or more at the areas facing to the sample points of runner.
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Since the roughness of the rotating part has dominant influence of the disc friction torque, the
weighted mean roughness as given by the following formula shall be used for Ra in Equation
12.

2><Ra-|—R + RaTS
3

Rat = (13)

where

Ratr average roughness of those measured on the rotating part;
Ratg average roughness of those measured on the stationary part.

4.4 Volumetric efficiency

An estimation of the influence of Reynolds number to the volumetric efficiency demonstrates
that the influence is almost negligibly small in case that the geometrical configuration of
clearances, labyrinths, balancing holes/pipes is similar at both model and prototype.
Therefore, in case that the geometry of the seal of the model is made homologous to the
prototype within the deviation as set out in Table 3 below, the volumetric efficiency are
considered to be the same at model and prototype (see E.3).

Table 3 — Permissible deviation of the geometry of model seals from the prototype

Dimensions and design Permissible deviation from
the prototype
Radial clearance of runner seals * 0~ +20%
Diameter of seal +5 %
Axial length of seal clearances * 0~ -20%
Number of steps or grooves should be the same
Shape of steps or grooves (see Annex D) shall be homologous

NOTE In case of axial flow machines, the words marked by * should be read as "blade tip
clearances" and “thickness of blade tip”, respectively. Only these two criteria for radial clearance
and thickness of blade tip should be applied.

However, normally it is quite difficult, sometimes not practicable and sometimes impossible, to
fabricate the runner seals of the model in complete homology with the corresponding
prototype. In all these cases, the leakage flow has to be calculated separately for both model
and prototype and the volumetric efficiency has to be adjusted accordingly. In this case one
can write

A
AQZEZE_'] (14)

NMam  MNawm

If there is no agreement between the concerned parties about the calculation of Aq, the
formula given in E.2 may be applied.

5 Standardized values of scalable losses and pertinent parameters

5.1 General

The values of dgcrer and ¥ co to calculate the step-up of specific hydraulic energy efficiency
and those of dr,of and xt to calculate the step-up of power efficiency (disc friction) are shown
in this clause. They are referred to a reference Reynolds number Re,s = 7x108 and
correspond to the machines with smooth surface.
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5.2 Specific speed

A hydraulic machine of any type can be described by its specific speed at the point of
maximum efficiency. Therefore in the first step, the specific speed N of the tested machine
at its maximum efficiency has to be calculated.

05
nxQq~ 05
Nae =—gos O Noe =nepQep ™ =

0,5
QnD

0,75
nD

(15)

where

n rotational speed (s~1);
Q, discharge of machine (m3/s);
E specific hydraulic energy of machine (J kg=1).

For reversible pump-turbines, the specific speed at each maximum efficiency point when
operating as a turbine or as a pump, should be calculated and taken as a reference to obtain
the scalable losses in turbine or pump operation, respectively.

As the specific speeds of different machines from different manufacturers for the same
specified prototype conditions are quite close, it is possible to fix dgcorers Kucos Arer @aNd ¥
in advance in a specification. Also, for a comparative model test, common values of dgcgyef
Kuco» d1ref @nd w1 should be defined.

5.3 Parameters for specific hydraulic energy efficiency step-up

Once an investigated hydraulic machine is described by its specific speed, the factors dgco et
and x,co for a smooth model, which are required to apply the step-up formula, can be
determined by the equations shown in Tables 4, 5, 6 and 7.

These equations are valid in the specific speed range shown below each table.

NOTE Beyond these specific speed ranges, the equations are not substantiated by analytical or experimental
data and may not be correct. However, even beyond these specific speed ranges, the attached Excel sheets give
step-up values which are calculated by extrapolating the equations. These step-up values are shown primarily for
information. If they are used for the evaluation of contractual model test results, agreement shall be made in
advance among the concerned parties.

1) Francis turbines

Table 4 — Scalable loss index dgcqo.ef and velocity factor x,co for Francis turbines

Component passage decores Xuco
Spiral case despref = 0,40/100 Kusp = -05Ngg +033
Stay vanes desvref = (-Ngg +0,40)/100 Kusv = —14Ngg +0,60
Guide vanes devrer = (F29Nqg +165)/100 | kugy = -33Ngg +129
Runner deruref = (34 Ngg +0,55)/100 Kyru = —13Ngg +0,90
Draft tube depTrer = (0,5Ngg +0,05)/100 KuoT = 028

NOTE The above equations are valid for 0,06 < Nqg < 0,30 (see B.4, B.5 and B.6).
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2) Pump-turbines
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a) Turbine operation
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Table 5 — Scalable loss index dgcg.ef and velocity index x,,co for pump-

turbines in turbine operation

Component passage

dECOref

Kuco

Spiral case

despref = 0,45/100

Kuysp = —0,5 NQE + 0,34

Stay vanes

desvref = (— Nqe + 0,45)/ 100

Kysy = —1,4 NQE + 0,57

Guide vanes

degvrer = (- 29Ngg +165)/100

Kugy = -33Nge +123

Runner

derurer = (34 Ngg +135)/100

KuRU = —1,3 NQE + 0,87

Draft tube

deprrer = (05Ngg +0,05)/100

KuDT = 0,31

NOTE The above equations are valid for 0,06 < Nqp < 0,20 (see B.4, B.5 and B.6).

b) Pump operation

Table 6 — Scalable loss index dgcg.ef @and velocity index k,cq for
pump-turbines in pump operation

Component passage

dECOref

Kuco

Spiral case

despref =045/100

Kusp = —0,5 NQE + 0,31

Stay vanes

desvrer = (- Ngg +0,50)/100

Kuysy = —1,4 NQE + 0,53

Guide vanes

degyrer = (— 29 Ngg +165)/100

Kugyv = —3,3 NQE + 0,96

Runner

derurer = (34 Nqg +155)/100

KuRU = —1,3 NQE + 0,79

Draft tube

depTrer = (05 Ngg +0,05)/100

KuDT = 0,27

NOTE The above equations are valid for 0,06 < Nqg < 0,20 (see B.4, B.5 and B.6).

3) Axial flow machines

Table 7 — Scalable loss index dgco.ef and velocity factor k¢ for axial flow machines

Component passage

dECOref KuCO
Runner deruref =245/100 EURU =129
All stationary parts desTref =123/100 KusT =019

NOTE The above equations are valid for 0,25 < Nqg < 0,70 (see C.9).

5.4 Parameters for power efficiency (disc friction) step-up

The following equations shall be used to obtain dy. and k1 (see D.3). These equations are
valid in the specific speed range shown for each equation.
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NOTE Beyond these specific speed ranges, the equations are not substantiated by analytical or experimental
data and may not be correct. However, even beyond these specific speed ranges, they may be used for the
evaluation of contractual model test results by mutual agreement among the concerned parties.

1) Francis turbines

drrer =| 044+ 99%% 1 1 £0r 0,06 < Ne < 0,30 (16)
Noe 100
K1 =—-57Ngeg +20 or 1,0, whichever larger (17)
2) Pump-turbines
a) Turbine operation
12 1
d1ref =] 0,97 + 00 > X 7aa for 0,06 < Nge < 0,20 (18)
Nag 100
k1 =-83Nge +27 or 1,0, whichever larger (19)
b) Pump operation
drref =| 123+ 0015 xL for 0,06 < Nge < 0,20 (20)
NQE2 100
Kt =—15Nqg +27 or 1,0, whichever larger (21)

6 Calculation of prototype performance

6.1 General

The formulae set out from 6.2 to 6.6 concern the conversion of the hydraulic performance
data from a homologous model to a prototype for hydraulically similar operating conditions.

Using the methods of measurement described in IEC 60193, absolute model test data such as
Mv: Em» Qm: T Pur Reyy, etc. are obtained for each test point.

With additional absolute data of model and prototype such as n, D, g and p, the corresponding
prototype performance data can be calculated.

For off-design points, Ag, At and Aq calculated for the maximum efficiency point shall be used
from Equation 22 to Equation 33. It should be noted that this procedure gives slightly less
step-up of efficiency for off-design points comparative to the maximum efficiency point.

6.2 Hydraulic efficiency

The hydraulic prototype efficiency of a hydraulic machine can be calculated by the following
formula:

Nhp — Nep XN1p XnQP =(1+AE)(1+AT)(1+AQ) (22)
Nhm  MeEM XNTM XNam
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The mathematically strict derivation leads to a multiplier n,p/mp- By omitting terms of second
and higher order, the following equation can be applied. It shows negligible deviation from the
strict formula but leads to the customary constant adder.

Anyp, = nhm(;]i— jz N (Ag + A1 +Aq) (23)
hM

In case of axial flow machines with homologous gaps, At = Ag = 0. Then, the above formula is
simplified to:

nﬂ:“ﬂ:(huAE) (24)
NMhm  Mem
or
ANy =My XAg (295)

In case the model hydraulic efficiency my is higher than “assumed maximum hydraulic
efficiency: Npamax » it is assumed that the standardized loss terms provided in this standard
(decoref 91rer» 1-Nqm) are uniformly decreased by multiplying them by (1-ny)/(1-npamax)- The
attached Excel sheets give step-up values using thus modified loss terms. If these step-up
values are used for contractual model tests, it shall be agreed on in advance among the
concerned parties.

NOTE “Assumed maximum hydraulic efficiency: M, , .. 1S defined as the efficiency which is given by the values
of 8, O1ef @and volumetric efficiency Mg given in this standard, assuming no kinetic loss is present.

Nhamax = (1-8gref )X (1= 37ref ) XNq

6.3 Specific hydraulic energy

Under hydraulically homologous conditions, the specific hydraulic energy is converted by the
following equations.

Turbine operation: (see Note in 6.6)

e R R e R G o = B
Em  (Nm Dm Nep Nm Dm 1+Ag

Pump operation:
2 2 2 2
E_P:[n_P) X[D_Pj X(WEP):(n_PJ X[D_Pj x(1+Ag) (27)
Em (Num Dm NEM Ny Dy

Under hydraulically homologous conditions, the discharge is converted by the following
equations.

6.4 Discharge

Turbine operation: (see Note in 6.6)
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3 3
Qp :n_Px[DPj . Nam :n_PX[DPj o 1 (28)
Qm nv (Dm Mo "™ \Dwm 1+ Aq
Pump operation:
3 3
Qr =n—Px(—DPJ x QP =n—Px(—DPJ x(1+Aq) (29)
Qnm  nv (D NMav "wm \Dm

6.5 Torque

Under hydraulically homologous conditions, the torque is converted by the following
equations.

Turbine operation:

T np V2 (Dp Y np V2 (Dp Y
Lpzpix(—P] x[ PJ x(nTP J: PP x[—P] x(—P] ><(1+AT) (30)
Tom P Ny Dwm ™ P (Nm Dwm

Pump operation:

2 5 2 5

Tmp _ PP X[”_Pj X[DPJ X[“TMJZ PP X(”_P] X(DPJ X( 1 ] (31)
Tam  Pv (Nm Dwm nTp P (Nm Dwm 1+ A7

6.6 Power

Under hydraulically homologous conditions, the power is converted by the following
equations.

Turbine operation: (see Note in 6.6)

P ne )° (Dp ) ne )° (Dp )
LP:PLX[_PJ X( Pj X{“TPJ: PP XE_P] X[_PJ (4 A7) (32)
Pom P \Nm Dwm NT™ P (Nm Dwm
Pump operation:
3 5 3 5
Pmp _ PP X(”_PJ X[DPJ x(nTMJz PP X[”_P] X(DPJ X( 1 ] (33)
Pamv P (N Dwm ntp P\ Nm Dwm 1+ A7

NOTE In usual practice of the step-up calculation of turbine performance, firstly the value of nepm corresponding
to the specified head for the prototype turbine EP is calculated. Then, on the model performance curves, the values
of n,, and Qgp, (and/or Py,,) corresponding to this ngp, are read.

In this procedure, the value of ngp) should be calculated by the following formula considering the scale effect on
Ep.

Np XDP 1

MEDM =T =T A
P E

Then the model values of np)\y and Qgpp (and/or Pepyy) are converted to the prototype values.

For the conversion of n\, Equation 22 should be applied.

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d



-30 - 62097 © IEC:2009

For the conversion of other performance parameters, such as Qgp)y and Pgp)y, the following formulae should be
used considering the scale effect.

2 2 0,5 05
D npD 1 D E 1+ Ag )
e =anl o1 | (e Jrsa = onlan [0 1

DM nMDM 1+AQ DM EM 1+AQ
1+ Ag )%°
Qp =Q xDp2 XE 0‘5(—E
1P epm XDp P 17 Aq
2 3 2 15
op ) D npD op ) D Ep )" 5
P1P=P1M( L j( Pj ( = P) (1+AT)=P1M( L ][ PJ ( Pl (+ag)®(+a7)
Pm A\ Dwm NMDm Pm A Dm Em

2 e 15 15
Pip = Pepm Xpp xDp” xEp ™ (1+ Ag )™ (1+ A7)
6.7 Required input data

Required input data for the calculation of the prototype performance are itemized in Table 8.

Table 8 — Required input data for the calculation of the prototype performance

| Model | Prototype Note
a) For conversion of the maximum efficiency point
Reference diameter Dy Dy
Speed Nyopt ne np: rated speed
Operating Data Plscharge Q1M°m -
Specific hydraulic energy EMOpt - or HMOpt
Hydraulic efficiency Nopt -
Water temperature twm twp
Roughness | Spiral case Ragpm Ragpp
Stay vanes Ragym Ragyp
TI?Eata for step-up of Guide vanes Ragym Ragyp
Runner blades Ragum Rag,p
Draft tube Raprm Rapp
Roughness | Outer surface of runner Razu Ra;gzp
Data for step-up of
Nt Stationary part facing to Ra gy Ra;gp
runner

The dimensions below are required only if the runner seal geometry of the model is not homologous to the
prototype.

Seal clearances?@ Ceim Ceip Outer seal, crown side
Data for correction Ceom Ceop Inner seal, crown side
of na :
Cb1M Cb1P Outer seal, band side
C C Inner seal, band side
when geometry of b2M b2pP
runner seal is not Radius of seals@ R.iim R.1ip Outer seal, crown side
homologous
Raoim Reoip Inner seal, crown side
Ry1im Ry1ip Outer seal, band side
sziM szip Inner seal, band side
Seal Iengtha Letim Lesip Outer seal, crown side
Lc2iM Lc2iP Inner seal, crown side
Lotim Loip Outer seal, band side
LbZiM LbziP Inner seal, band side
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| Model | Prototype Note
b) For conversion of turbine/pump performance
General Density of water Pm Pp
Speed Nepm np np: rated speed
Discharge Q
For conversion of 9 EDM
Turbine Specific hydraulic energy Ep or Hp
performance a
Power (Peom)
Hydraulic efficiency Mhu
Speed ne np: rated speed
Discharge Q. pm
For conversion of o :
Pump performance Specific hydraulic energy E.om Ep or Hp
Power @ (P.om @
Hydraulic efficiency Mhu

2 |f the prototype power is calculated from Pp» Npp: Ep @and Qp, these model values for power are not

necessary.

7 Calculation procedure

Summarizing, the procedure how to scale up hydraulic model performance data to prototype
conditions consists of the following steps:

step 1: Determination of the specific speed Nqg at the maximum efficiency point.

step 2: Calculation of scalable loss index dgco.ef @nd velocity index k,co of each component
corresponding to the Nqg obtained above.

step 3: Calculation of loss index dt.os and dimension index k1 for disc friction loss step-up.
step 4: Determination of surface quality expressed by Ra.

step 5: Determine the geometrical data for runner seals, if they are not homologous.

A A A
step 6: Calculation of individual step-ups (AE = E,AQ = &,AT = i}
NEm Nam Nt™m

step 7: Calculation of prototype performance.

The attached flow chart represents the whole procedure starting from the calculation of
specific speed to the calculation of prototype performance data. As demonstrated in this flow
chart, the application of the new method is, despite the new features, still easy to handle.

By utilizing the Excel sheets attached to this standard, the step-up calculation can be done
simply by entering the required input data into the relevant cells of input form.
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LICENSED TO MECON Limited. - RANCHI/BANGALORE
FOR INTERNAL USE AT THISLOCATION ONLY, SUPPLIED BY BOOK SUPPLY BUREAU.
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Annex A
(informative)

Basic formulae and their approximation

A.1 Basic concept of loss structure and scale effect
The scale effect formulae set out in this standard are derived from the following basis.
1) Loss structure and efficiency components.

As illustrated in Figures A.1 and A.2, losses in hydraulic machines are classified into four
component losses. (see Annex N of IEC 60193:1999 [1], [8], [10])

They are:

e specific hydraulic energy loss: E| ;
e leakage flow loss: q;

e disk friction loss: P4 ;

e bearing friction loss: P, .

Corresponding to each loss, the following efficiency components are defined.
e specific hydraulic energy efficiency: Mg ;

e volumetric efficiency: Mg ;

e power efficiency: Nt ;

e mechanical efficiency: Mm
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(Friction loss)

(Leakage flow loss)

-
Eix Eim

(Specific hydraulic
energy loss)

(Kinetic loss)

)
\EL Ls

— I Mr=NeNaNT

E ! pQ1
|
|
Ne | Na \\\
|
T TRenen |7 =
Em ! me
.M |
Pr=Em X me
|
nr
1
mm

(Mechanical power)

Mm

l_

P
(Turbine output)

LT

(Disk friction loss power)

I:)Lm
(Bearing loss power)

IEC 207/09

Figure A.1 — Flux diagram for a turbine
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P
(Pump input)

Mm

Pm
(Mechanical power)

PLm

Bearing loss power)
nr

(Disk friction loss power)
(Friction loss)

/ T |
N ="MhMNm
Es ——L—J,-—‘\‘——nﬁnenom
\ ELm Ne | Na
3 A
e E —}— 0 —

(Specific hydraulic (Leakage flow loss)
\ energy loss) 4//

(Kinetic loss) (Hydraulic power)

IEC 208/09

Figure A.2 — Flux diagram for a pump

P, P,
The ratio of —™ (for turbine) or P—h (for pump) is defined as hydraulic efficiency n;, which is
h m

expressed as the product of Ng, Ng and Ny.

This standard deals with the scale effect on the hydraulic efficiency m, and the mechanical
efficiency m,, is excluded from the topic of this standard.

2) Homologous operating condition

Homologous operating condition of the runner/impeller between a model and a prototype can
be achieved when the velocity triangles at both inlet and outlet of the runner/impeller are
homologous. However, strictly speaking, homology of both the inlet and the outlet velocity
triangles cannot be maintained simultaneously due to the scale effect on the internal flow in
the runner/impeller. According to the theoretical assessment, it has been proved that, if the
homology of the velocity triangle at the high pressure side of the runner/impeller is
maintained, the deviation of the velocity triangle at its low pressure side is very minor and it
does not affect its performance significantly. Therefore, it is considered in this standard that
the homologous operating condition between model and prototype can be achieved when the
homology of the velocity triangle at the high pressure side of the runner/impeller is maintained
[2]. In case that such homologous operating condition is maintained between model and
prototype, the performance parameters of the runner/impeller, E,, Q, and P, can be

converted by hydraulic similarity law as shown below without any shifting due to the scale
effect.
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n 2 D 2 n D s n 3 D °
Ewp=|—"||=F|Em, Qup =| — | =1 Q dPp=|2||=2|P A1
mP (nMJ (DMJ mM mP (nM DM mMm an rP nM DM ™ ( )

3) Shifting of performance [7]

When Nng, Ng and Ny of the prototype differ from those of the model due to the scale effect,
the performance parameters of the prototype can be calculated by the following formulae
considering that E,, Q,, and P, are homologous between model and prototype.

For turbines:

EmP = T]EPEP and EmM = T]EMEM
2 2 2 2
E _[n_p] (DP] NEM ]E =[”_PJ (&J (HE—M]E
p= M .
v ) \Dm ) { Mep ") (D) {Mem +Ane
np ? Dp ? 1 np ’ Dp 1
) e - Dp. En (A2)
M) \Bm ) | 44 ANE M) \Bw ) U1+ Ag
Qmp =N@pQp and Qmy =NaomQm
3 3
Qe = [ np J[ Dp ] (nQM jQ - [”_PJ(D_PJ (nQ—MJQ
P = T ™ "
nv A Dm ) ( Nap v A Dm ) { nam + Ang

3 3
Np Dp 1 Np Dp 1

- — Q= /| =% Q A3
(nMJ(DMJ 1+ ANa ™ (nMJ(DMJ [1+AQJ e "9

Nam

3 5 3 5
po=|[Me | [Dr|[nte | _(M | (Dp | [NmtANT |5
- 'mP ~ mM — mM
Ny Dm NTM v Y NT™
3 5 3 5
np | | Dp Ang np | | Dp
= = = Pam=| | | = | (14 A7 Pom (A.4)
Ny ) \ Du ™ Ny ) \ Du

For pumps:

2 2 2 2
. Ep = M = M
v ) \ Dv ) ( Mem Ny ) \ D NEM

] (E_ZT[B_;JZG ' %jEM - (n_PJZ[D_PT (1+ 2y (A5)

nv ) ( Dm
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Q Q
Qmp =—F and Qqy=—M
Napr Nam

3 3
_ _(np Y Dp \'( Map _(np | Dp ) [ Nam +Anq
S Qep=l—l=—| | Qm=|— Qv
ny A Dm )  Nam Ny A Dm lelV
3 3
n D An n D
- (_P]( P J (1+ Q JQW' = (_PJ(_PJ (1+Aq Qm (A.6)
Ny A Dm nam Ny A Dwu
Pe =M1pPmp  and Py =ntvPmm
3 5 3 5
L SN [ (I
nv ) \Dm ) \ 1P v ) \Dm ) (ntm + Ang

3 5 3 5
_(Me | [Br ;pM: e || De 1 P (A7)
Ny M) |4y Anr |7 mv ) (Dw ) (1+a7 )"

Scale effect on the performance at off-design points is complicated. In this standard, however,
it is prescribed that the performance at off-design points shall be calculated in the same
manner by using Equations A.2 to A.7 with Ag, Aq and Ay obtained for the maximum efficiency
point.

4) Scalable losses

As stated in 4.1.1, the following losses are subject to scale effect by the difference of
Reynolds number and the relative roughness.

e Specific hydraulic energy loss due to friction: E ¢

e Leakage loss: q

e Disc friction loss: P4

In the past international standards, all scalable losses were dealt with collectively. The
magnitude of the scalable loss was estimated by the assumption that its ratio over the total
loss, which had been denoted as V, could be given as a certain constant value for each type
of hydraulic machines. This assumption gave larger value of the scalable loss to low
efficiency turbines and, as a result, it gave unreasonably high efficiency step-up for them.

In this standard, however, it is considered that the relative magnitude of each scalable loss to
each corresponding performance parameter except for discharge (0 = ELf/E and

St =P.4/Py ) is given as a function of the specific speed for each type of the machine. This

enables to calculate the scale effect on each efficiency component individually and to
calculate the shifting of each performance parameter as stated in 3) above.

A.2 Derivation of the scale effect formulae and the approximation introduced
for simplifications

1) Scalable loss ratio in specific hydraulic energy &g and specific hydraulic energy
efficiency ng

Similarly to the conventional IEC standard, the relative scalable loss g and the relative non-
scalable loss 9§, are defined. The relations among these values and the specific hydraulic
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energy efficiency Mg are shown below. It should be noted that the homologous quantity which
is directly transposable from the model to the prototype by the hydraulic similarity law is E,

but not E. To explain simply the derivation of the formulae, new parameters, S*E and 8:,5,
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defined by using E,, are introduced in the table shown below.

Turbine Pump
Definition of Mg E. E-CEL+YEL) E E
= —= nE ==
E E Em E+(ZELf+ZELk)
Definition of 8¢ and =T > Ey DEi 1 D E;
5 O = =MNe O = =—
ns E Em E nE Em
= Y Ew DEr 1 XEg;
6ns = =MNg 6nS - T
E E,, E  mne E,

New definition of 8,;

and 8;3

8* B ZELf Since E_, is homologous, 5;5 can be scaled up by the ratio
E E. of the loss coefficient. (S*EP/al*EM): (Ap/Ap)

. ZELK Since E_ is homologous, 6;3 remains constant for both

an -

E model and prototype:
m

8nsF‘ = 8nsM

Relationship between S = 6* and §.. = 5* 8* *
& and conventional & E = Mede ns = TIEOns O =—F£ and Ops = —
Me E
Shifting of 8¢ Onsp _ dnsm NepSnsp = NemSnsm
Mer  Mem
Em E_(ZELfJ"ZELk) nEZi: E
New expression of Ng | ME = E = E En E+ (Z Ef+ ZELk)
using 8¢ and & _ 1
=1-0g —0Ops 1+ 8g + 8ps
_ Ne
D Eis+ Y Elx P=TEDN-T
=1-ng E Mg + =B
m m
b <7 T
=1-MgBg +0ns 1+i(5*E+5;S)
(* -'-8E21_nE_5ns) Ne

1

Me ="+
o 1+ 0g + 90,6

X 1
[ LSE:E_‘]_&'SJ

0 Mg :1_8*E _8;3
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S*E is stepped up by the ratio of friction coefficient.

*

5ns remains constant for both model and prototype.
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2) Step-up of specific hydraulic energy efficiency Mg

As shown in A.2 1), "E s expressed by different equations for turbines and pumps. This is

E

caused by the difference in the term nE; for turbines, —™ appears at the numerator and for

)

ns s
Oe

pumps, Em appears at denominator. Also, it should be noted that the non- scalable loss

a common value for both model and prototype but Bns is not, and that the scalable loss
can be scaled up by the ratio of the loss coefficient from model to prototype but O can not.

Hence the following scale effect formulae for "E can be derived:

Turbine Pump
ANg =Mgp —Mem ANg =Mgp —Mem
1 \ \ . \
= 1+ S*EP + S;SP = (SEM + 8nsM )_ (SEP + é‘)nsP)
I = (SI*EM _SI*EP)"' (5;s|v| —5;313)
Ang calculated by using 1+ SI*EM + S;SM
8¢ and §; . . . .
£ AN One _ (SEM _SEP)+ (SnsM _SnsP) _ (8* 5 )_ 0
(1mep \VMem) $iNce CnsM ~ OnsP ) =
since (S;SM — S;SP): 0 Ang = 8EM - 8EP

ANg =MgpNem (B*EM - S*EP)

Ao

Conversion of friction Oep = Oprer N
ref

loss
My

8EM = 8Eref N
ref

where: A is friction loss coefficient

Ang referring to Séref . Ay Ap . A A
ANg = MegpMemOerer| 7 — Ang =6 M _ 2P
© A ref A ref i E Eref 7L ref }\. ref
since 8*Eref = 8Eref since 8Eref = T]ErefsEref
AN referring to 8¢, Neref
AN = e 5o | v _ e
NepNem Am Ap TN = NErefOFref N X
Ang = Okref Y ref ref
NEref ref ref
A M Ay — A
. ANg _ Mep 5 Ay — Ap Ne _ Meref SEre{ |v|7L PJ
Nem Merer 0L Aret Mem Tem ref
A . . since ni =1 since MNEref ~1
pproximation formula n —n
given in this standard Eref EM
A — _
A =T SEref(—xM xPJ Ag _ AN 8Eref(—}\'M %pj
Nem 7\'ref Nem }"ref

It should be noted that the equation to obtain Ang is different for turbines and pumps.

However, by introducing the approximation given in the lowest frames of the above table, the
same formula is used for both turbines and pumps in this standard.
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3) Step-up of volumetric efficiency mng

Similar tong, the equation of ng is expressed differently for turbines and pumps. Since the
quantity that is directly transposable to the prototype is Q,, (not Q,), the ratio of the leakage
loss q over Q, is expressed as shown below and the step-up amount of volumetric efficiency
Ang is obtained.

Turbine Pump
Definition of Mg n Q. Q, 1 n Q _Qm-q 1__d
Q = —= = Q - —m_m= _——
Q Qu+q 4, d Q, Qp Qp,
m
0,5 2 2 0,5
dp :(CKM"‘CfMJ Ap /D3 (DP] (Eij
au  \ Ckp +Ctp Aw/D2 \Dm ) \ Emm
0,5 2
. f _(Ck +CfMJ AF’/DP Qmp
onversion of leakage -
0,5 2
.9 =(Ck+CfMJ Ap/DE | ay
Qmp &k +&tp Aw/DZ | Qmu
where
€ loss coefficient due to the kinetic loss for the leakage flow through the
seal clearance (non-scalable)
s loss coefficient due to the friction loss for the leakage flow through
the seal clearance (scalable)
A cross sectional area of seal clearance
when the dimensions of the seal and the concerned parts are geometrically
homologous,
2
Ap/DE | _ 1
2
AM/DM
0,5
e z[ck"‘CfMJ am
Qmp Sk +Ctp Qrm
Ang referring to g and | Ang =Nqp —Nam Ang =Nqgp —Nam
Q
i S B _ 9w _ %
- 1+(ap/Qmp) 1+ (am/Qum) Qmm  Qmp
when the geometry 05
of the seal is = NapNaml(a/Qmm) - (G /Qmp )} Ck+Cim |
homologous = (1—1]QM 1-| X2V
05 Ck +Cep
=nqp(1-Nawm 1-(—2;" +Stm ]
G +Cp
0,5
. _ Ck +Ctm
Approximation formula Since both (1 _nQM) and {1-| 77— are very small values, the
o Ck +Ctp
given in this standard
step-up amount of the volumetric efficiency (negative) can be usually disregarded.
AT]Q =0 (see Annex E)
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4) Step-up of power efficiency (disc friction) ny

In this case, the power of the runner/impeller P, is transposable directly from model to
prototype by the hydraulic similarity law (not P, ). Then, the scalable disc friction loss 6+,

which is defined as F;ﬂ is stepped up by the following formulae.

m

Turbine Pump
Definition of Mt Ny = Pn _ P, —Pq -1 P 4 nr = PR _ 1
=_M =1- === =
TP P. P, Pn P +Pyq 4, P
P
Homologous condition Since P, is homologous between model and prototype,
3 5 3 5
Pt = Prog| M| [Pu | p o _p [T || De
™M rref Nrof Dref ’ rP rref Nrof Dref
Definition of 61- S P|_d 1 P|_d I:>Ld I:>Ld
T:—:—— 61-:—:]’]-'-—
IDm Nt IDr I:)m |:)r
ANt =MN1p —M1M ANt =N1p — N1y
Expression of AT]T =N1mOtm —NT1ROTP STM STP
=Nt — —
Prw Pre [PLdM PLap j
= nTMnTF’ B b
I:)rM I:)rP

Since 1) both P 4y and P y4p are proportional to the loss coefficient and 2) P, is
homologous between model and prototype, the following equations are derived.

3 5 3 5
PLdM—PLdmeM(”MMDMj P =P, {”—MJ (—D“”j
- re r rre
Cmref Nrer Dref Nret Dref

3 5 3 5
C n D n D
Step-up of Mt P =P mp( PJ( P] P,=P (_P ( P]
LdP Ldref Cmref Moot Dref rP r ref Mot Dref
AnT = (Pﬂj [Cﬂ — CLP] AnT :nTMnTP(EJ [CmM _ CmP j
Pr ref Cmref Cmref R ref Cinrer  Craref
Cim—C B1vef | Crm—Cinp
= Sqpef| =M ZmP =NrMre (—
MNTref Tref( Cmref J Tref Cmref
- AnT — nTref 8 CmM - Cmp ‘..ﬁ — T'ITP STref(CmM_CmPJ
Nm N Tref Cmref Ntm MNrret Cmref
. NTref _ . Ntp
Approximation formula since ~1 since ~1
given in this standard NTm Nref
AT = —AnT ~ ST f(CmM _CmP J AT — AnT ~ STref[CmM _CmP J
N1m © Cmref Ntm Cmref
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As shown in the above table, the formula to obtain AT]T should be different for turbines and

pumps. However, by introducing the approximation given in the lowest frames of the above
table, a common formula is used in this standard for both turbines and pumps.
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Annex B
(informative)

Scale effect on specific hydraulic energy
losses of radial flow machines

B.1 Scale effect on friction loss
1) Scale effect on friction loss coefficient

The scale effect, that is the variation of the friction loss caused by the difference in Reynolds
number and the relative roughness, is slightly different for a flat plate and for a pipe.
However, it is prescribed in this standard that the friction loss coefficient in various passages
of the machine, excluding runner blades of axial flow machines, varies according to Colebrook
formula established for pipe flow.

Since the original Colebrook formula is given as an implicit function (see Figure B.1), it is not
easy to obtain the value of the loss coefficient by a simple calculation. Therefore, in this
standard, a new formula proposed by Nichtawitz, which is an explicit function to give almost
the same values as of the Colebrook formula, is used. [4, 6]

The new formula is:

ke Reg )
A =2 0,74(8x104—s+—0J +0,26 (B.1)
dh Red
where
Reg =7x10°;
Ao =0,0085:

ks sand roughness;
dy, hydraulic diameter of a pipe / conduit / water passage;

vd
Re4 Reynolds number in a pipe, Rey :Th_
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The comparison between the original Colebrook formula and the new formula is shown in
Figure B.1.

0,020 T T T e e —

I Nichtawitz: traced lines with white symbols
0,018 y Re . 102

z\\ xsxolo,m[so 000 <8+ ﬂ] +0,261
0,016 2 d Re

N
0,014 2
' Hs;::m .
T = d/ks = 10 000
0,012 —
A
0,010
; ~3
. d/ks = 100 000
0,008
[T e

0.006 Reg R dlks = co (smooth)

— Colebrook: single black Soot
T 0k ( Ks , 2,51 J

T 4% 10| 7 55
ooon L 3,7d Re
0,000
1x10° 1x10° 1%x10" 1% 108 1x10°
Re IEC 209/09

Figure B.1 — Loss coefficient versus Reynolds number and surface roughness

NOTE 1 In some experiments with sand roughness, it is observed that the friction loss of a rough surface having a
roughness within a certain value is the same as a completely smooth surface. In such a case, the limit of the
roughness is called "admissible roughness" and the surface with the roughness within this limit is regarded as
"hydraulically smooth". (see curves B and C in Figure B.2).

Regarding the loss coefficient of rough surfaces, some different experimental results shown in
Figure B.2 were reported in the past, in which the characteristics of the friction loss coefficient
showed different trend in the transition zone between smooth and rough categories. [13 - 16]
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\& Rough surface
B
A Hydraulically g
smooth
\ Smooth
e

R

IEC 210/09

Figure B.2 — Different characteristics of A in transition zone

The curve "A" is observed in the experiments with commercially rough pipe (Moody) or rough
model turbine (Henry). [17] They show that the admissible roughness is very small and the
friction loss characteristics show an asymptotic curve. Colebrook formula represents such
characteristics. The admissible roughness in such case is nearly zero.

The curve "B" represents the experimental results with sand roughness (Nikuradse). In such
case, the admissible roughness is given as approximately

kSadm ~ S 8

dy Req VA

The characteristics like the curve "C" is observed in the experiments with a corrugated
surface or a surface with isolated sharp sand grains. In such case, the admissible roughness
becomes larger.

It is considered in this standard that the admissible roughness is very small and Colebrook
formula may apply for the assessment of the scale effect on the friction loss.

2) Relationship between sand roughness kgand arithmetical mean roughness Ra

The relationship between the sand roughness kg and the arithmetical mean roughness Ra

presently available in the literature is widely spread. [14] In this standard, however, it is
considered that the arithmetical mean roughness can be converted to the sand roughness by
the following equation (see Equation 2).
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ks =5Ra (B.2)
NOTE 2 In case of aged prototype machines with heavily rusted surfaces with Ra values larger than 50 um, it is
recommended to consider the followings in evaluating the surface roughness.
First is the difficulty in the measurement of roughness. On aged machines, the roughness values are often beyond
any existing portable roughness tester range. In these situations, it is recommended to take molds at most
representative locations using appropriate plastic material and measure the roughness of these molds by using a
‘coordinate measuring machine’ to find an equivalent Ra value. Other methods can also be used (like depth
indicators, or roughness comparison coupons, etc) if a mutual agreement is reached among the concerned parties.
In such a situation, however, the equivalent Ra roughness should be determined carefully, as it is affected by the
roughness profile and the density of dispersed voids.
Secondly, a consideration should be taken in choosing the meaningful roughness values from the measurements.
Based on the actual state of knowledge, it is believed that areas having scattered deep voids do not create as
much losses as their measured value would indicate. Indeed, the stream lines over such areas pass over the voids
without reaching the bottom and do not create significantly larger losses. Therefore, in such case, it is
recommended to ignore areas with deep voids when measuring roughness (deep voids are considered as being
depressions deeper than approximately 1,5 mm).

Once the above considerations have been taken into account, the relationship between ks and Ra as expressed by
Equation B.2 (or Equation 2) can be tentatively applied also to heavily rusted surfaces.

Then, Equation B.1 is expressed as follows:

0,2
A= 0,74(4><105E+EJ 40,26 (B.3)
dh Red

B.2 Componentwise step-up of specific hydraulic energy efficiency

1) Friction loss coefficient of each component [9]

When Equation B.3 is applied to each component passage, we obtain,

02
Ao = Ao 0,74[4x1o5@+ﬂ] +026 (B.4)
dico  Regco

where

subscript CO the values for each component passage;

Reyco Reynolds number for each component passage.

Vco9nco
Regyco =——

Since the Reynolds number for the machine can be written as:

where

u peripheral velocity of the runner/impeller at the reference diameter;
D reference diameter of the machine.

The Reynolds number for the component passage can be expressed as follows:

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d



62097 © IEC:2009 - 47 -

Vcodhco

RedCO = Re uD

By substituting Reyco in Equation B.4 by the above equation, we obtain:

02
Aco = o 0,74[4><105 D Ragp , uxD ReOJ +026 (B.5)
dhco D VcoXdnhco Re

By introducing two new factors, Kyco and K co, Equation B.5 can be rewritten as follows:

0,2

R Reg |

eo = Ao 0,74[4><105 1 Raco , ! eo) 10,26 (B.6)
kKgco D Kyco XKgco Re

where

Kqco dimension factor of component passage.

_ 9hcom _ Gncop _ dhco (B.7)

K
400 = Tp D; D

where

K.co flow velocity factor of component passage.

v v v
Koo = —com _ Yeor _ Yoo (B.8)
Up Up u

When the geometrical dimensions of the principal water passages as shown in Figure B.3 are
given, the values of ¥x;o and ¥, o can be calculated by Equations B.9 and B.10,
respectively.
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N
Ny
e

IEC 211/09
Figure B.3 — Representative dimensions of component passages

Flow velocity factor:

Vep _ 1 4xQ4 vev _ 1 Q; v 1 Q
Kusp = =—X 2 » Kusv = =—X Z B » Kygv = 1% :fX—']

u U nxDgp u u sv X8psy XBy u U Zgyxagey XBg
VRu _ 1 Q4 1 Q4 vor _ 1 4xQq
KyRU = =—X =5%37 S , KuDT = =—X > (B.9)
u U Zru ><'|'A2dI2 u RU X ©0RU u u znxD

Dimension factor:

Kysp = DSP Kysy = 2)(803\/ XBO Kyay = 2anGV XBO
D D(agsy +Bo) D(agsv +Bo)
)
4><j0 Asdl, 4% S o

KdRU = ) Kgpr =1 (B.10)

D(2 X I2 + AZCrown + A2band ) D(2 X I2 + A20rown + A2band

where

Soru sectional area of the flow passage between runner blades at the outlet section;
Z number of vanes or blades.

The values of x,co and xyco are calculated for the machines of average design currently used
in the industry. Their standardized values are shown in B.5.
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2) Derivation of the scale effect formula for component wise step-up

The standardized scalable loss 8gcg is defined for each component passage as the scalable
loss of a smooth model operating at Rey=Re. It means that the values of dgcq,¢ CoOrrespond
to Acors- Therefore, the equation shown at the end of the table in A.2, 2) can be rewritten for
each component passage as follows:

A Acom — A AL
Agco =—529 = SECOref(MJ = Secoref 22 (B.11)
NEM AcOref Acoref
The term of ALco on the right side is expressed as follows by using Equation B.6.
R 1 1 Rey R 1 1 Rey |2
Ahgo =074 [4><105 dcom + €0 ] —[4><105 dcop + eoj (B.12)
DM  Kdco KucoXXdco Rem Dp  x4co *ucoXKdco Rep

The term of Aqgfis the loss coefficient when the Reynolds number of the machine is Reor
the Reynolds number of the component passage is Reqycoref = Kuco X Kdco X Reyef -

As Res = Reg = 7% 10° and the surface roughness of the reference model is smooth (namely,

Ra 0), Acoref Can be written as follows:

D
R 0,2 1 0,2
Acoref =Ao 0,74( %0 J +026 |=1 0,74(—] +026| (B.13)

Kuco X Kgco X Reref Kuco X Kdco

Then Agco is obtained by replacing Alco and Agores in Equation B.11 by Equation B.12
and Equation B.13.

Acn = MMeECO _ 5 Acom—*rcop =5 A\co
ECO — = OECOre A = OECOref Py
Nem COref COref

5 5 02 5 5 02
4x10 RaCOM+ 7%x10 1 _ 4x10 Racop " 7x10 1
Ksgco Dm  KucokKdco Rewm Kgco Dp KucoKdco Rep

1 ", 026
KucoXXdco 0,74

02 02
Racom  7x10° Racop . 7x10°
4x10° + —| 4x10° +
Kuco Dy Rey Kuco De Rep

=Secoref

. Aeco=0gco
© 1+035kycoxKaco)

(B.14)

For simplification, the above formula is rewritten as follows:

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT



-50 - 62097 © IEC:2009

02 02
Ra 7x108 Ra 7 x108

5 Apco =d 4x10%x CoM —| 4x10%« COP B.15

ECO ECOre{ uco Dy Ren, uco Dp Rep ( )

where

SECOref
1+ O’SS(KUCO X Kqco )0'2

decoref =

The standardized values of dgcef @are shown in B.4 and those of x,co and xyco are shown
in B.5. The values of dgc e Calculated from Sgcgrefs ¥uco @nd xqco, are shown in B.6.

Then, the step-up amount of the specific energy efficiency for the whole turbine Ang can be
calculated by the following formula:

Ang

=Ag =D Agco (B.16)
NEm

B.3 Direct step-up for a whole turbine

By putting Equation B.15 into Equation B.16 and introducing the reference velocity index C,,q,
we obtain:

0,2 0,2
Ra 7x10% | Ra 7x10% )"
A = D deCoref (4><105‘<uco DC:M + Reny J —[4><105Kuco DCPOP + Rep J

Kuo Dp Rep

02 02
6\ 60
4105 ¢ g FUCO Racom . 7x10 ] —[4><1051<u0 Kuco Racop , 7x10 ]

=>d
Z ECOref [ K40 Dy Rey,

Kyco Racowm
Ky0 Dwm

If the values of the terms [ j for all the model components can be regarded as

Ragy

the same and replaced by (D J and, similarly, those for the prototype component

M

passages by (RSOP

j, the above formula can be rewritten as follows:
P

0,2 0,2
R 6" R 6\
Ag :ZdECOm{(4X105Ku0 ¥uco RAcom , 7x10 } —[4><1051<u0 ¥uco NAcop , 7x10 ] ]

Ko Dm Rem ko De Rep
0,2 0,2 (B.17)
R 6 R 6 :
= ZdECOref 4><105Ku0 dom + 7x10 - 4><105Ku0 2op + 7x10
DM ReM Dp Rep

R 7%108 > R 7x108 |
= deper|| 43108 ko oM, X —| 4x105 o 20P_ , 1
DM ReM Dp Rep

The formula of Equation B.17 can be used for the direct step-up of the specific energy
efficiency of the whole turbine.
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Since the friction loss in runner and guide vanes shares about two thirds of total friction loss,
the average value of x gy and x,gy is used as the reference velocity index x,q. Also, the
average value of Ragy,, and Ragy is used as the representative roughness of the machine
Rao.

Kyo = Kugy ;KURU (B.18)
Ra, = R2ev *Rary (B.19)

2

The values of dger =Y decorer @and kg are calculated from the standardized values of dgcorefs
Kyru and x,gy shown in B.5 and B.6 and shown in Table B.1.

Table B.1 - dg s and ko for step-up calculation of whole turbine

Francis turbine dg,es = 3,05/100 Ko = _2’3NQE +110
Pump-turbine (turbine operation) deper = 3,95/100 Kyo = _2!3NQE +1,05
(pump operation) dg,¢ = 4,20/100 Ko = _2=3NQE +0,88

Kyco Racom _ Raom
Ky Dw D

and

For the application of Equation B.17, it is required to keep

Kyco Racor _Rage

. In other words, the surface roughness of each component passage is

ko Dp Dp
. o Ra Ra Ra Ra
required to be within the range —acoM _ Xw Rdom 5,4 Rdcop | Kuwo REop  1he ya)yes of
M Kyco Dm Dp Kuco Dp
W obtained from the values of K,co given in B.5 and the required range of roughness for
Kuco

the application of Equation B.17 are shown in Table B.2.
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Table B.2 — Criteria for the surface roughness for the application
of the direct step-up formula

Kuo Required roughness range
Component Kuco
passage ] . .
Francis Pump-turbine Pump-turbine Model Prototype
turbines (T) (P)
Range? | Ave. | Range? | Ave. | Range? | Ave.
SP 3,00 ~ 2,69 | 2,92~ 2,75 | 2,56 ~ 2,31 (2,0~4,0) Ra,, < 3,0 Ray,
2,31 2,58 2,06
S 1,40 ~ 1,60 | 1,78 ~ 2,03 | 1,53~ 1,72 (1,5~3,0) Ra,, <2,5Rag,
2,03 2,56 2,04
GV 0,87 ~ 0,99 | 0,88 ~ 0,93 | 0,95~ 1,07 (0,7~1,3) RaOMb <13 RaOPb
1,25 1,01 1,26
RU 1,17 ~ 1,01 1,16 ~ 1,08 | 1,06 ~ 0,94 (0,7~1,3) Raomb <1,3 RaOF,b
0,83 1,00 0,83
DTC 4,86 ~ 3,40 | 4,26 ~ 3,54 | 3,89~ 3,03 (2,5~4,5) Ray,, <4,0 Ray,
2,33 2,94 2,37

@ The values on the left indicate those for the lowest specific speed (NQE = 0,06) and those on the right

indicate the values for the highest specific speed (NQE = 0,30 for Francis turbine, NQE = 0,20 for pump-
turbine).

b Since the average value of Rag,, and Rag is defined as Ra,, when Rag,, is selected as 1,3 Ra,, Ray,
should be 0,7 Ra,,.

€ In case of draft tube, K,pr I8 defined at the upstream end of the draft tube, where the diameter is the same
as the reference diameter and the velocity to calculate K is the highest in the draft tube section. To
evaluate the roughness effect in the draft tube, it seems reasonable to use the average flow velocity, which is
approximately estimated to be 0,7 times the velocity at the upstream section. From this viewpoint,

K K
uo is indicated in the row of uo

_— for the draft tube.
0,7 xkypT Kuco

B.4 Relative scalable hydraulic energy loss of radial flow machines
1) Definition

On the basis stated in B.2, the scalable loss dealt with in this standard is defined for each
component passage (spiral case, stay vanes, guide vanes, runner, draft tube) as follows:

S _ Eiico
ECOref E
where
OECOref scalable specific hydraulic energy loss ratio of each component;
Elico specific hydraulic energy loss due to surface friction of each component at the
maximum efficiency point when the machine is operated at the reference
Reynolds number;
E specific hydraulic energy of the machine.

The following values were derived from numerical analysis conducted on the industrial models
designed by different manufacturers. [7] In order to quantify the friction loss in the water
passages, various methods which reflected the present state of the art are used.

For spiral case and draft tube:
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— Friction loss as an equivalent pipe according to Colebrook formula, Moody diagram,
Blasius formula or Nikuradse formula.

For stay vanes and guide vanes:

— Friction loss as a flat plate applied to surrounding walls of a rectangular passage.
— Boundary layer calculation based on the velocity distribution of the main flow obtained by
inviscid CFD analysis.

For runner:

— Boundary layer calculation based on the velocity distribution of the main flow obtained by
inviscid CFD analysis.

The evaluation of the friction loss by boundary layer calculation was conducted by one of the
following methods:

— Integration of the loss energy due to the shear stress in boundary layer over whole surface
area.

— Dissipation of velocity energy obtained from the lack of fluid velocity energy downstream
the trailing edge of the blade/vane which can be calculated by the energy thickness of the
boundary layer.

The values of dgcoref: Kucor ¥dco and dgcores S€t out in Annex B are substantiated by
analytical or experimental data for the following specific speed ranges:

— For Francis turbines 0,06 < Nqg <0,30;

— For pump-turbines 0,06 < Nqe <0,20.

Outside of these ranges, their values may not be correct. Therefore, if the step-up equations

in this standard are applied to the evaluation of the contractual model test results beyond the
above specific speed ranges, prior agreement shall be made among the concerned parties.

Total friction loss of a whole turbine Oge =ZSECOref , which is used for direct step-up of the
hydraulic efficiency of a whole turbine, is also shown at the end of the figures.

2) Relative scalable hydraulic energy loss &g of Francis turbine

The values of 8¢ Calculated for some typical models are plotted against specific speed
and shown below. For the convenience, the plots are approximated by linear functions.
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Figure B.4 — Relative scalable hydraulic energy loss

in each component of Francis turbine

IEC 212/09

It should be noted that the abscissa Nqg is the dimensionless specific speed defined in

IEC 60193, which is defined as Ngg =nQ1O’5/E0’75 , where n is rotating speed in terms of sec™

and E is specific hydraulic energy of the machine in terms

3) Relative scalable hydraulic energy loss ¢ of reversible pump-turbine

of J kg 1.

The values of scalable loss ratio of pump-turbines are separately calculated for each turbine
or pump operation. They are plotted against the specific speed calculated for the maximum

efficiency point in turbine or pump operation, respectively.
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a) Turbine operation
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Figure B.5 — Relative scalable hydraulic energy loss in each component
of pump-turbine in turbine operation
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b) Pump operation
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Figure B.6 — Relative scalable hydraulic energy loss in each component
of pump-turbine in pump operation

Flow velocity factor x,co and dimension factor ko of radial flow
machines [9]

Definition

Based on standardized geometry data of hydraulic machines, flow velocity factor x,co as
defined by Equation B.9 and dimension factors xyco as defined by Equation B.10 set out in
B.2 are calculated. Since these parameters are used for calculating dgcg.er and for the final
scale effect formula (Equation 8 or Equation B.17) in the term with exponent of 0,2, some
deviation can be tolerated. Therefore, the calculated results are approximated by linear lines
for simplification.
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2) Kyco and xycqo for Francis turbine
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Figure B.7 — x,co and xy4co in each component of Francis turbine
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3) Kuco and K4co for pump-turbine
a) Turbine operation
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Figure B.8 — x,co and xycp in each component of pump-turbine in turbine operation
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b) Pump operation
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Figure B.9 — x,co and x4co in each component of pump-turbine in pump operation
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B.6 Scalable loss index dgcoyef

1) Definition

62097 © IEC:2009

Based on Ogcorers flow velocity factor x,co and dimension factor xyco, scalable loss index
decores i8 calculated as explained in 4.2.1. The calculated results of dgco,ef are approximated
by linear function for simplification.

Total scalable loss index dg.e, Which is to be used for direct step-up of the specific hydraulic
energy efficiency of a whole turbine (see B.3), is also shown at the end of the figures.

2) decoref @nd dg,es for Francis turbine
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Figure B.10 — dgcoref and dg s for Francis turbine

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d



62097 © IEC:2009 - 61—

3) dECOref and dEref for pump-turbine

a) Turbine operation
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Figure B.11 — dgcoref and dg, o for pump-turbine in turbine operation
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b) Pump operation
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Figure B.12 — dgcores and dg,o¢ for pump-turbine in pump-operation
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Annex C
(informative)

Scale effect on specific hydraulic energy
losses of axial flow machines [10]

C.1 Scalable losses of axial flow machines

Although detailed analysis on the scalable losses of axial flow machines is not available at
present, it is prescribed in this standard that they can be dealt with in two parts, one part for

runner blades and the other one for all other stationary components.

For the scalable loss of runner blades, the scale effect formula for flat plate (Equation 5) is
applied. For the stationary parts, the formula for pipe flow (Equation 1) is applied in the same

way as for radial flow turbines.

C.2 Scale effect formula for runner blades [9]

From the scale effect formula for flat plate (Equation 5), the following step-up formula for

runner blades is derived:

Aco = AMERU _ 5 (CfRUM - Cfrup ]
ERU = =OERUref — 5 — =
fRUref
[ 02
5105 R@RuM , Dmxum  Reo \* (5 ;05 Rarup  Dpxup
Lm Luxwm  Rey Lp Lp xwp
= OgRUref 03
M +025
L L X Wy
[ 0.2 0.2
(5X105KURUR6RUM+R60J —[SX’]OSKURURaRUP+ReOJ
_ SERU ¢ DM ReM DP Rep
- re
1+ O’ZS(KdRU X KyrRU )0’2
[ 0.2 0.2
Ra Rey | Ra Rey |
=d 5x10%k | —2RUM %0 | _| 55405 o ~oRUP | 0
ERUref ( uRU Dy Rey uRU Dp Rep

where

Ocruref  Standardized reference scalable loss for runner blades when the machine Reynolds

number Re), is equal to the reference Reynolds number (7><1O6 )i

L length of runner blade;
w relative flow velocity at the runner exit;
u peripheral velocity of runner blades;

Kyru Standardized flow velocity factor for runner blade passage:
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Wp  Wp
KeRU = = ——
Uy Up
K4RU standardized dimension factor for runner blade passage:
KdrRU = Lu = te
Dy Dp

deruref  Scalable loss index for runner blades:

0,2 ’
1+ 0'25(KdRU X KyRrU )

deRuref =

The above Equation C.1 can be transformed to Equation C.3 as shown below by introducing

modified flow velocity factor K;RU. This formula has the same form as Equation 8, which is

applied to all the water passages of radial flow machines and the stationary parts of axial flow
machines.

0,2 0,2

Ra 7x108 )" Ra 7x108 |

Agry =d 5x10% 1 o ~2RUM | TXT0 | | 5405k o ~aRUP | (XY
ERU ERUre{[ uRU DM ReM uRU DP Rep

5 RaRUM 7><106 02 5 RaRUp 7)(106 02 (CS)
:dERUref 4x10 (1,25XKURU)ﬁ+W -1 4%x10 (1,25XKURU)T+R76P

i R 75108 2 R 75108 |2
* a X * a X
=d 4x10%kupy —RUM L "2 = 1 1 4x10% gy —RUB 4 S
ERUref ( uRU DM ReM uRU DP Rep

where

K;RU modified flow velocity factor for runner blades:

KurU = 125X KyRy
Since x,ry is approximately 1,03 for all axial machines, K;RU is finally given as follows:
Kuru = 125X KRy = 129 (C.4)

C.3 Scale effect formula for stationary parts

From the scale effect formula for pipe flow (Equation 1), the step-up formula to obtain Ag is
derived. The formula is shown in the main text as Equation 8.

When applying Equation 8 to the scalable loss of all stationary parts, the following two
simplifications are introduced.

1) Flow velocity factor to represent the flow velocity in all the stationary parts is considered
to be 0,8 times the flow velocity factor of guide vane passage, x,gy. The value of x,gy is
approximately 0,29 for low specific speed and 0,19 for high specific speed axial machines.
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Then, it is simplified in this standard that x,gy is 0,24 for all axial machines taking the
middle value.

2) Roughness representing all the stationary parts can be given by the arithmetical mean of
the roughness of guide vanes and stay vanes.

Then the following step-up formula is applied to the scalable loss of stationary parts.

02 02
6\ 6\
Agst = destref| | 4X10%KysT R?DSTM * 7210 ~| 4x10°%Kys7 Rasre , 7x10° (C.5)
M em Dp Rep

where

Kust flow velocity factor representing stationary parts:
KusT = 0,8 x Kuygvy = 0,19 (C6)
Ragt representative roughness of stationary parts:

_Rag, +Ragy

Rag; = C.7
ST 5 (C.7)

C.4 Scale effect for other efficiency components

C.41 Volumetric efficiency

If the runner tip clearance is homologous to the prototype, scale effect on volumetric
efficiency can be neglected and Anqg is regarded as 0.

Since the influence on nq caused by non-homologous tip clearance is not exactly known, no
correction formula for non-homologous tip clearance can be provided. Therefore, it is a
primary requirement to maintain the homology of the tip clearance between model and
prototype turbines within the tolerances given in Table 3.

C.4.2 Power efficiency (disc friction)
Since the disc friction loss of runner hub is negligibly small, Ant is regarded as 0.
C.5 Step-up of hydraulic efficiency

As stated above, in case of axial flow machines, only the scale effect on specific hydraulic
energy efficiency is considered. Then the step-up amount of hydraulic efficiency is obtained
by the following formula:

e _ NEP _ (14 Ag) . ANy = Ag xnpw (see Equation 25)
v MEM

Therefore,

Anp = (Agru + AgsT )X MM (C.8)
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C.6 Determination of dg¢g,.s Of axial flow turbines

Although detailed analysis on the relative scalable hydraulic energy losses, dgcoer, iN axial
flow machines is not available at present, some reference materials give outlines of these
values. One of these materials provides the scalable losses at the maximum efficiency point
of Kaplan turbines as shown in Figure C.1 (see Note) [7].

7.0 ‘
6,0 8Eref
5,0 ! /
3 O o |y @ 5
X 4,0 g =
3 o
S
3,0 OERUref
2,0 A A A
A
N R
1,0 A
OESTref
0.0 Vo

0,25 0,30 035 040 045 050 055 0,60 0,65 0,70

NQE IEC 221/09

Figure C.1 - 8¢ s for Kaplan turbines

where

OesTref  Scalable loss in stationary part;
Oeruref  Scalable loss in runner blades;
Oref total scalable loss for whole turbine.

As shown in Figure C.1, dependence of dgcorer @and Og.of ON specific speed is very minor.
Hence, for all Kaplan turbines, the following constant values are adopted in this standard.

8ESTF9f= 0,015 (Cg)
6ERUref= 0,030 (C10)
Sg,er = 0,045 (C.11)

These values are also applied for propeller (fixed blade) turbines.

NOTE JSME S008 — 1999 [7] provides three separate values of scalable losses for runner blades, draft tube and
other stationary parts of Kaplan turbines. However, it is known that its value for stationary parts is slightly
underestimated. Therefore, scalable losses modified from JSME by adequate correction are adopted in this
standard. They are regrouped into two separate losses for runner blades and all other stationary parts including
draft tube.
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C.7 Determination of dg¢g,.s Of bulb turbines

The scalable loss of runner blades of bulb turbines is considered to be the same as of Kaplan
turbines. Then, Sgryrer= 0,030.

Regarding the scalable loss in stationary part, no data is available at present to determine the
friction loss in the stationary part of bulb turbines. However, it is considered that the friction
loss in the upstream part including the annular passage around the bulb is smaller than that of
the spiral case of Kaplan turbines. On the other hand, the friction loss in the guide vane area
is considered to be slightly larger than that of Kaplan turbines because of narrower passages.
At present, the exact amount of these subtraction or addition of friction loss against that of
Kaplan turbines is not known.

In any case, it is estimated that the friction loss in the stationary part of both Kaplan and bulb
turbines is somewhere around 1,0 — 2,0 %. Therefore, if we adopt the assumption that the

above subtraction and addition could cancel with each other, the error of Sggy,ef Caused by
this assumption would not exceed 0,5 %. Then the probable error of the step-up amount

calculated from this dggtef Would be in the range of 0,05 — 0,1 %. Hence, it is thought that
this assumption is acceptable.

Based on the above considerations, it is prescribed in this standard that dgcorer @and dg o fOr
bulb turbines shall be the same as of Kaplan turbines.

C.8 Derivation of scalable hydraulic energy loss index, dg,¢

Cc.8.1 Scalable loss index for runner blades

Regardless of the specific speed of the machine or the number of runner blades, the values of
Kqru and K gy defined at the blade tip are approximately given as follows:

KdrRU =%:0,55 (C12)

KurRU = = 1,03 (C13)

Then dgry is obtained by using Equation C.2.

SERUref _ 0,030
1+0.25(kgry X Kury )2 1+ 0,25(0,55 x 1,03)%2

dERUref = ~0,024 5 (C.14)

C.8.2 Scalable loss index for stationary parts

It is difficult to define Kygt and K g7 representing all the stationary parts. Then, instead of
calculating dggter bY Using Kyg7 and x,gt, the value of dggref is estimated by using the
relationship between dgcoef aNd decorer fOr the stationary parts of radial flow turbines.

Based on the values of dgcorer @and decprer fOr stationary parts of high specific speed Francis
turbine (Nqg=0,30) and those for high specific speed reversible pump-turbine (Nqg=0,20),

d d
we can obtain the ratio of —E5° = 2. deco

= as shown in Table C.1 hereafter.
OesT ZSECO
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d
Table C.1 — Ratio of —=>" for Francis turbines and pump-turbines

EST
FT(Nge=0,30) PT(T) (Ngg=0,20) PT(P) (Ngg=0,20)
B¢ de O¢ de B¢ de
SP 0,50 0,40 0,55 0,45 0,60 0,45
sV 0,14 0,10 0,31 0,25 0,36 0,30
GV 0,92 0,78 1,28 1,07 1,28 1,07
DT 0,28 0,20 0,17 0,15 0,17 0,15
ST=% 1,84 1,48 2,31 1,92 2,41 1,97
d
—EST 0,804 0,831 0,817
8EST
dest ,
The average value of the above ——==— is approximately 0,82. Then, the value of dgg7 for the
EST

stationary part of axial flow machines is determined as follows:

dest = OgsT X082 =0,015x0,82 =0012 3 (C.15)

C.9 Summary of the scale effect formula for axial flow machines

As explained in C.2, the step-up formula for runner blades (Equation C.3) can be expressed
by an equation same as Equation C.5 for stationary part or Equation 8 for radial flow turbines.
Then, Equation 8 can be applied commonly to runner blades and stationary parts of axial flow
machines.

The parameters to calculate Agg for axial flow machines are given in the Table C.2 below:

Table C.2 — Parameters to obtain Ag¢o for axial flow machines

co decores Kuco
RU 0,024 5 1,29 *
ST 0,012 3 0,19

* The value marked by * is the one originally defined as K;RU .

NOTE The modified flow velocity factor for runner blades,

Kyru is hereafter expressed as K gy to use the common

symbol to those for radial flow machines or for stationary part
of axial flow machines.

The roughness value for stationary part, Ragt, shall be the arithmetical mean value of those
measured at guide vanes and stay vanes (see Equation C.7).

After Aggy and Aggt are obtained by the above formula, the step-up amount of hydraulic
efficiency for a whole machine is obtained by Equation C.8.

The values of Sgcoref: Kyco, Kgco @nd degcorer Set out in Annex C are substantiated by
analytical or experimental data for the specific speed range of 0,25 < Nqg < 0,70.
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Outside of these ranges, their values may not be correct. Therefore, if the step-up equations
in this standard are applied to the evaluation of the contractual model test results beyond the
above specific speed range, prior agreement shall be made among the concerned parties.

C.10 Direct step-up for a whole turbine

Similar to the direct step-up method for radial flow machines, the direct step-up method for
axial flow machines is shown hereafter.

To represent the whole machine, the reference flow velocity index x,o and the representative
roughness of the machine Raj need to be defined.

As observed in Figure C.1, the scalable loss in runner is twice as large as of stationary part.
By considering this, x,o and Ra, are defined as follows:

2kyru + KysT _ 2x129+0,19

~092 C.16
3 (C.16)

Kuo =

_ 2Rag, +Ragr

Ra
0 3

(C.17)

As explained in B.3, if (ngﬂj of runner and stationary part of the model can be
Kuo M

regarded as the same and represented commonly by (Raﬂ

J and, also, those for the
M

R
prototype can be represented by ( SOP

], the following formula for direct step-up for a whole
P

turbine can be derived:

0,2 0,2
Racoy 7x10° Racop 7x10°
AE ZZdECOref|:[4X105KUCODMM+ReM - 4X105KUCOTP+W

02 02

R 61" R 61"
=3 decorer|| 4%10% K, Kuco Racom | 7x10 ~|4x105 o Suco Racop | 7x10
Kuo DM ReM Kuo Dp Rep

R 7x108 |2 R 7x108 )"
a a
:dEref 4X105Ku070M +4>< - 4><105Ku0 0P+ a

DM ReM Dp Rep

(C.18)

where

deref = dgRuref + desTrer = 0,036 8 (C.19)
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Annex D
(informative)

Scale effect on disc friction loss

D.1 Loss coefficient formula for disc friction

As demonstrated in Annex B, a new explicit formula to give loss coefficient for pipe flow,
which is proposed by Nichtawitz, gives almost the same value as the implicit Colebrook
formula (see Figure B.1). It is reasonable now to assume that a similar formula is also able to
describe the disc friction loss coefficient.

General loss coefficient formula as proposed by Nichtawitz [9] is:

ker Reg )"
C.=C olmA;-ST+ =01 +(1—-m D.1
m mO [ T a RGTJ ( ) ( )

However, for the case of disc flow, an approximation formula similar to the Colebrook formula
does not exist. Therefore, the above general formula was applied to physical model
measurements done by Fukuda [18] and others [15,19]. It was found that a best fit to the test
results could be reached by the following coefficients:

C0=0,0019
Reg=7 x108
At =1,5x104
m = 0,85
n = 0,2
where
a maximum radius of the runner crown or runner band, whichever larger (m);
Dy maximum diameter of the runner crown or band, whichever larger (m);
2a D D
KT dimension factor of the disc Kr=—= -4 . a= &;
D D 2
2 2 2
a‘“xm a“xw 2a 1
Rer  Reynolds number of the disc Rey = = Re = Re = —KT2 Re:
\ Dxu D2 2
) angular velocity of the disc (rad/s).

NOTE 1 Since disc friction loss is proportional to 5th power of the disc diameter, the larger diameter of either
runner crown or runner band has dominant influence on the disc friction loss. Therefore, the dimension factor for

the disc, kT, is defined by the larger diameter of either the runner crown or the runner band.

Then, the basic equation for disc friction loss coefficient is given as follows:
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ket  Reg \*?
Cm =Cmo 0,85(1,5><104i+—°j +015
a Ret

0,2
04 2><RaT n 2 Re0] +015

=C0/0,85| 7,5x1
mo ( krxD ;2 Re

0,2 0.2
R £l
Cr = Cro 0,85( 2 J (7,5x1o4KTRﬂ+ﬂj 1015

K12 D Re

0,2
R Rep )
_C., 0,976 ]{7,5><104KT%+%} +0,15] (D.2)

0,2
_ 0,976 4 RaT Reo ’ 0,4
= Cmo| 54 J[[ZSX 10%p — T+ | +0154x

where

kst sand roughness of the disc averaged on both sides of runner and stationary part (m)
kst = 5 xRar.

Rat weighted average of the arithmetical mean roughness of the outer surface of the

runner and the surface of the stationary part facing to the runner (m).

_ 2 % RaTR + RaTS

Ra
T 3

(D.3)

Ratg  average arithmetical mean roughness measured near the outer periphery of the
runner crown and band (m);

Ratg average arithmetical mean roughness measured on the stationary parts facing to the
measuring points of the runner crown and band (m).

NOTE 2 The experiments carried out by Kurokawa [3, 20] indicate that the roughness of the rotating part has
more dominant effect on the disc friction loss torque of the runner than the roughness of the stationary part. The
roughness effect on disc friction loss can be represented by the weighted mean value of the roughness of both
sides as shown by Equation D.3.

D.2 Step-up formula for power efficiency

As shown in A.2 4), the step-up formula for power efficiency is expressed as shown below:

An C.wm-C
Ap =" =3 [%J (D.4)
N™ mref

The friction loss coefficient C, s for the reference model with Ra; = 0 at reference Reynolds

number Re, s = 7x108 is obtained as follows:

04

7
Crref = Cmo[ 0976 J(1 +0,1 54KT0'4)) (D.5)
KT
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By replacing C,,y and C,,p in Equation D.4 by Equation D.2 and C,.s by Equation D.5, we

obtain,

0,2
R 63" R
(SAT X KT aTMm + 7x10 J —[SAT X KT arp +
D Dp

Rep

0,2_
7><106J

(D.6)

= Oref
© 1+ 0454104

M Rem P

where

6Tref

Ayref =——— 7.
140154704

R 7x108 | R 7x106 )2
= drrer|| 7.5x10% k7 o™ X | 75x10% Ky 22TP_, X
D D Rep

D.3 Standardized dimension factor kx; and disc friction loss index dqef

1) Disc friction loss ratio 614¢

Based on the experimental studies conducted by Kurokawa [12], the disc friction losses for
Francis turbines and pump-turbines of average design are estimated as follows:

6,0\
o\ T

\ \ Pump-turbine

50

A\ (P)
4.5 \

40 L\ N\ |

Pump-turbine
3,5

(T‘)

3,0

\
05 L Francis

yvd
VAN

O1ref X100

4

N
2,0 ~—

— —— .

— —

1,5 AN
1,0

7
/AN

0,5

0,0

0,06 0,08 0,100,120,1 0,1 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30

4 6
Nae

Figure D.1 — Disc friction loss ratio d¢¢

These curves are approximated by the following formulae.

IEC 222/09
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0,005
05+ N 2}
Francis turbines: STref zToQE for 0,06 < Nqg < 0,30 (D.7)
. o,o15]
. . " Ngg?
Pump-turbines (turbine mode) (T): 81, = 105'5 for 0,06 < Nqg < 0,20 (D.8)
as 0,019]
’ 2
Pump-turbines (pump mode) (P): &y = Nae™ ) for 0,06 < Ngg £ 0,20 (D.9)

NOTE The above equations are not substantiated by analytical or experimental data beyond the specific speed
range specified for each formula. However, these equations may be extrapolated beyond the specified range and
used for the step-up calculation of contractual model test results by mutual agreement of the concerned parties.

2) Dimension factor of the disc k7

The values of kr calculated for some typical models are plotted against specific speed and
shown below. For convenience, the plots are approximated by linear equations.
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Kr =-5,7Nqe +2,0 or 1,0 whichever larger I»
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IEC 223/09

a) Dimension factor kg for Francis turbine

A_|Turbine:1<T=-8,3NQE + 2,7 or 1,0 whichever larger |

N £

IPump: kr=-7,5Nqe + 2,7 or 1,0 whichever larger |

NV
N

N
OX\"
N

{\Q‘\

N N
5\ A

o Xt VS Neer

A xrvs Naep

N

N,

N

0,06 0,08 0,90 0,92 0,14 0,16 0,98 0,20 0,22 0,24 0,26

NoeT, Naep

IEC 224/09

b) Dimension factor x for pump-turbine (valid for Nogt = Nqogp = 0,06 — 0,20)

Figure D.2 — Dimension factor k¢
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3) Disc friction loss index dt,¢f

By combining 0+, and kg, we can obtain the values of dy.¢; as a function of specific speed.
They are shown on Figure D.3. For simplification, they are approximated by hyperbolic

equations.

6,0
5,5
5,0 \\ Pump-turbine
s /P
' /

o 40 \\ /

= 3.5 \ \ ’/ Pump-turbine
’ -

= 25 \\\\ /
2,0 \\ 4/

\ \\s

1,5 N —_— —_—— N R S
10 \\\ rancis I Sl el el = —
0,5 ]
0,0

0,06 0,08 010 012 0,14 0,16 018 020 022 024 026 028 0.30
Nae

IEC 225/09

Figure D.3 — Disc friction loss index dy ¢

These curves are approximated by the following formulae.

[0,44+, 0’002 ]
N
Francis turbines: A1ref = 100QE for 0,06 < Nqg < 0,30
0,97 + 0’015 ]
N
Pump-turbines (turbine mode): dtef = 100QE for 0,06 < Nqog < 0,20
123 + 0’012 ]
N
Pump-turbines (pump mode): dt.ef = 1OOQE for 0,06 < Nqg < 0,20

(D.10)

(D.11)

(D.12)

NOTE The above equations are not substantiated by analytical or experimental data beyond the specific speed
range specified for each formula. However, these equations may be extrapolated beyond the specified range and
used for the step-up calculation of contractual model test results by mutual agreement of the concerned parties.
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Annex E
(informative)

Leakage loss evaluation for non homologous seals

E.1 Loss coefficient of runner seal

In the main text of this standard, only the step-up for a homologous seal is given (Ang =0).

However, due to the difficulty in manufacturing the model or to the structural restraint for
installation of sensors, etc., the model seal design often cannot meet with the requirement
given in Table 3. In that case, the procedure given in this annex may be used for the
evaluation of the volumetric efficiency of the prototype upon the mutual agreement of the
concerned parties.

An equivalent dimensionless loss coefficient of the seal, K, which is defined by the following
formula is introduced:

K:Zﬁ+zﬂ xD*

2 2
LA i\ A

1) 1) 1Y 1Y
ck{&xc] k2 R, ch ZJ: CKSJ(RSJ-XC] ZJ: ij{Rfjxc]

where
| fficient C—L
{ loss coefficien (q/A)2/2
g leakage flow through the seal concerned
NOTE It is not the total leakage flow through both seals on crown and band.
A cross sectional area of the seal clearance
R radius of seal
¢ radial clearance of seal

representing 1, 2 or s

i number of steps/grooves or seal clearances

subscripts:

k kinetic loss

f friction loss or values of each seal clearance
1 values at the inlet of the seal

2 values at the outlet of the seal

s values at the intermediate step or groove
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When the loss coefficient K is calculated by the above formula, the loss coefficients { are

prescribed in this standard as follows:

Inlet loss of the seal: Ck1=0,5
Outlet loss of the seal: Co = 1,0
Intermediate step or groove: (s =1,0

L
Friction loss: = A —
S c2¢

where

A friction loss coefficient, Ao = 0,04

NOTE Scale effect on A¢ is neglected.

L length of each seal clearance

> (E.2)
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Some typical examples of the runner seal design on the crown side are illustrated on Figure

E.1 and those on the band side on Figure E.2.

—] <C1

//_
K

Ry —————=
Kerown = (Qk1 + Cf + QkZ ) |:[ ] [R;Cz ] ]XD4

L[

e
Ras
R22
R21
R1 E——
;2
K Roc, D4
crown 2 X
+<cf+cks)[] (cf+ck2>[ j
R2sC5 R23C2
c
2 4/; |<— Cq
/
R23
Ry, ——=
R21 -
Ri=Ry; —=

2
(ck1+cf+§k2)[ ] (Ck1+cf+cks)[1]
Roc, <D*

crown

(cf+cks)[

i

R22 2
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Ry, ——=

Ry ———=

) 2
Kerown = [(Qm +Cs + Ckz)(R:CJ + (Qm + 20 + ;Cf + Csz [R2102j ]XD4
1

IEC 226/09

Figure E.1 — Examples of typical design of runner seals (crown side)
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C1

Kband = (Ck1+t_:f+c_,k2)[R1101] +(C_,k1+c_,f+c_,k2)[ L j -‘XDA'

R2C2 J

o

2 2
(Ck1+Cf+Ckz)[ ! ] +(ck1+cf+cks)( ! ]

Ric4 Raics
Kband = ] 2 ; P XD4
R D
Crvtn) Raco €i+te) Rasco
= c,
R,
R
Co

) 2
Kpand = [(QM +8¢ + Ckz) (R1101] +(Ck1 +20, +Z3:Cf +CKZJ[R2102] }XD4

IEC 227/09

Figure E.2 — Examples of typical design of runner seals (band side)

The value of the loss coefficient K given by Equation E.1 is calculated individually for outer or
inner seals on the runner crown and those on the runner band, respectively. Then total loss
coefficient K for the whole machine is calculated by the following equation:

KC XKb

ke + Ko f

K=

(E.3)

where,

K
K, sum of the dimensionless loss coefficient for the seals on the runner band;

c sum of the dimensionless loss coefficient for the seals on the runner crown;
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K representative dimensionless loss coefficient for the whole machine.

NOTE Equation E.3 is derived by assuming that the differential pressure across the runner seals on both crown
and band sides are identical. It disregards pressure gradient in the space between runner and stationary part and,
also, the loss head in balance holes or equalizer pipes.

If the values of differential pressure across the runner seals on both sides are not identical, this equation is not
applicable. In such case, detailed analysis is required.

E.2 General formula to obtain Ang for non-homologous seal

By using the representative loss coefficients for the model and the prototype, a general

A
formula for Aq = Na can be written as follows (see A.2 3)):
Nam
Ang Can + S ) %] )
For turbine: Aq = —2 =19 (1_q )1_(kM—fM] =(1-n )1_[_'\/']
C ham  Nawm am Ckp + St av Kp
05 05] > (E4)
Ang Ckm +Cm | Km |~
For pump: Aq = = (1-nqm) 1—[— =(1-nqu)|1-| -
Nam Ckp +Cp Kp
- J
where

Ky representative loss coefficient for the model;
Kp representative loss coefficient for the prototype.

In the above formula, nqg), is considered to be 0,99 in this standard.

E.3 Evaluation of scale effect in case of a homologous straight seal

In case of a homologous seal with normal straight seal design,

Therefore,
- -05
Ckim Cm 05
N . ,
05 23 2 2 [ D Ckim + S
(KmJ _ i AiM AaveM (DmJ _ i
K D .
P Z Ckip N Cp P ;CK'PJFC"P
2 2
i Aip AZveP ]

In normal straight seal design, (Cf/ZCki): 05---1,5

If the scale effect on {; is considered,

(ReP/ReM)z5m4O (in usual model test condition)

Then, this would give € /tm) = Rep/Rey)™? = (5---40)%2 ~05---0,7.
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Since the kinetic loss is non-scalable, ZCkiP =ZCkiM .

Therefore, in case of homologous straight seal when scale effect on ; is considered:

(K_M]O’s :[ngim +Cm T’S _ D Ckim + Eom o0
Kp D Lip + S D Ciim + EmCp /Sm)

[reeinien) (wtm) wm)

=(1,11---1,43)%° =105---1,20

Since (1—nQ)z 0,01, An for homologous straight seal may be estimated as follows:

0,5
Ang [KM J '
Aq = =(1-ngu)1-| =M
@ Nam au Kp
=0,01x[1-(105---1,20)]= —(0,000 5 ---0,002 0)
or
Ang =—(0,05---0,20) %

This is regarded as "0 %" in this standard for simplification.

E.4 Straight seal with non-homologous radial clearance

As an example, the case where the radii of the seal are homologous but the radial clearances
are not homologous is examined. Then,

RiM I'-"’aveM RiP RaveP

0,5
The term [E—Mj appeared in Equation E.4 can be written as follows:

P
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o Skt . ke +x Cks Cs 00 ,
(KM j o Rwem)’  Rawem)? Revem)?  Ravemcm)? [DMJ
Kp Skt Cko jx ks . Cs Dp
Ripcp)  (Ropcp ) Repcp)’  (Ravepcp )
) ] (E.6)
LDy . Ck2Dpy i CksDiy . ¢Dgy
- R12M REM RgM RgveM [DM/CM j
CkiD3 . CkoD3 i CksD3 .\ (D3 |\ Dp/cp
R12P RgF’ RgP RgveP i

By Equation E.5, both the numerator for the model and the denominator for the prototype of
the ratio in the square bracket of Equation E.6 becomes the same. Then, the above equation
is simply expressed as follows;

(E.7)

05
(KM ] _¢p/Dp
Kp cm/D

Therefore,

05
Ang Km )~ (CP/DP)}
An = ANa _ 1-| EM | |2 001x|1--SP/ZP) .
? " nawm (1=naw) (KPJ X{ (cm/Dm) (E-8)

Hence, it is known that, if the radial seal clearance of the prototype is relatively smaller
compared with the model, the volumetric efficiency of the prototype becomes higher than the
model.
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COMMISSION ELECTROTECHNIQUE INTERNATIONALE

MACHINES HYDRAULIQUES, RADIALES ET AXIALES -
METHODE DE CONVERSION DES PERFORMANCES
DU MODELE AU PROTOTYPE

AVANT-PROPOS

La Commission Electrotechnique Internationale (CEI) est une organisation mondiale de normalisation
composée de l'ensemble des comités électrotechniques nationaux (Comités nationaux de la CEI). La CEl a
pour objet de favoriser la coopération internationale pour toutes les questions de normalisation dans les
domaines de I'électricité et de I'électronique. A cet effet, la CEl — entre autres activités — publie des Normes
internationales, des Spécifications techniques, des Rapports techniques, des Spécifications accessibles au
public (PAS) et des Guides (ci-aprés dénommés "Publication(s) de la CEI"). Leur élaboration est confiée a des
comités d'études, aux travaux desquels tout Comité national intéressé par le sujet traité peut participer. Les
organisations internationales, gouvernementales et non gouvernementales, en liaison avec la CEl, participent
également aux travaux. La CEI collabore étroitement avec I'Organisation Internationale de Normalisation (ISO),
selon des conditions fixées par accord entre les deux organisations.

Les décisions ou accords officiels de la CEl concernant les questions techniques représentent, dans la mesure
du possible, un accord international sur les sujets étudiés, étant donné que les Comités nationaux de la CEI
intéressés sont représentés dans chaque comité d’études.

Les Publications de la CEIl se présentent sous la forme de recommandations internationales et sont agréées
comme telles par les Comités nationaux de la CEI. Tous les efforts raisonnables sont entrepris afin que la CEl
s'assure de I'exactitude du contenu technique de ses publications; la CEl ne peut pas étre tenue responsable
de I'éventuelle mauvaise utilisation ou interprétation qui en est faite par un quelconque utilisateur final.

Dans le but d'encourager l'uniformité internationale, les Comités nationaux de la CEl s'engagent, dans toute la
mesure possible, a appliquer de fagon transparente les Publications de la CEl dans leurs publications
nationales et régionales. Toutes divergences entre toutes Publications de la CEl et toutes publications
nationales ou régionales correspondantes doivent étre indiquées en termes clairs dans ces derniéres.

La CEl n'a prévu aucune procédure de marquage valant indication d’approbation et n'engage pas sa
responsabilité pour les équipements déclarés conformes a une de ses Publications.

Tous les utilisateurs doivent s'assurer qu'ils sont en possession de la derniére édition de cette publication.

Aucune responsabilité ne doit étre imputée a la CEl, a ses administrateurs, employés, auxiliaires ou
mandataires, y compris ses experts particuliers et les membres de ses comités d'études et des Comités
nationaux de la CEI, pour tout préjudice causé en cas de dommages corporels et matériels, ou de tout autre
dommage de quelque nature que ce soit, directe ou indirecte, ou pour supporter les colts (y compris les frais
de justice) et les dépenses découlant de la publication ou de I'utilisation de cette Publication de la CEIl ou de
toute autre Publication de la CEl, ou au crédit qui lui est accordé.

L'attention est attirée sur les références normatives citées dans cette publication. L'utilisation de publications
référencées est obligatoire pour une application correcte de la présente publication.

L’attention est attirée sur le fait que certains des éléments de la présente Publication de la CEIl peuvent faire
I'objet de droits de propriété intellectuelle ou de droits analogues. La CEIl ne saurait étre tenue pour
responsable de ne pas avoir identifié de tels droits de propriété et de ne pas avoir signalé leur existence.

La Norme internationale CEI 62097 a été établie par le comité d'études 4 de la CEIl: Turbines
hydrauliques.

Le texte de cette norme est issu des documents suivants:

FDIS Rapport de vote
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Le rapport de vote indiqué dans le tableau ci-dessus donne toute information sur le vote ayant
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Le comité a décidé que le contenu de cette publication ne sera pas modifié avant la date de
maintenance indiquée sur le site web de la CEl sous «http://webstore.iec.ch» dans les
données relatives a la publication recherchée. A cette date, la publication sera

* reconduite;

s supprimée;

* remplacée par une édition révisée; ou
*+ amendée.
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INTRODUCTION

0.1 Remarques générales

La présente Norme internationale établit la performance de machines hydrauliques prototypes
a partir d’essais sur modele d’essais avec la considération des effets d’échelle incluant I'effet
de rugosité de surface.

Les progrés technologiques dans le domaine des turbo-machines hydrauliques utilisées dans
les centrales hydroélectriques nécessitent la révision de la formule d’effet d’échelle donnée
dans le 3.8 de la CEI 60193. [1]! Les progrés dans la connaissance des effets d’échelles
proviennent des travaux réalisés dans les instituts de recherche, chez les constructeurs et
dans les groupes de travail pertinents provenant des organisations de la CEl et de 'AIRH. [1 -
7]

La méthode de calcul des rendements du prototype, présentée ici, s’appuie sur un travail
empirique et une recherche théorique d’analyse numérique de I'écoulement; elle a été
simplifiée pour des raisons pratiques et doit étre considérée comme une convention. [8 —
10]La méthode est I'image de I'état du savoir actuel sur la transposition des performances
d’un modeéle réduit a un prototype en similitude.

La similitude n’est pas limitée a la similitude géométrique des composantes de la turbine, elle
fait appel aussi a la similitude du triangle des vitesses en entrée et en sortie de la roue. [2]
De ce fait, en comparaison avec la norme CEI 60193, une plus grande attention doit étre
portée sur la géométrie des directrices.

Dans I'état actuel du savoir, dans la plupart des cas, la formule de calcul de la transposition
du rendement donnée dans la CEI 60193 et dans les normes antérieures surestimait
Ilaugmentation de rendement pour le prototype. C’est pourquoi, dans le cas ou l'utilisateur
voudrait étudier a nouveau un projet pour lequel un calcul de transposition du rendement a
déja été réalisé en ayant été basé sur toute méthode précédente, celui-ci devra refaire le
calcul de transposition du rendement avec la nouvelle méthode de la présente norme, avant
d’étudier a nouveau le projet concerné.

La présente norme est prévue pour étre employée principalement pour I'évaluation des
résultats des essais contractuels sur modéle réduit de machines hydrauliques. Si elle est
employée pour d'autres buts tels que I'évaluation d’'une rénovation de machines dont la
surface est trés rugueuse, il convient de prendre des précautions comme indiqué dans
I’Annexe B.

Suite au manque de connaissance suffisante sur la répartition des pertes dans les turbines
Deriaz et les pompes d’accumulation, la présente norme ne fournit pas la formule d’effet
d’échelle pour ces équipements.

Une feuille Excel, concernant les procédures de transposition de performances des machines
hydrauliques, a partir du modéle jusqu’au prototype, est joint a la fin de la présente Norme de
fagon a faciliter le calcul des valeurs de transposition.

0.2 Caractéristiques fondamentales

Une différence fondamentale avec la formule de la CElI 60193 est la normalisation des pertes
transposables. La CEI 60193:1999 (voir 3.8 [1]) a défini et normalisé un coefficient de
répartition des pertes V dont l'inconvénient réside dans le fait que les turbines dont le tracé
n'a pas été optimisé peuvent tirer avantage de leur faible niveau technologique.

1 Les nombres entre crochets font référence a la bibliographie.
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Ceci n’est certainement pas correct. En effet, dans le cas de tracé a faible niveau de
rendement, les pertes fixes, comme les pertes par incidence, sont élevés alors que le montant
des pertes transposables est sensiblement constant pour une machine hydraulique de vitesse
spécifique donnée et de type donné, quelque soit le constructeur.

La présente norme évite les lacunes principales de la CEIlI 60193:1999 (voir 3.8 [1]). Une
caractéristique fondamentalement nouvelle de la présente norme est la prise en compte de
facon séparée des pertes d’énergie hydraulique massique, des pertes de frottement par
disque et des pertes par fuite. [5], [8 — 10]

En outre, dans la présente norme, la transposition des performances hydrauliques est non
seulement basée sur la dépendance des pertes de frottement au nombre de Reynolds, Re,
mais intégre aussi I'effet de rugosité de surface, Ra.

Puisque les rugosités des composantes de la machine réelle différent entre elles, I'effet
d’échelle est évalué pour chaque composante individuelle de fagon séparée. Ces composants
individuels de I'effet d’échelle sont additionnés au final pour obtenir I'effet d’échelle global de
la machine hydraulique compléte. [10] Pour les machines a écoulement radial, ’évaluation de
I'effet d’échelle est réalisée sur cing composantes séparément; bache spirale, avant-
distributeur, distributeur, roue et aspirateur. Pour les machines a écoulement axial, les pertes
transposables des composantes individuelles ne sont pas encore clarifiées et sont traitées en
deux parties; les aubes de la roue et toutes les parties fixes.

Les procédures de calcul selon la présente norme sont résumées a I'Article 6 et les feuilles
Excel sont fournies en piece jointe pour faciliter le calcul de transposition.

Dans le cas ou les feuilles Excel sont utilisées pour I'évaluation des résultats d'un modéle
d'essai contractuel, chaque partie concernée doit exécuter le calcul de contréle
individuellement de facon croisée en utilisant des données d'entrée communes qui auront été
convenues a l'avance.
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MACHINES HYDRAULIQUES, RADIALES ET AXIALES -
METHODE DE CONVERSION DES PERFORMANCES
DU MODELE AU PROTOTYPE

1 Domaine d’application

La présente Norme internationale s'applique a la vérification du rendement et des
performances de machines hydrauliques prototypes a partir des résultats d'essais sur modéle
en tenant compte des effets d'échelle y compris de I'effet de rugosité de surface.

La présente norme est prévue pour étre employée lors de I'évaluation des résultats des
essais contractuels sur modéle réduit de machines hydrauliques.

2 Références normatives

Les documents de référence suivants sont indispensables pour I'application du présent
document. Pour les références datées, seule I'édition citée s'applique. Pour les références
non datées, la derniére édition du document de référence s’applique (y compris les éventuels
amendements).

CEI 60193:1999, Turbines hydrauliques, pompes d’accumulation et pompes-turbines — Essais
de réception sur modéle

3 Termes, définitions, symboles et unités

3.1 Systéme d’unités
Le Systéme International d’unités (SI) est utilisé tout au long de la présente norme. Tous les

termes sont donnés en unités de base S| ou en unités cohérentes dérivées. Tout autre
systéme d’unités peut étre utilisé aprés accord des parties contractantes.

3.2 Liste de termes

Pour les besoins du présent document, les termes et définitions de la CEl 60193 s’appliquent,
ainsi que les termes, définitions, symboles et unités suivants.

3.21 Liste des indices
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Terme Symbole Terme Symbole
modéle M composante co
prototype P
énergie massique E bache spirale SP
volumétrique Q avant distributeur SV )
couple ou frottement T distributeur GV
référence ref roue RU > En général, terme
diamétre hydraulique d aspirateur DT représents par CO
vitesse u partie fixe ST
hydraulique h y,
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Terme Symbole Terme Symbole
point de rendement max opt
point hors optimum off

massique dans les parties
fixes

fixes incluant les pertes par frottement et les pertes d’énergie
cinétiques

3.2.2 Termes, définitions, symboles et unités
Terme Définition Symbole Unité
Machines a écoulement Turbines Francis et turbines-pompes de type Francis réversible - -
radial
Machines a écoulement axial | Turbines Kaplan, turbines bulbe et turbines a hélices a pales - -
fixes
Diameétre de référence Diameétre de référence de la machine hydraulique (voir Figure 3 D m
de la CEI 60193)
Diamétre hydraulique 4 fois l'aire de la section divisée par la circonférence de la dh m
section
Rugosité du sable Rugosité équivalente du sable [11] ks m
Rugosité moyenne Ecart & la ligne moyenne du profil représenté par une moyenne Ra m
arithmétique arithmétique
Accélération due a la Accélération due a la pesanteur a I’endroit de I'’essai en fonction g m s—2
pesanteur de l'altitude et de la latitude (voir CEl 60193)
Masse volumique de I'eau Masse par unité de volume d’eau P kg m-3
(voir CEIl 60193)
Viscosité dynamique Grandeur caractérisant le comportement mécanique d’un fluide u Pas
Viscosité cinématique Rapport de la viscosité dynamique a la masse volumique d’un v m2 s
fluide. Les valeurs sont données en fonction de la température
(voir CEIl 60193)
Débit Volume d’eau s’écoulant a travers une section quelconque, par Q m3 s
L unité de temps
(Débit-volume)
Débit-massique Masse d’eau s’écoulant a travers une section quelconque, par (p Q) kg s
unité de temps
Débit de la machine Débit s’écoulant a travers la section de référence coté haute Q1 m3 s
pression
Débit de fuite Volume d’eau s’écoulant a travers les jeux aux labyrinthes de la q m3 s!
roue, par unité de temps
Débit net Volume d’eau s’écoulant a travers la roue, par unité de temps. Il Qm m3 s!
s’agit dans le cas d’une turbine de Q,-q et de Q,+q dans le cas
d’'une pompe
Vitesse moyenne Rapport du débit-volume a I'aire de la section de passage Y m s~!
hydraulique
Vitesse périphérique Vitesse périphérique au diamétre de référence u m.s~!
Vitesse de rotation Nombre de tours de la machine par unité de temps n S-1
Energie hydraulique Energie massique de I'eau disponible entre les sections de E J kg™!
massique de la machine référence haute et basse pression de la machine en tenant
compte de l'influence de la compressibilité. (voir CElI 60193)
Energie hydraulique Turbine: Energie hydraulique massique nette agissant sur la m J kg™!
massique de la roue roue
Pompe: Energie hydraulique massique nette produite par la roue m
Perte d’énergie hydraulique | Perte d’énergie hydraulique massique dissipée dans les parties ELs J kg™
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Terme Définition Symbole Unité
Perte d’énergie hydraulique [Perte d’énergie hydraulique massique dissipée dans la roue ELm J kg™!
massique dans la roue incluant les pertes par frottement et les pertes d’énergie
cinétiques
Perte par frottement de Perte d’énergie hydraulique massique dissipée par frottement ELf J kg™!
I’énergie hydraulique sur les surfaces des passages hydrauliques
massique
Perte hydraulique massique | Perte d’énergie hydraulique massique causée par des ELk J kg™!
cinétique phénomeénes hydrauliques autres que les frottements pariétaux,
comme la turbulence, les décollements, le changement brusque
de section de passage, etc.
Hauteur de chute nette en H=E/g H m
turbine ou hauteur nette de
refoulement en pompe
Puissance délivrée par la Puissance mécanique délivrée a I'arbre par la turbine ou fournie P W
turbine ou puissance fournie | a I'arbre de la pompe, en attribuant a la machine hydraulique les
a la pompe pertes mécaniques des paliers et des joints d'arbres adéquats
(voir les Figures A.1 et A.2)
Puissance hydraulique Puissance disponible pour produire de I’énergie (turbine) ou Ph W
puissance transmise a I'eau (pompe)
P, = E (pQ,)
Puissance mécanique de la | Puissance transmise entre I'accouplement roue / arbre Pm W
roue
Puissance de la roue Turbine: Puissance produite par la roue correspondant a E | Pr Wi
(pPQ,) ou P_+P 4
Pompe: Puissance fournie par la roue représentée par E_(pQ,,)
ouP_-P, P
Perte de frottement par Perte de puissance due aux frottements des surfaces externes a PLd w
disque la roue
Perte de puissance dans les | Perte de puissance due aux frottements du palier de I'arbre et PLm W
paliers du labyrinthe d’arbre
Couple a la roue Couple transmis a I'accouplement de la roue et de 'arbre Tnn N m
correspondant a la puissance mécanique de la roue, P .
Rendement hydraulique Turbine: n,=P_/P, Pompe: 1, =P, /P Ny, -
Rendement de I‘é_nergie Turbine: n=E_/E, Pompe: ng = Ey/E Ne -
hydraulique massique o
(voir Figures A.1 et A.2)
Rendement volumétrique Turbine: ng = Q_/Q, Pompe: ng = Q,/Q, Nq -
(voir Figures A.1 et A.2)
Rendement de frottement Turbine: ny = P_/P, Pompe: n; =P /P ye -
disque ou Rendement de o
puissance (Voir Figures A.1 et A.2)
Rendement de puissance Turbine: n_ = P/P Pompe: n =P /P M, -
(Voir Figures A.1 et A.2)
Effet d’échelle sur le Différence de rendement pour 2 conditions de fonctionnement An -
rendement hydrauliguement semblables
Coefficient d’effet d’échelle | Rapport de transposition du rendement au rendement du A -
modéle
A
A=20
MM
Nombre de Reynolds Nombre de Reynolds de la machine Re -

Re=Du/v
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Terme Définition Symbole Unité
Nombre de Reynolds de la Rey=d, v/v Re, -
composante hydraulique
Coefficient de perte par Coefficient de perte par frottement dans une tuyauterie A -
frottement pour un
écoulement dans une A= E|
tuyauterie Eﬁ
d 2
avec d diameétre hydraulique de la tuyauterie (m)
L longueur de la tuyauterie (m)
Coefficient de perte par Coefficient de perte par frottement sur une plaque plane: Cf -
frottement sur une plaque ELf
plane Cs = — 3
BLw
Q 2
ou B largeur de la plaque plane (m)
L longueur de la plaque plane (m)
Q débit passant autour de la plaque (m%/s)
w vitesse d’écoulement relative (m/s)
Coefficient de perte par Coefficient de perte par frottement pour un disque en rotation Cm -
frottement disque
P
C = Z Ld
n 3n 5
—pn°D
8 p d
avec Dg: diametre du disque en rotation (m)
Perte relative d’énergie Perte d’énergie hydraulique massique transposable divisée par e -
hydraulique transposable E, dépendant du nombre de Reynolds et de la rugosité (dans la
plupart des cas, il est exprimé en %)
dc = E{/E
Perte relative non Perte d’énergie hydraulique massique non transposable divisée K -
transposable d’énergie par E, qui demeure constant par rapport au nombre de Reynolds ns
hydraulique massique et a la rugosité
3, = E/E
Perte transposable d’énergie | Valeur de 5. pour un modeéle avec une surface lisse fonctionnant O et -
hydraulique de référence au nombre de Reynolds de référence Re = 7 x 108
Perte transposable d’énergie | 5. . pour chaque composante Sccoref -
hydraulique de référence re
dans une composante
Perte relative par frottement | Perte par frottement disque P4 divisée par P 5T -
disque P.p
§p =<2
Pm
Perte par frottement disque | Valeur de &t pour un modéle avec une surface relativement lisse 5Tref -
de référence fonctionnant au nombre de Reynolds de référence
Re =7x 10°
Facteur de vitesse Rapport de la vitesse d’écoulement relative maximale de chaque Kuco -
d’écoulement pour chaque passage d’'une composante a la vitesse périphérique u Y
composante veo
KuCo =
u
Facteur dimensionnel de Rapport du diametre hydraulique de chaque passage dans une Kyco -

chaque composante

composante au diamétre de référence

dhco
Kdco = —

D
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Terme Définition Symbole Unité
Facteur dimensionnel de Rapport du diametre du plafond de roue ou de la ceinture de Kr -
perte par frottement disque |roue au diamétre de référence
D
KT = -
D
ou
Dd diamétre du plafond de roue ou de la ceinture de roue, le
plus grand des deux
Qqefficignt de la perte q dECOref -
d’énergie hydraulique ECOref 0.
transposable pour chaque 1+ 0,351 (Kuoo X Kdco )
composante
Coefficient de la perte par S d -
frottement disque dyref = ¢04 Tref
140154 k1>
Facteur de répartition des Rapport des pertes transposables aux pertes totales Vv -
pertes
o
V =
1-mh
Vit ecifi -
itesse spécifique \ ~ nQ1O‘5 Nae
QE = o5
Facteur de vitesse nD Nep -
n =
ED E0’5
Facteur de débit _ Q1 QED -
Qep D2E05
Facteur de puissance P P -
Pep = — 35 -
pD°E"
Facteur d’énergie E E.p -
Enp=
n?D?
Coefficient de débit Q1 QnD -
QnD = 3
nD
Coefficient de puissance pm PnD -
Pop =
pn°D°

4 Formule d’effet d’échelle

4.1 Généralités

411 Pertes transposables

Le flux d’énergie a travers les machines hydrauliques et les différentes pertes issues des
processus de transformation d’énergie peut étre représenté par le diagramme de flux de A.1.

(4]

La nouvelle formule d’effet d’échelle décrite dans la présente norme a pour caractéristique
principale de dissocier trois composants du rendement. Il s’agit du rendement lié a I'énergie
hydraulique, ng, du rendement volumétrique, ng et du rendement de puissance, ng. La
présente norme propose une formulation de I'effet d’échelle pour chacun des composants du

rendement.
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Parmi les pertes correspondant a ces composants du rendement, les pertes définies ci-aprés
sont sujettes a un effet d’échelle da a la différence du nombre de Reynolds et de la rugosité
relative. Ces pertes font référence aux «pertes transposables» de la présente norme.

e La perte d’énergie hydraulique due aux frottements: E;

e La perte due aux fuites: q

e La perte due aux frottements disque: P4

Il est admis dans la présente norme que I'amplitude relative de chaque perte transposable
entrant dans I’'expression du parameétre de performance correspondant, a I'exception du débit,
(0= E{/E et &1 = P 4/P,,) est une fonction de la vitesse spécifique pour chaque type de
machine.

E.s représente la somme des pertes par frottement en différents endroits de la machine et
peut étre exprimée par la somme arithmétique des pertes par frottement dans chacune des

composantes de la machine, soit E; = ZELfCO . L’effet d’échelle sur cette perte est di a la

fréquence de nombre de Reynolds et de rugosité relative entre modéle et prototype comme le
veérifie la formule de I'Equation 1.

Les autres pertes d’énergie hydrauliqgue massique sont appelées «pertes d’énergie
cinétique» ou «pertes non transposables». Elles sont exprimées par la relation

Eix =ZELkCO . Il est admis que le rapport E, /E,, reste constant lorsqu’on transpose le
modeéle au prototype.

L’effet d’échelle sur les fuites, g, vient du changement de coefficient de frottement dans les
jeux au labyrinthes de la roue. Dans la plupart des cas, les pertes volumétriques dues aux
fuites a travers les labyrinthes sont mineures et l'effet d’échelle correspondant est par
conséquent trés faible.

C’est la raison pour laquelle I'effet d’échelle est négligé et les rendements volumétriques (nq)
du prototype et du modele sont considérés comme équivalents dés lors que les labyrinthes
sont en similitude géométrique, conformément au critére du Tableau 3. (Voir E.3)

Dans le cas ou la géométrie du modeéle ne serait pas en similitude avec celle du prototype, il
est recommandé d’utiliser la formule de correction du nqg décrite en E.2.

De méme que pour E ¢, I'effet d’échelle par frottement disque, P 4, provient de la différence
de nombre de Reynolds et de rugosité relative des surfaces externes de la roue entre modéle
et prototype. Néanmoins, I'effet d’échelle sur P4 apparait de maniére Iégérement différente

par rapport @ E ¢ du fait de la présence d’'un écoulement radial et de la distorsion de la
couche limite dans l'espace réduit entre la roue et les parties fixes de la machine. On
considére dans la présente norme que l'effet d’échelle sur les pertes par frottement disque
peut étre vérifié par un effet d’échelle similaire a I'Equation 7. (Voir Annexe D)

Dans le cas de machines a écoulement axial, la perte par frottement de la surface au moyeu
de la roue est négligeable et son effet d’échelle ignoré.

C’est pourquoi, on ne traite dans la présente norme seulement que l'effet d’échelle sur les
pertes pour les composants du rendement ; neg et nr, pour les machines a écoulement radial
et ne pour les machines a écoulement axial.

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT



62097 © CEI:2009 - 97 -

4.1.2 Formules fondamentales de I’effet d’échelle sur les pertes par frottement
hydrodynamique

Une caractéristique de cette nouvelle formule de I'effet d’échelle réside dans la prise en
compte de la rugosité de surface. Le diagramme de Colebrook est a la base des
considérations physiques concernant la prise en compte de la qualité de la surface. Revue et
simplifiée, la formule implicite de Colebrook se raméne a I'expression suivante.[4, 6]

ks Rep
A =2 0,74(8><104x—s+ 0) +0,26 (1)
h Reg
ou
Reg = 7x10° Ao = 0,008 5
ks rugosité equivalente du sable
dp, diameétre hydraulique du conduit hydraulique
Req nombre de Reynolds du conduit hydraulique Rey = dn XV = dn XV Re

\% Dxu

En pratique, la rugosité de la surface du modéle et du prototype est représentée, par la
rugosité moyenne arithmétique Ra comme décrite en 4.2.2. En ce qui concerne la relation
entre la rugosité du sable kg et Ra, la littérature fait état de résultats trés dispersés. Il est
admis dans la présente norme que la relation peut étre exprimée comme suit:

ks _5Ra )
dh  dh

NOTE Pour chaque surface rugueuse, il convient que les remarques décrites en (2) et dans la Note 2 de B.1
soient prises en compte.

L’Equation 1 devient:

0,2
e 10
Ra  Dxu 60] +026 (3)

A =2g|0,74[ 4x10% x —= +
d, dpxv Re

La Figure 1 résume les considérations fondamentales en ce qui concerne l'effet d’échelle
entre modéle et prototype incluant I'effet de la rugosité de surface. L’exemple P5 illustre le
cas d'un prototype lisse. P, présente le cas d'un prototype dont I'état de surface est
considéré raisonnable alors que P, montre I'exemple d’un prototype dont les surfaces sont
trés rugueuses et pour lequel I'on constatera une diminution du rendement par rapport au
modéle.
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\ Surface rugueuse
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\\ Surface lisse
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Figure 1 — Considération fondamentale pour I'effet
d’échelle incluant I’effet de rugosité

Afin de calculer la différence de rendement hydraulique entre deux points de fonctionnement
hydrauliquement semblables M et P a des nombres de Reynolds différents et pour des états
de surface différents, les formules suivantes peuvent étre dérivées en utilisant 'Equation 3
(voir A.2 (2)).

A M —A
Ap =B — o [%} (4)
NEM ref

Le diagramme de Colebrook a été établi pour les écoulements dans des tuyaux, mais il peut
étre démontré que les coefficients de perte de frottement des plaques planes, eux aussi,
peuvent étre approchés avec une précision suffisante en utilisant des équations similaires
comme suit:

ks Rep ?
Cs¢ =C|080[10° =5+ =0 | 4020
L Ref

0,2
R y
— C| 080/ 5x105 R2  Dxu  Reo 1 499
L Lxw Re

ou

Rey = 7x10°8 Cfo = 0,003 2
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Lxw Lxw

= Re
Y Dxu

Res nombre de Reynolds de la plaque Re; =

L longueur de la plaque
w vitesse d’écoulement relative sur la plaque
En remplagant A dans I'Equation 4 par C; donné par I'Equation 5, I'Equation 4 peut étre

utilisée pour calculer I'effet d’échelle de la perte par frottement des aubes des machines a
écoulement axial.

Une équation similaire du coefficient de perte par frottement disque peut étre établie comme
suit [9]; (Voir Annexe D).

kst Rep |7
Crm =Cimo 0,85[1,5 x10% x =ST 4 —0] +015
a Ret

0,2
2 £l
=Cro 0,85(7,5><104 Rar | D2 x Reo] +045
a 23 Re

ou

Regy = 7x10° Cmo =0,0019

kgt rugosité équivalente du sable correspondant a Ra; kgt =5Ray

Ra; moyenne pondérée de la moyenne arithmétique de la rugosité de la surface extérieure
de la roue et de la surface de la partie fixe se trouvant a I’extérieur de la roue et donnée
par ’Equation 13

Rer nombre de Reynolds du disque

2 2 2 2
2 D
Re; =2 2-2%26-22 Re=—9 Re
Du D2 2D?
a le plus grand des deux entre le rayon de la roue, en ceinture ou du plafond (m)
D
a=—4¢

2

0} vitesse angulaire du disque (rad/s)

En utilisant ’Equation 6, la formule de transposition du rendement mécanique (friction du
disque) devient (voir A.2 (4)):

A C -C
At = L'\TA = STref[M] (7)

4.2 Rendement d’énergie hydraulique massique
4.2.1 Formule de transposition

Les pertes transposables &g utilisées dans I'Equation 4 se référent a celles d’'un modéle
avec des surfaces lisses qui opére au nombre de Reynolds Re =7 X 106. Ces pertes sont
fonction du type et de la vitesse spécifique de la machine. Elles sont normalisées et
présentées en Annexe B pour les machines a écoulement radial et en Annexe C pour les
machines a écoulement axial.
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En remplacant la formule du nouvel effet d’échelle de I'Equation 3 dans I’Equation 4, on en
déduit la formule suivante de la transposition individuelle pour une composante de la machine
(voir B.2).

A _Aneco _g Acom —Acop
ECO = — = = Becorer |~ =
re

R 7x108 > R 7x108 )2
4x105 k00 —oCOM_ X ~[4x10% k gp —aLoP | X 8
D Rey Dp Rep (8)

= SECOref
¢ 1+ O'SS(KUCO X K4co )0'2

0,2 0,2
Ra 7x108 )" Ra 7x108 )"
=d 4x10°x cOM. ~| 4x10°« COP_
ECOref [ uCoO DM ReM uCo DP Rep

ou

OEcOref perte transposable normalisée de référence pour chaque composante lorsque le

nombre de Reynolds de la machine est égal au nombre de Reynolds de référence
(7x108) (voir A.2 (2) et B.2 (2))

Kuco coefficient de vitesse normalisé pour chaque composante (voir B.2 (1))
K4co coefficient dimensionnel pour chaque composante (voir B.2(1))

deCcoref coefficient de perte transposable pour chaque composante (voir B.2 (2))

SECOref
1+ 0'35(KUCO XK4co )0‘2

decoref =

Dans le cas des machines a écoulement radial, I'Equation 8 permet de calculer I'effet
d’échelle individuel des diverses composantes en utilisant dgcorer 1 X co €tablis pour
chacune des composantes individuelles depuis la bache spirale jusqu’a I'aspirateur.

Les valeurs de dgcoref €t Kyco de chaque composante de turbines Francis et de turbines
pompes sont normalisées et présentées en 5.3 (1) et (2).

Dans le cas des machines a écoulement axial, la perte transposable est divisée en deux
parties, concernant respectivement les aubes de roue et toutes les parties fixes. Le rapport
d’effet d’échelle sur le rendement pour la perte transposable des parties fixes, Aggy, est
obtenu par I'Equation 8 de la méme fagon que pour les turbines radiales. Dans ce cas,
cependant, le facteur de vitesse représentatif x g7 pour toutes les parties fixes peut étre
représenté comme égal a 0,8 fois le facteur de vitesse des directrices, soit x,g7 = 0,8 X ¥,gy-
La valeur de x, g7 est donnée en 5.3 (voir Annexe N de la CEI 60193:1999 [1]).

Comme énoncé plus haut dans I'Equation 5 de 4.1.2, la formule de l'effet d’échelle
représentée a I’Equation 5 pour une plaque plane peut s’appliquer aux aubes de roue.
Néanmoins, comme démontré en C.2, la formule de I'effet d’échelle basée sur I'Equation 5
peut étre modifiée de la méme facon que I’Equation 8 en introduisant le facteur de vitesse
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KLRUé la place de x,gy. Ainsi, la formule suivante semblable a I’Equation 8 peut étre
appliquée aux aubes de roue en utilisant KLRU donné en 5.3 (voir Annexe N de la
CEI 60193:1999 [1]).

5 + Ragyy 7x10° 02 5 » Ragyp 7x108 02
Agru = deRuref| | 4% 107K o, Dy + Ren —|4x10°x o, Dp + Rep (9)

La transposition de I’énergie hydraulique massique pour I'ensemble de la machine peut étre
calculée par I’équation ci-dessous:

A
Ag =2E -y Apco (10)
NEM

La structure de la formule est valable pour tout type de machines hydrauliques a réaction,
aussi bien pour les pompes que pour les turbines.

4.2.2 Rugosité du modéle et du prototype

Quand on appliquera I'Equation 8 lors d’un essai contractuel sur modéle réduit pour
déterminer si le rendement modéle respecte les garanties ou non, les valeurs de la rugosité
de surface (Ra) stipulées ci-dessous devront étre utilisées dans la formule.

— Rugosité du modeéle

Les valeurs mesurées sur le modéle réduit doivent étre utilisées. Les composantes du
modéle sont connues pour avoir une trés bonne homogénéité dans leur rugosité par
composante. Dans ce cas, 2 a 4 points de mesure par composante doivent suffire. Pour
des composantes obtenues par reproduction a l'identique de leur forme, comme les avant-
directrices, les directrices et les aubes de roue, des mesures sur au moins 2 des
composantes sont recommandées.

— Rugosité du prototype

Les valeurs de conception pour la rugosité du prototype, qui sont proposées par le
constructeur, doivent étre utilisées comme rugosité du prototype. Quand les composantes
de la turbine sont fabriquées en atelier, la rugosité de surface doit étre mesurée. Il
convient de vérifier que la valeur moyenne de la rugosité mesurée sur chacune des
composantes est égale ou meilleure que la rugosité de conception de la composante.

Quand on appliquera I’Equation 8 pour vérifier 'amélioration du rendement lors d’un projet de
réhabilitation, la rugosité des composantes du prototype doit étre mesurée sur la machine
existante. L’amélioration du rendement atteinte par le remplacement de quelques
composantes peut étre vérifiée en comparant les rendements calculés avec la rugosité
mesurée sur les composantes existantes a celles calculées avec les valeurs de conception
des nouvelles composantes.

Dans le cas de projets de réhabilitation, les valeurs de la rugosité des composants qui ne
sont pas remplacés doivent étre fournies par le propriétaire avec les spécifications
techniques. Pour la mesure des surfaces rugueuses des Vvieilles turbines, les
recommandations décrites a I'Annexe B (a la fin de B.1) doivent étre prises en compte pour
des valeurs de Ra supérieures a 50 um.

Quand on mesurera la rugosité sur le modéle ou sur le prototype, les mesures doivent étre
effectuées avec précaution afin que les valeurs de mesure puissent représenter correctement
la rugosité de chaque composante.

Pour la bache spirale, les avant-directrices et I'aspirateur, des points d’échantillonnage
doivent étre sélectionnés afin de représenter correctement la rugosité moyenne de la
composante. Pour les directrices et la roue, des points d’échantillonnage doivent étre
sélectionnés de maniére a ce qu’ils représentent la rugosité moyenne dans les zones a
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grande vitesse d’écoulement. Il est recommandé de mesurer la rugosité aux points
d’échantillonnage tels que décrits ci-aprés et d’utiliser pour chaque composante leur moyenne
arithmétique.

— Bache spirale: 9 points ou plus; a 3 sections radiales: entrée, milieu et sortie de la bache.

— 2 canaux de l'avant distributeur: 6 points ou plus par canal de I'avant-distributeur; 2 points
par face d’'une avant-directrice, 1 point dans le haut du passage hydraulique et 1 point en
partie basse du passage hydraulique.

— 2 canaux du distributeur: 10 points ou plus par passage hydraulique entre 2 directrices; 6
points sur la face intérieure d’une directrice, 2 points sur la face extérieure, 1 point sur le
haut du passage hydraulique et 1 point en partie basse du canal hydraulique.

— Roue: 20 points ou plus; dont 70 % situés en zones a grande vitesse d’écoulement (région
A comme définie dans le Tableau 1). Le nombre de points de mesure sur les faces
intrados et extrados des aubes doit étre identique.

— Aspirateur: 10 points ou plus; dont 70 % en amont du coude.

La rugosité de surface doit étre mesurée telle qu’elle apparait en fonctionnement réel. Ainsi,
pour les surfaces peintes, les mesures doivent s’effectuer aprés peinture.

Dans le cas de machines a écoulement axial, la valeur de la rugosité donnée par I‘équation
doit étre utilisée comme représentative de la rugosité de toutes les parties fixes.

Ragy +Ragy

Ragqt =
ST >

(11)

Comme le montre I'Equation 8, un effet d’échelle plus grand sur le rendement peut étre
obtenu en polissant le prototype plus finement. Néanmoins, il convient de ne pas polir le
prototype plus finement que la rugosité qui sera obtenue aprés une certaine période
d’exploitation (comme, par exemple, la période de garantie). D’autant qu’un polissage trés fin
engendre un surcodt important pour un gain de rendement faible, comme le montre la
Figure 2.

Critére CEI

v

\ Rendement

Rendement

Coat

S~

Lisse

o Rugueux
Rugosité

IEC 202/09

Figure 2 — Critére CEl pour la rugosité de surface donnée aux Tableaux 1 et 2

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d

FHOTVONYE/IHON VY - ‘PaHWIT NOD3IIW OL d3ISN3DIT



62097 © CEI:2009 - 103 -

Les Tableaux 1 et 2 présentent la rugosité maximale recommandée pour la roue et les
directrices de machines prototypes neuves. Ces recommandations a propos des valeurs de
rugosité remplacent celles données dans la CEl 60193.

Tableau 1 — Rugosité maximum recommandée pour la roue
de turbines prototypes neuves (um)

E <3000 J.kg™’

Diametre de référence Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7Tm-10m
Zone A? B?@ A B A B A B
F;ag)osne sur l'intrados 2.3 3.2 6.3 125 12,5 250 12,5 25b
Rugosité sur I’extrados 2.3 2.3 2.3 3.2 3.2 6.3 6.3 6.3
(Ra)
E > 3 000 J.kg™'

Diametre de référence 1m-2m 2m-4m 4m-7m 7Tm-10m
Zone A B A B A B A B
Rugosité sur I'intrados 2.3 2.3 2.3 3.2 3.2 6.3 6.3 6.3
(Ra)

Rugosité sur I’extrados 1.6 1.6 2.3 2.3 2.3 3.2 3.2 45

(Ra)

8 Méme s’il n’y a que 2 zones A et B dans ce tableau, il est convenu que la zone supplémentaire le long
du bord d’attaque est souvent polie jusqu’a une rugosité trés faible afin d’éviter toute initialisation de la
cavitation.

b Ces valeurs de rugosité peuvent paraitre excessives pour ces zones. Cependant, les valeurs ci-dessus

ont été établies sur la base de pertes par rugosité comparables entre des machines de tailles différentes
ayant un nombre de Reynolds différent. Ainsi, les plus grandes machines, ayant un plus grand nombre de
Reynolds peuvent présenter plus de rugosité. Néanmoins, il est raisonnable d’utiliser des valeurs de
rugosité plus faibles que celles recommandées, si les 2 parties impliquées le jugent plus pratique ou plus
économique pour le projet qui les concerne.

|
|
|

I

| I
| |
| |

. SN I

| l
| |
I |
| |
| |
I |
I |
| |
I |
I

|

Turbine
E<3000Jkg " E>3000Jkg"

Turbine Pump-turbine

IEC 203/09

NOTE En ce qui concerne la rugosité de la ceinture et du plafond, il est recommandé d’introduire une valeur
intermédiaire entre celles de I'intrados et de I'extrados.

Figure 3 — Aube de roue Francis
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IEC 204/09

NOTE Il est recommandé d’appliquer les valeurs de rugosité spécifiées pour la face extrados du Tableau 1 a la
fois aux faces intrados et extrados des aubes de roue a écoulement axial.

Figure 4 — Aube de roue a écoulement axial

Tableau 2 — Rugosité maximum recommandée pour les directrices
de machines prototypes neuves (Lm)

E < 3000 J.kg™"

Diamétre de référence Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7m-10m
Zone A B A B A B A B
Rugosité (Ra) 2,3 2,3 2,3 6,3 3,2 12,5 6,3 12,5

E > 3000 J.kg™'

Diamétre de référence Tm-2m 2m-4m 4dm-7m 7m-10m
Zone A B A B A B A B
Rugosité (Ra) 1,6 2,3 2,3 2,3 2,3 3,2 3,2 6,3

Face externe

A

Face interne (a grande vitesse)
IEC 205/09

NOTE En ce qui concerne la rugosité de surface des flasques supérieur et inférieur d’'une directrice, il est
recommandé d’introduire une valeur intermédiaire entre les valeurs des faces A et B de la directrice.

Figure 5 — Directrices

4.2.3 Transposition directe pour la machine hydraulique compléte

Quand la préparation de la rugosité de surface d’'une composante est terminée et est en
parfaite correspondance avec la vitesse d’écoulement de chaque composante, on peut
calculer I'effet d’échelle sur le rendement d’énergie massique hydraulique pour la machine
hydraulique dans son ensemble, Ag, directement sans calculer Agco pour les composantes.
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Cette procédure simplifiée pour les machines a écoulement radial est décrite en B.3 tandis
que celle des machines a écoulement axial est décrite en C.10. Ces formules simplifiées
peuvent étre utilisées aprés accord entre les parties concernées.

4.3 Rendement de puissance (frottement disque)
4.3.1 Formule de transposition

Le frottement disque a un effet non négligeable sur le rendement des machines a écoulement
radial de faibles vitesses spécifiques. La formule de transposition suivante, Equation 12, est
obtenue en intégrant 'Equation 6 dans I'Equation 7. Cela permet d’évaluer la variation de
rendement de puissance d’une machine radiale due a la différence du nombre de Reynolds et
de la rugosité de surface au niveau des disques (voir I’Annexe D).

AUL Crm —Crp
A =——=0pef| — i —
NT™ Crmref

0,2 0.2

6 ’ 6 ,
715X104KT RaTM + 7x10 B 7,5><104KT Ran + 7x%x10
DM ReM DP Rep

= Oref
© 1+0,154%7%4

0,2 0,2
6\ 6\
AT =dTref 7,5X104KT RaTM + 7x10 - 7,5X104KT Ran + 710 (12)
DM ReM Dp Rep

ou

8Tre-f =1- MNTref

d _ 8Tref
Tref = 04
1+0154x1™
KT ! facteur dimensionnel pour le disque relié a la perte de frottement disque
2a Dy
KT ==
D D

Ra;  rugosité représentative donnée dans I'Equation 13.

Les pertes de frottement disque transposables dt,; comme décrites dans I'Equation 12 font
référence au modéle avec un nombre de Reynolds de référence Re =7 x10% et avec une
surface lisse. Les valeurs de dqs et de k1 sont déterminées en fonction du type et de la
vitesse spécifique dans le cas des machines a écoulement radiale. Elles sont normalisées et
expliquées en 5.4,

Dans le cas de machines a écoulement axial, le frottement de surface au moyeu de roue est
négligeable. On considére donc dans la présente norme que Ar est nul pour les machines a
écoulement axial.

4.3.2 Rugosité du modéle et du prototype

En général, les régles établies en 4.2.2 s’appliquent a la rugosité des frottements disque sauf
en ce qui concerne les points d’échantillonnage (voir ci-aprés).
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Comme la rugosité prés de la périphérie extérieure en plafond de roue et en ceinture de roue
a une influence prédominante sur la perte de frottement disque, il est recommandé de
mesurer la rugosité aux points d’échantillonnage décrits ci-dessous.

e Plafond de roue: 2 points ou plus, prés de la périphérie extérieure.

e Ceinture de roue: 2 points ou plus, prés de la périphérie extérieure.

e Parties fixes: 4 points ou plus dans les zones face aux points d’échantillonnage de la
roue.

Comme la rugosité des parties en rotation a une influence prédominante sur le couple de
frottement disque, la rugosité moyenne pondérée explicitée dans la formule suivante devra
étre utilisée pour Rat de I'Equation 12.

2xRatr +Rartg

Ra+ =
T 3

(13)

ou
Rarg rugosité moyenne a partir des mesures sur les parties mobiles ;
Rag rugosité moyenne & partir des mesures sur les parties fixes.

4.4 Rendement volumétrique

Une estimation de l'influence du nombre de Reynolds sur le rendement volumétrique a
démontré que cette influence est en grande partie négligeable dans le cas ou la configuration
géométrique des jeux, labyrinthes et trous/tuyaux d’équilibrage est similaire pour le modéle et
le prototype. Ainsi, si la géométrie du labyrinthe du modéle est en similitude avec celle du
prototype aux écarts prés définis dans le Tableau 3 le rendement volumétrique est considéré
identique entre modéle et prototype (voir E.3).

Tableau 3 — Déviation permise entre les labyrinthes du modéle et du prototype

Dimensions et conception Déviation permise par rapport au

prototype

Jeu radial des labyrinthes de roue* 0~ +20%

Diamétre du labyrinthes + 5%

longueur axiale des jeux aux labyrinthes* 0~ -20%

Nombre d’étages ou de peignes devrait étre identique

Forme des étages ou des peignes (voir Annexe D) doit étre similaire

NOTE Dans le cas des machines a écoulement axial, il convient que les expressions marquées

par un astérisque * soient lues comme «jeux en bout d’aubes» et «épaisseur en bout d’aube». II

convient que seuls ces 2 critéres de jeu radial et d’épaisseur en bout de pale soient appliqués.

Cependant, il est assez difficile, parfois méme difficile voire impossible de fabriquer des
labyrinthes sur modéle en compléte similitude avec ceux du prototype. Dans tous ces cas, le
débit de fuite doit étre calculé séparément pour le modéle et pour le prototype. Le rendement
volumétrique doit alors étre ajusté. Et on peut écrire:

A
AQ :&:&_1 (14)
nQm  "Qm
Si il n’y a pas d’accord entre les parties concernées a propos du calcul de AQ, la formule
donnée en E.2 sera utilisée.
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5 Valeurs normalisées des pertes transposables et paramétres pertinents

5.1 Généralités

Les valeurs de dgcorer €t de ¥, co pour calculer I'effet d’échelle du rendement d'énergie
hydraulique massique et ceux de dqs et de kt pour calculer I'effet d’échelle du rendement
puissance (frottement disque) sont explicitées dans le présent article. Elles font appel au
nombre de Reynolds de référence Re,; = 7x10% et correspondent a des machines dont la
rugosité de surface est lisse.

5.2 Vitesse spécifique

Toute machine hydraulique peut étre identifiée grace a sa vitesse spécifique au point de
rendement maximal. Dans un premier temps, on calculera la vitesse spécifique de la machine
testée, Nqg, a son point de rendement maximal.

05 05
nxQq™ 05 _ Qnp~
Nae =——375 ou  Ngg =nepQep ~ = —"7 (15)
E Enp

ou

n vitesse de rotation (s71) ;
Q, débit de la machine (m3/s) ;
E énergie hydraulique massique de la machine (J kg=1).

Dans le cas d’'une machine réversible, une turbine pompe, il convient de calculer la vitesse
spécifique en chaque point de rendement maximal en mode pompe et en mode turbine et de
retenir ces valeurs comme référence pour estimer les pertes transposables respectivement en
mode pompe et en mode turbine.

Comme les vitesses spécifiques sont trés proches pour différentes machines issues de
différents constructeurs pour les mémes conditions prototype spécifiées, il est possible de
fixer dECQref, Kyco» Arref €t K7 par avance dans une spécification. De la méme maniére, dans
le cas d’essais sur modéle comparatif, il convient de retenir des valeurs communes de

decoref ¥uco: drer €t K.

5.3 Parameétres pour la transposition du rendement d’énergie hydraulique massique

Une fois que la machine hydraulique est caractérisée par sa vitesse spécifique, les
coefficients decorer €t XKuco pour un modeéle lisse, requis lors d’'une application spécifique de la
formule de transposition. peuvent étre déterminés par les équations décrites dans les
Tableaux 4, 5,6 et 7.

Ces équations sont valides dans la gamme de vitesse spécifique indiquée sous chaque
tableau.

NOTE Au-dela de ces plages de vitesse spécifique, les équations ne sont pas étayées par des analyses ou des
données expérimentales et peuvent ne pas étre exactes. Cependant, méme au-dela de ces plages de vitesse
spécifique, les feuilles Excel en annexe de la présente norme donnent une valeur de transposition, calculée en
extrapolant ces équations. Ces valeurs de transposition sont indiquées principalement pour information. Si elles
sont utilisées pour I'évaluation des résultats d’'un essai contractuel sur modele, un accord doit étre préalablement
trouvé entre les parties concernées.
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Tableau 4 — Coefficient de perte transposable dgco,of €t de coefficient de vitesse k¢

pour les turbines Francis

Passage a travers une
composante

dECOref

Kuco

Bache spirale

despref =0,40/100

Kusp = —0,5 NQE + 0,33

Avant-distributeur

desvref = (_ Nqe + 0,40)/100

Kusy = —1,4 NQE + 0,60

Distributeur

degvrer = (- 29Ngg +165)/100

Kugv = —3,3 NQE + 1,29

Roue

deruref = (34 Ngg +0,55)/100

KurRU = -13 NQE +0,90

Aspirateur

depTrer = (0,5Ngg +0,05)/100

KuDT = 0,28

NOTE Les équations ci-dessus sont valables pour 0,06 <Ngg < 0,30 (voir B.4, B.5 et B.6).

2) Turbines-pompes

a) Mode Turbine

Tableau 5 — Coefficient de perte transposable dgcq,f €t COefficient de vitesse x,co pour

les turbines pompes en mode turbine

Passage a travers une
composante

dECOref

Kuco

Béache spirale

despref = 0,45/100

Kuysp = —0,5 NQE + 0,34

Avant-distributeur

deSvret = (_ Nge + 0,45)/ 100

Kuysy = —1,4 NQE + 0,57

Distributeur

degvref = (- 29Ngg +165)/100

Kugv = —3,3 NQE + 1,23

Roue

deruref = (34 Ngg +135)/100

KuRU = —1,3 NQE + 0,87

Aspirateur

depTrer = (05 Ngg +0,05)/100

KuDT = 0,31

NOTE Les équations ci-dessus sont valables pour 0,06 < Nqg < 0,20 (voir B.4, B.5 et B.6).

b) Mode Pompe

Tableau 6 — Coefficient de perte transposable dgcq,f €t COefficient de vitesse x,co pour

les turbines pompes en mode pompe

‘NV3ANg ATddNS 009 A9 A3ITddNS ‘ATNO NOILVYOOTSIHL 1V 3SN TYNYILNI J0d

Passage a travers une
composante

dECOref

Kuco

Bache spirale

desprer = 045/100

Kusp = —0,5 NQE + 0,31

Avant-distributeur

desvrer = (- Ngg +0,50)/100

Kuysy = —1,4 NQE + 0,53

Distributeur

decvref = (- 29Ngg +165)/100

Kuygv = -3,3 NQE +0,96

Roue

deRUref = (3,4 Nqe + 1,55)/100

KuRU = —1,3 NQE + 0,79

Aspirateur

deprer = (05Ngg +0,05)/100

KuDT = 0,27
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NOTE Les équations ci-dessus sont valables pour 0,06 < Ngg < 0,20 (voir B.4, B.5 et B.6).

3) Machines a écoulement axial

Tableau 7 — Coefficient de perte transposable dgco,f €t cOefficient de vitesse x,co pour

les machines a écoulement axial

Passage a travers une d <
composante ECOref uco
Roue deruref=245/100 EuRU =129
Toutes les parties fixes desTrer =123/100 KysT =019
NOTE Les équations ci-dessus sont valables pour 0,25 <Ngg < 0,70 (voir C.9).

5.4 Parameétres pour la transposition du rendement de puissance (frottement disque)

Les équations suivantes doivent étre utilisées pour calculer dr.f et xp (voir D.3). Ces
équations sont valables dans la plage de vitesse indiquée pour chaque équation.

NOTE Au-dela de ces plages de vitesse spécifique, les équations ne sont pas étayées par des analyses ou des
données expérimentales et peuvent ne pas étre exactes. Cependant, méme au-dela de ces plages de vitesse
spécifique, elles peuvent étre utilisées pour I'évaluation des résultats de I'essai contractuel sur modeéle réduit aprés

accord préalable entre les parties concernées.

1) Turbines Francis

0,004 1

d =044 + —— pour 0,06 < Nqe 0,30
Tref > X100 p QE

Noe
Kkt =-57Nqe +20 ou 1,0, laplusgrande desdeux valeurs
2) Turbines-pompes

a) Mode Turbine

0,012

1
X —— pour 0,06 < Nge < 0,20

d =1097 +
Tref 2 100

Noe
k1 =—83Nge +27 ou 1,0, laplusgrande des deux valeurs

b) Mode Pompe

0,015 1
. —— pour 0,06 < Ngeg £0,20
> | 100 p QE

drref = | 123+
Noe

Kkt =—75Nge +27 ou 1,0, laplusgrande des deux valeurs

(16)

(17)

(18)

(19)

(20)

(21)
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6 Calcul des performances du prototype

6.1 Généralités

Les formules établies de 6.2 a 6.6 concernent la conversion des données de performance
hydraulique a partir d’'un modéle similaire a un prototype pour des conditions de
fonctionnement hydrauliquement similaires.

En utilisant les méthodes de mesure décrites dans la CEI 60193, les données absolues de
I'essai modele telles que ny, Ey, Qy Ty, Py Rey, etc. peuvent étre connues pour chaque
point d’essai.

Avec les données complémentaires du modéle et du prototype n, D, g et p, on calculera les
performances du prototype.

Pour les points hors optimum, on doit utiliser Ag, At et Aq du point de rendement maximal
calculés grace aux Equations 22 a 33. Il convient de remarquer que cette procédure donne un
effet d’échelle en rendement Iégérement plus faible pour les points hors optimum que pour le
point de rendement maximal.

6.2 Rendement hydraulique

Le rendement hydraulique du prototype pour une machine hydraulique peut étre calculé grace
a la formule suivante:

Nhp — Nep XN1p XnQP =(1+AE)(1+AT)(1+AQ) (22)
Nhm  MeEM XNTM X Nam

Mathématiquement cela conduit a un facteur de multiplication n,p/mnuw. En négligeant tous les
termes d’ordre supérieur ou égal a 2, on obtient I'équation suivante. La différence entre ces
deux équations est négligeable et donne le traditionnel terme additif d’augmentation de
rendement.

Anp = nhmmﬁ— 1J =nhm(AE +AT +AQ) (23)

Dans le cas de machines a écoulement axial avec jeux similaires, At = Aq = 0. On peut ainsi
simplifier la formule précédente avec:

MhP — NEP :(1+AE) (24)
NhM  MEM
ou
Anp =Nhm X Ag (25)

Dans le cas ou le rendement hydraulique du modéle, ny,, est supérieur a «la valeur estimée
du rendement hydraulique maximal»: NMpamax: ON suppose que les termes de pertes
normalisées prévus par la présente norme (dgcoref, drrers 1-Nqm) SONt uniformément diminués
en leur multipliant (1-ny) / (1-Npamax). Les feuilles Excel ci-jointes donnent des valeurs de
transposition en utilisant les termes de pertes ainsi modifiées. Si ces valeurs de transposition
sont utilisées pour les essais contractuels sur modéle, un accord doit étre préalablement
trouvé entre les parties concernées.
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NOTE La «valeur estimée du rendement hydraulique maximal:: n, .. » est définie comme le rendement qui est

donné par les valeurs de SEref, STref et le rendement volumétrique, mq, fournies dans la présente norme, en
supposant qu'aucune perte cinétique n’existe.

Nhamax = (1-8gref )X (1—dref ) XNq
6.3 Energie hydraulique massique

Pour des conditions de fonctionnement hydrauliquement semblables, I’énergie hydraulique
massique est transposée en utilisant les équations suivantes.

Mode turbine: (voir Note en 6.6)

R R R R
Em Ny Dm Nep Ny Dm 1+ A

Mode pompe:

2 2 2 2
R R Ca R PO
Em Ny Dwm NEM Ny Dwm

6.4 Débit

Pour des conditions de fonctionnement hydrauliquement semblables, le débit est transposé
en utilisant les équations suivantes.

Mode turbine: (voir Note en 6.6)

3 3
Qp :n_Px[DPj . Nam :n_PX[DPj o 1 (28)
Qm nv (Dm Mo "™ \Dwm 1+ Aq

Mode pompe:

3 3

Qr =n—Px(—DPJ x QP =n—Px(—DPJ x(1+Aq) (29)
Qnm v (D Mav "wm \Dm

6.5 Couple

Pour des conditions de fonctionnement hydrauliquement semblables, le couple est transposé
en utilisant les équations suivantes.

Mode turbine:

T e V2 (Dp ) ne V2 (Dp )\
mP__ PP X(_PJ X( PJ X[ﬂTsz PP X[_P) X[ P] ><(1+AT) (30)
Tom P Nu Dwm NTm P\ Nm Dwm

Mode pompe:

2 5 2 5
Tmp _ PP X[”_Pj X[DPJ X[“TMJZ PP X(”_P] X(DPJ X( 1 ] (31)
Tom P (N D e ) Pm (Nu D 1+ Ay
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6.6 Puissance

Pour des conditions de fonctionnement hydrauliguement homologues, la puissance est
transposée en utilisant les équations suivantes.

Mode turbine: (voir Note en 6.6)

P e V> (Dp ) e )° (Dp )
Lpzpix[_"j X( Pj X[nijz P X[_P] x[_PJ <A+ar)  (32)
Pam P (N Dwm NTm Pm \Nm Dwm

Mode pompe:

3 5 3 5
P n D n D 1
mP__ PP X( PJ X[ Pj X(HTMszP X[ P] X[ PJ X( (33)
Pom Pm (Nm Dwm nrp P (Nm Dwm 1+ A7
NOTE Habituellement, lors d’un calcul de I'effet d’échelle sur les performances, on calcule tout d’abord la valeur

de nepm correspondant a la chute spécifique Ep pour la turbine prototype. Ensuite on lit sur les courbes de
performances du modéle, les valeurs de Nnm et Qepm (et/ou Pepm) correspondant a ce nepw.

Dans cette procédure, il convient que la valeur de ngpm soit calculée grace a la formule suivante qui tient compte
de I'effet d’échelle sur Ep

Np XDP 1

MEDM =T =T A
P E

Les valeurs du modéle pour nhv et Qepm (et/ou Pepm) sont alors converties a I’échelle du prototype.

Pour la transposition de mnwm, il convient d’utiliser ’'Equation 22.

Pour la transposition des autres paramétres de performance, tels que Qepm et Pepwm, il convient d'utiliser les
formules suivantes pour I'effet d’échelle:

2 2 0,5 05
D npD 1 D E 1+ Ag )™
e G [ m e o oy e

DM nMDM 1+AQ DM EM 1+AQ
1+ Ag )?°
Qup = Qeoy xDp2 xEp08 (HAE)
1P eom XDp P 1+ Aq
2 3 2 15
P :P1M(P1P j( Dp J (npr J (1+AT):P1M(p1P j( Dp ] (EP ] (1+Ag)S(1+A7)
Pm A Dm ) {nuDm P ADm ) (Em

Pip = Peom xpp xDp? xEp'® (1+Ag)** (1+ A1)

6.7 Données d’entrée nécessaires

L’ensemble des données nécessaires au calcul des performances du prototype sont
présentées dans le Tableau 8.
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Tableau 8 — Données nécessaires au calcul des performances du prototype

Modéle Prototype Remarque
a) Pour la transposition du point de rendement maximal
Diamétre de référence D,, Dy
Vitesse nMOpt Ny np: vitesse nominale
Conditions de Debit Q1Mopt B
fonctionnement = ; ; ;
Energie hydraulique massique EMOpt - ou Hyoot
Rendement hydraulique Mopt -
Température de I'eau tWM tWP
Rugosité | Bache spirale Ragpy Ragpp
Avant-distributeur Ra Ra
Données pour SVM SVP
I'effet d’échelle Distributeur Rag,um Rag,p
sur ng
Roue Rag Rag,p
Aspirateur Rapru Raprp
Rugosité Surface extérieure de la | Ra Ra
Données pour roue TRM TRP
I’effet d’échelle —
surm; rPoauréle fixe opposée ala | Ra,g, Ra;gp

Les dimensions figurant ci-dessous sont nécessaires seulement si la géométrie du labyrinthe de roue du modéle
n’est pas en similitude avec le prototype.

Jeux aux labyrinthes @ Ceim Ceip Labyrinthe extérieur,
coté plafond
Ceom Ceop Labyrinthe intérieur, coté
plafond
Coim Cpip Labyrinthe extérieur,
coté ceinture
Données pour la Coom Coop Labyrinthe intérieur, coté
correction de mq ceinture
Rayon des labyrinthes @ R:1im Retip Labyrinthe extérieur,
coté plafond
Reoim Reoip Labyrinthe intérieur, coté
plafond
Rp1im Rp1ip Labyrinthe extérieur,
coté ceinture
quand la géométrie du jeu Rp2im Rpzip Labyrinthe intérieur, coté
) ceinture
aux labyinthes n'est pas
en similitude Longueur des labyrinthe @ Letim Leyip Lab}/rinthe extérieur,
coté plafond
Leoim Leoip Labyrinthe intérieur, coté
plafond
Lo1im Lo1ip Jey extérieur, coté
ceinture
Lb2iM Lb2iP Jey intérieur, coté
ceinture
b) Pour la transposition des performances d’une pompe turbine
Généralité Masse volumique de P Pp
I'eau
Pour la transposition des Vitesse Neom Np np: vitesse nominale
performances en mode .
Débit Qepm
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Modéle Prototype Remarque
Turbine Energie hydraulique Ep ou Hp
massique
Puissance? (Pepm)
Rendement hydraulique Nhm
Vitesse Np np: vitesse nominale
Débit Q,pm
Pour la transposition des - . .
performances en mode Energ_|e hydraulique E, om Ep ou H,
massique
Pompe
Puissance? (P.ow @
Rendement hydraulique Nhm

@ Dans le cas ol la puissance du prototype est calculée a partir de Pps Mpps EP et Qp, ces valeurs du modéle
pour la puissance ne sont pas nécessaires.

7 Procédure de calcul

En résumé, la procédure de transposition des données de performance du modéle aux
conditions du prototype peut se présenter comme suit:

Etape 1:

Etape 2:

Etape 3:

Etape 4:

Etape 5:

Etape 6:

Etape 7:

Détermination de la vitesse spécifique Nqg au point de rendement
optimum.

Calcul du coefficient de perte transposable dgcqer €t du coefficient de
vitesse x,co de chaque composante correspondant au point Nqog optimum
obtenu ci-haut.

Calcul du coefficient de perte dr.of et du coefficient dimensionnel k pour
I'effet d’échelle d( a la perte par frottement disque.

Détermination de I’état de surface exprimée par Ra.

Détermination des données géométriques pour les labyrinthes de roue s’ils
ne sont pas homologues.

A A A
Calcul des effets d’échelle individuels | Ag =£,AQ =£,AT el

Nem Nam N1m

Calcul des performances du prototype.

Le schéma ci-joint représente la procédure compléte partant du calcul de la vitesse spécifique
et se terminant par le calcul des données de performances du prototype. Comme montré dans
ce schéma, l'application de cette nouvelle méthode est facile a manier malgré tous les
nouveaux éléments.

En utilisant les feuilles informatisées jointes avec la présente norme, le calcul de I'effet
d’échelle peut étre fait simplement en entrant les données requises dans les cellules

adéquates.
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Annexe A
(informative)

Formules élémentaires et leur approximation

A.1  Principe de base de la structure de perte et effet d’échelle

Les formules d’effet d’échelle qui sont établies dans la présente norme proviennent de la
théorie suivante.

1) Structure de la perte et composants du rendement

Les Figures A.1 et A.2 illustrent les pertes dans les machines hydrauliques qui sont classées
en 4 groupes (voir Annexe N de la CEI 60193:1999 [1], [8], [10]).

Il s’agit:

e de la perte d’énergie hydraulique massique: E| ;
e de la perte par débit de fuite: q;
e de la perte par frottement disque: P4 ;

e de la perte par frottement dans les paliers: P, .

A chaque type de perte correspond un composant du rendement défini ci-dessous:

e rendement de I'énergie hydraulique massique: Ng;
e rendement volumétrique: Nq;

e rendement de puissance: Mt ;

e rendement mécanique: 1y, .
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Ph= E x pQ1
(Puissance
hydraulique)\
E ] pQ1
|
(Perte par frottement ne '
hydrodynamique) | "a \K
[
D TS —
/ (Rcl)ue) (Perte par débit de
=T ELs — Em ! me fuite)
\ Y
/ EL '_Pr—EmX me nthE NaNr
Eux Eim | N=MNhMm
(Perte d’énergie Nr
hydraulique massique) l
Py =—
(Perte cinétique) &Zﬂ:i?nlf:) (Perte de puissance par
I q frottement disque)
T]m
P é/ I:)Lm

(Puissance Turbine)

(Perte de puissance dans
les paliers)
IEC 207/09

Figure A.1 — Schéma des flux pour une turbine
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5 |
(Puissance pompe)

Mm

Pm
(Puissance mécanique)

l:)Lm

rte de puissance dans
les paliers)

PLq

(Perte par frottement |~ — — = —(R516)” — T 7| (Perte de puissance par

hydrodynamique) E —pQn — frot\‘ement di51que)

m |
/ L 1 Jr M= "Mh N
E. — = — T Mh=MeNa N7
\ E|_m Ne | Na
Ev S/ l i l
pd E ——p Q; —

(Perte d’énergie (Perte par debit de
\ hydraulique massique) é%/ fuite)
—P,=ExpQy —

(Perte cinétique) (Puissance
hydraulique)

IEC 208/09

Figure A.2 — Schéma des flux pour une pompe

Le rapport F;—m (pour une turbine) ou E—h (pour une pompe) est défini comme étant le
h m

rendement hydraulique m;, exprimé comme le produit de ng, Ng et nr.

La présente norme traite de l'effet d’échelle sur le rendement hydraulique n,. Le traitement
du rendement mécanique 1, est exclu de la norme.

2) Condition de fonctionnement similaire

Les conditions de fonctionnement de la roue entre un modeéle et un prototype sont atteintes
quand les triangles des vitesses en entrée et en sortie de la roue sont similaires. Cependant,
strictement parlant, la similitude des triangles de vitesses en entrée et en sortie ne peut étre
maintenue simultanément du fait de I'effet d’échelle sur I'écoulement interne dans la roue.
Conformément a la théorie, il a été démontré que si ’homologie du triangle des vitesses du
coté haute pression de la roue est respectée, alors la déformation du triangle des vitesses du
coté basse pression reste trés faible et donc les performances sont trés peu affectées. Il est
considéré dans la présente norme que la similitude de condition de fonctionnement entre le
modeéle et le prototype est réalisée quand le triangle des vitesses du coté haute pression de
la roue est en similitude [2]. Dans le cas ou une telle similitude de conditions de
fonctionnement entre le modéle et le prototype est respectée, les paramétres de performance
de la roue E,, Q,, et P, peuvent étre transposés par une loi hydraulique de similitude telle
gu’exprimée ci-dessous sans augmentation due a I'effet d’échelle.
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2 2
np | (Dp Dp )’ %(pp \°
Ebnp=|—||=—/—| E | e | Pp. Po=|TP | PP p
m (”M} (DMJ M, Qme [“M](DM] Gmi et PP (”M o) ™ A1
3) Augmentation de performance [7]
Quand Mg, Mg et Nt du prototype difféerent de ceux du modéle du fait de I'effet d’échelle, les
paramétres de performance du prototype peuvent étre calculés par la formulation suivante, en
considérant que E,,Q,, andP, sont en similitude entre le modeéle et le prototype.

Pour les turbines:

Emp =mepEp et Emm =MenEm
2 2 2 2
p= M M
v ) \Dm ) \ Mep Ny ) \Dm ) \ Nem + Ang

Np 2 Dp 2 1 Np 2 Dp 2 1
== ||| ———Eu=|—| | =& Enm (A.2)
N DM 1+ AnE Nm DM 1+ AE

NEM

Qmp =MaPQp et Qmm =MamQm
3 3
S b G 5 L b o B
P = ™ ™
v A\ Dm ) ( Nap v A\ Dm ) { nam + Ang

3 3
Np Dp 1 Np Dp 1
— I = =] == A.3
[nMJEDMJ 1+ ANa A (nMJ[DMJ (”AQJQN 9

Nam

Pp = Pmp. et Py = Prom
nrtp NT™

3 5 3 5
po=|[M | [Dr|[ne | _(M | (Dp | ([NmtANT |5
. Fmp = mM = mM
v ) \ Dv ) {ntm v )  Dm M
3 5 3 5
np | [ Dp Ang np | ( Dp
== | 1+ Pam=| /| | == | (1+ A7 Prm (A4)
v ) ( Dm NTMm v ) ( Dm

Pour les pompes:

Emsz_P et EmM=E—M
Nep NEM
n 2 D 2 n 2 D 2 + A
- Ee (_P) (D_PJ [nEP JEM:(_P] (D_P] (nEM : jEM "o
Y M MNEM Ny M TNEM

(22 e e -2 2
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Qp Qim
Qnp=—— et Qw=—"
mP Nop mM Nam
n D 3 n D 3 + A
. Qp = (_P)(_PJ (“ﬁj@m - [_PJ(_PJ (MJQ,]M (A.6)
v A Dm ) ( Mam v N\ Dm Nam

63 Col i B b EA

P =ntePmp €t Pov =ntmPmm

3 5 3 5
P :[”_PJ [&] [W_M]pmM :(”_P] (D_PJ (&mem (A.7)
v ) \Dm ) \ntp Ny ) \Dm ) \ntm +Anr
(e V(e V|t (me V(D)1
Ny M) | 14 ANT ™ ow ) (Du ) (1+ag )™
nT™

L’effet d’échelle sur les performances pour les points de tracé hors optimum est compliqué.
Dans la présente norme, cependant, il est supposé que les performances pour ces points
peuvent étre calculées de la méme fagon en utilisant les Equations A.2 jusqu’a A.7 avec Ag,
Aq et At obtenues aux conditions optimales de fonctionnement.

4) Pertes transposables

Comme déja établi en 4.1.1, les pertes suivantes sont soumises a I'effet d’échelle du fait de la
différence du nombre de Reynolds et de la rugosité relative.

e Perte par frottement d’énergie hydraulique massique: E ¢

e Perte par fuite: q

e Perte par frottement disque: P4

Dans les normes internationales précédentes, toutes les pertes transposables étaient traitées
de fagon globale. L’amplitude de la perte transposable était estimée en supposant que son
rapport a la perte totale, qui était dénoté V, pouvait étre considéré comme constant pour
chaque type de machines hydrauliques. Cette hypothése impliquait que la part des pertes
transposables était d’autant plus grande, que le rendement d’'une machine était faible, lui
assurant par la méme une majoration de rendement déraisonnablement élevée.

Dans la présente norme, il est considéré que I'amplitude relative de chaque perte
transposable correspondant a chaque paramétre de performance, excepté le débit,

(0g =Es/E et 81 =P_4/P,, ) est une fonction de la vitesse spécifique pour chaque type de

machine. Ceci permet de calculer I'effet d’échelle sur chaque composant individuel du
rendement et de calculer 'augmentation sur chaque paramétre de performance comme cela
est écrit dans 'alinéa 3) plus haut.

A.2 Dérivation des formules d’effet d’échelle et approximations introduites
pour simplification

1) Part transposable de la perte d’énergie hydraulique massique &g et du rendement
d’énergie hydraulique massique Ng
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On définit la perte transposable d’énergie hydraulique transposable dg et celle relative non-
transposable 8, de la méme fagon que dans la norme CEI habituelle. Les relations entre ces
valeurs et le rendement d’énergie hydraulique massique mg sont montrées plus bas. Il

convient de noter que la quantité en homologie qui est directement transposable du modéle
au prototype par la loi hydraulique de similitude est E,, et non E. Pour expliquer simplement

la dérivation des formules, de nouveaux parameétres, dg et §,s, définis en utilisant E, sont
présentés dans le tableau ci-dessous.

Turbine Pompe
— E E
Définition de Mg n _E, _E OEu +YEw) Mg =——=
ETE E Em E+(ZELf+ZELk)
5. = D Ei _ D Eu 5. = DEs 1 D E;
g E . Em : E MNe Em
Définition de O et §pg F----—"===--""""" e
5 2 Ei _ 2 Ew 5 2Eu _ 1 2By
ns E E Em ns E Ne Em
ZE Puisque E_, est en homologie, 6.* peut étre transposé
B*E = Lf dans le rapport des coefficients de
Nouvelle définition de Em pertes. (5EP /5EM): (hp /A1)
¢ et 5,
" 5 = ZELK Puisque E _, est en homologie, 3 . * reste constant pour le
ns = modele et le prototype: &.sp = ey
Relation entre & et * * S Sns
= = = — t = —_—
S (valeur usuelle) O =MEdE et dns =MEdns = ng et dns nE
) )
Déplacement de 8¢ nn_sP = nn_sM Nepdnsp = NemOnsm
EP EM
E E
Em  E-(EL + X Eu) | ne=—=
Mg = én = 2 = 2 Em E+(D Ey+Y Ew)
B 1
=1-0g —0Ops 1+ 8 + 3ns
. Me
Nouvelle expression =
de Mg en utilisant 1 ZELf + ZELK e + ( zELf + ZELK ]
. . =1-m
SE et Sns E Em Em
1
= 15 + ) 1+ on + 85
(* -'-8E21_nE_5ns) e
[* e =i—1—6nsj
1 MNe
NE="—"> =+ .
1+8E+6n3 nE:1_8E_8ns
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5;5 est transposé dans le rapport des coefficients de frottement.

8;3 reste constant pour le modéle et le prototype.
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2) Transposition du rendement de I’énergie hydraulique massique Mg

Comme montré en A.2 1), ng est exprimée par différentes équations en turbine et en pompe.
Ceci provenant du fait que le terme E,, dans la formule de Ng est soit au numérateur pour les

turbines soit au dénominateur pour les pompes. On

pas le cas pour §,,. On notera aussi que la perte transposable 8,; se transpose selon le

notera ainsi que la perte non
transposable 6;5 est une valeur identique pour le modele et pour le prototype, ce qui n’est

rapport des coefficients de perte du modéle au prototype, ce qui n’est pas le cas pour og.

On en déduit les formules suivantes d’effet d’échelle pour ng.

Turbine

Pompe

Ane calculé grace a
5 et O

ANg =MEp —MEM
1

1+8gp +8ngp
v
1+ 8gM + OpsM

(8l*EM - Ogp ] + [8:13M - 8:1st
) (Ynep Nnem)

puisque (Brsu — Spep )= 0

Ang = nEPnEM(SEM - SEP)

ANg =Mgp —Mem

= (S*EM + 8ri'klsM )_ (SI;P + 8r:sP )
= (S*EM ~ dgp )+ (S;SM - S;SP)

puisque (5:1s|v| - 5;5P)= 0

Ang =0gm — Ogp

Transposition de la
perte par frottement

* * 7\,P

5E|:°:5Eref—7b
ref ou: A est le coefficient de perte par
7‘M frottement

SEM = 5Eref _X
ref
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Ang se référant a (A A « [ Ay Ap
. ANg = NegpNemde f(_M_ : ] ANg = Bppef| T — 7
8Eref © kref lref © 7"ref }"ref
. * 8Eref . *
puisque Oref = puisque Ogrer = NerefOrres
Eref
A A
An. = NePTEM & A Ap ANg = NererOgrer M
Ang se référant a Ne = Eref| A Mot Mref
MNEgref ref ref
S A Ay — A
Erel . AnE — Nep 6E f(xM _xPj ~ nnE = TT]]Eref 5Eref[ Mk £
. re
Nem  MEref Aret EM =M ref
puisque Nep =1 puisque Neret. =1
Formule Eref NEM
d’approximation donnée
dans la présente norme A1”|E KM 7‘P AnE KM - ?\'P
AE - = 8Eref A AE - = 6Eref A
Mem ref MNem ref
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Il convient de remarquer que I’équation permettant d’obtenir Ang est différente pour les

turbines et pour les pompes. Néanmoins, en introduisant I'approximation donnée dans le bas
du tableau ci-dessus, la méme formule peut étre utilisée en turbine comme en pompe dans la

présente norme.

-123 -

3) Effet d’échelle sur le rendement volumétrique mg

De la méme fagon que pourmg, I'équation de ng est exprimée différemment en turbine et en
pompe. La quantité directement transposable au prototype est Q,, (et non Q;), le rapport de
perte par fuite q sur Q,, est exprimé ci-dessous, ce qui permet d’évaluer le montant de I'effet

d’échelle sur le rendement volumétrique Ang .

Transposition de la
perte par fuite q

Turbine Pompe
Qn _ Qm 1
nQ =<+ = = Q1 _Qnm-g q
Définition d Q; Q S _Sm-q_y 9
éfinition de mg 1 m+q 1+& =g =TG- a
05 2 2 05
dp :(CkM+CfM] AP/DP [Dpj [Empj
av  \ Ckp +Ctp An/DZ \Dm ) \Emm
05 2
=(Ck +CfM} Ap /D3 | Qup
2
Ck +Ctp AM/D,\,I Qmm
05 2
. _9p =[Ck +CfM] Ap/DZ | au
Qmp | &k +&sp Am/DZ | Qmum
ou

€« coefficient de perte provenant de la perte cinétique pour le débit de
fuite a travers le jeu au labyrinthe (non-transposable)

C; coefficient de perte provenant de la perte par frottement pour le
débit de fuite a travers le jeu au labyrinthe (transposable)
A section transversale du jeu au labyrinthe

Quand les dimensions du labyrinthe et des parties concernées sont
géométriquement semblables,
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(quand la géométrie
du labyrinthe est en
similitude)

2
Ap /D2 _
2
An/Df,
05
dp =(Ck+CfMJ A
Qmp | &k +&tp Qmm
Ang =Mqp —Nam
Ang se référant a 1 1 Ang =ngp ~Nam
get Q = -
" 1+(0p/Qmp) 1+ (au/Qr) M %

=napNami(am/Qmm) - (@ /Qmp )} Qmm  Qmp

05 — (1 —Namh1- [M]O!S
=ngp(1-nawm 1—[—CK+CfMJ it Gre

& +Gp
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Turbine Pompe
Formule ¢ c 05
d’approximation k tGfm .
donpnpée dans Ia Comme (1-nqm) et {1- [mJ ont de faibles valeurs, le

présente norme

montant de I'effet d’échelle du rendement volumétrique (négatif) peut étre
considéré comme nul:

Ang =0 (voir Annexe E)

4) Effet d’échelle sur le rendement de puissance (frottement disque) n;

Dans ce cas, la puissance de la roue P, est directement transposable au prototype a partir du
modéle grace a la loi de similitude hydraulique (mais non P, ). La perte de frottement disque

transposable &1, qui est définie comme le rapport PL", est ensuite transposée selon les
m
formules suivantes.
Turbine Pompe
P P 1
Pn _ P =Py PLd Ny =--=-—~—=
Définition de =M=" 2=1--= T7 P, P +P P
Nt Nt Pr Pr Pr m r Ld 14 - Ld
.
Comme Pr est semblable sur le modéle et le prototype,
Condition de 3 5 3 5
similitude Ny Dy Np Dp
Pev = Prrer D , Pip =Pres D
Nref ref Nref ref
Py 1P P P
Définition de Ot dp=—d-___Ld §p =0 =q L0
IDm Nt IDr I:)m |:)r
ANt =M1p —Nm
ANt =M1p —Mm
: dm  Srp
Expression de =Ntmdmm —Npdrp =NmNte| — ——
AN M M7p
T _Pav P
- BB
I:)rM I:)rP
D’aprés 1), P qu et P qp sont proportionnelles au coefficient de perte et
d’aprés 2) P, est semblable pour le modéle et le prototype, ce qui permet
de déduire les équations suivantes.
Effet d’échelle sur c 3 D 5 3 D 5
n Ny M
nr Plav = Plaret =™ ( . j ( . j Prm =Prref(—J (—J
© Cmref Nrer Dref Nref Dref
3 5 3 5
PLdP:PLdfcmP(nPJ(DP] Pe =P f(n—Pj (D—Pj
res r rre
Cmref Nref Dref ™ Dref
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Turbine

Pompe

Ay {'ﬁj (CLM_CLP]
Pr ref Cmref Cmref

R C C
Ang = ﬂTMﬂTF{fJ [CLM —CLP]
ref\ ~mref 'mref

r

C.my—-C O1ref [ Coam—Cinp
— S mM mP =Nl re m m
Nref Tref( Corer ™M TP iy Corer
ANT _ Myrer Srret Crm —Crp ﬂ _Tp 8Tre{CmM_CmP]
M M e Crref MM Mrref Chnref
Formule puisque Arret. 1 puisque e 1
, . . NT™ NTref
d’approximation
donnée dans la
présente norme Ar = An_T <8 Crm —Crmp Ae = Ang ~ 5 Com —Crp
T ~ YTref C T = OTref
TITM mref Nm Cmref

Comme le montre le tableau ci-dessus, il convient que la formule qui permette d’obtenir An;,
soit différente pour une turbine et pour une pompe. Néanmoins, en introduisant
I'approximation donnée dans le bas du tableau ci-dessus, une méme formule peut étre
utilisée en turbine comme en pompe dans la présente norme.
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Annexe B
(informative)

Effet d’échelle sur les pertes d’énergie hydraulique massique
des machines a écoulement radial

B.1 Effet d’échelle sur la perte par frottement
1) Effet d’échelle sur le coefficient de perte par frottement

L’effet d’échelle, qui est la variation de la perte par frottement causée par la différence de
nombre de Reynolds et de rugosité relative, est Iégérement différent pour une plaque plane et
une conduite. Néanmoins, la présente norme prescrit que le coefficient de perte par
frottement dans les différents passages d’une machine, en dehors des aubes de roue d'une
machine a écoulement axial, varie selon la formule de Colebrook établie pour un écoulement
dans une conduite.

La formule originale de Colebrook est donnée comme une fonction implicite (voir Figure B.1),
et il n’est pas facile d’obtenir la valeur du coefficient de perte par un calcul simplifié. Par
conséquent, la présente norme utilise une fonction explicite, proposée par le professeur
Nichtawitz, qui donne a peu prés les mémes résultats que la formule de Colebrook. [4, 6].

Cette nouvelle formule est la suivante:

ke Reg )
A =2 0,74(8x104—s+—0J +0,26 (B.1)
dh Red
ou
Reg =7x10°
Ao = 00085 ;

ks rugosité du sable ;
dy, diamétre hydraulique de la conduite / tuyau / passage mouillé ;

, vdy,
Rey nombre de Reynolds dans une conduite, Rey ZT.

La comparaison entre la formule originale de Colebrook et la nouvelle formule est présentée
en Figure B.1.
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0,020 T TTTTT T T T 17771 I
Nichtawitz: traits continus et symboles en fond

A

0,018 K R 0,2
N A =No| 0,74/ 80000 2+ 20| 10,26
A d Re

0,016

0,014

0,012

0,010 ~

Nl d/ks = 100 000
0,008 & ﬁ\wf:%ﬁﬁ?
—_

Reo o diks = o (lisse)

0,006

— Colebrook: points noirs séparés
0,004 |——

' 1 k 2,51
- —= —2,0Iog10( S 4= ]

e 3,7d Re

0.002

0,000
1x10° 1% 10° 1x10 1% 10° 1% 10°

Re IEC 209/09

Figure B.1 — Coefficient de perte en fonction du nombre
de Reynolds et de la rugosité du sable

NOTE 1 Dans certaines expériences avec une rugosité équivalente a celle du sable, il est observé que la perte
par frottement au contact d'une surface dont la rugosité reste limitée dans une certaine gamme de valeurs est
identique a celle d’'une surface complétement lisse. Dans un tel cas, la limite de rugosité est appelée «rugosité
admissible» et la surface dont la rugosité reste inférieure a cette limite est considérée comme «hydrauliquement
lisse» (voir courbes B et C de la Figure B.2).

En ce qui concerne le coefficient de perte des surfaces rugueuses, des rapports
d’expériences précédentes, comme indiqué Figure B.2, font état de tendances différentes
dans la zone de transition entre les catégories lisses et rugueuses. [13 - 16]
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Surface rugeuse

f

o}

Surface hydrauliquemeK .

lisse \ Surface lisse
'--.-_-_--.-_

i —

Re IEC 210/09

Figure B.2 — Différentes caractéristiques de A dans la zone de transition

La courbe «A» est observée lors d’expériences avec des conduites industrielles rugueuses
(Moody) ou dans un modele de turbine rugueux (Henry). [17] Elles font apparaitre une
rugosité admissible trés faible et un caractére asymptotique de la courbe de perte par
frottement. C’est ce type de caractéristiques que décrit la formule de Colebrook. La rugosité
admissible dans un tel cas est proche de zéro.

La courbe «B» représente les résultats observés avec des surfaces a rugosité artificielle
telles qu’obtenues par Nikuradse avec du sable. Dans un tel cas, on donne la rugosité
admissible comme approximativement égale a

kSadm ~ S 8

d Req VA

Les caractéristiques de la courbe «C» sont observées lors d’expériences avec une surface
striée ou une surface avec des grains de sable pointus et isolés. Dans un tel cas, la rugosité
admissible devient plus grande.

On considére dans la présente norme que la rugosité admissible est tres faible et la formule
de Colebrook s'applique a I'évaluation de I'effet d'échelle sur la perte par frottement.

2) Relation entre rugosité du sable ks et rugosité moyenne arithmétique Ra

Selon la littérature, la relation entre la rugosité du sable ks et la rugosité moyenne
arithmétique Ra actuellement disponible dans la littérature montre une large étendue. [14]
Dans la présente norme, cependant, on considére que la rugosité moyenne arithmétique peut
étre convertie en rugosité du sable par I'équation suivante (voir Equation 2).

ks =5Ra (B.2)
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NOTE 2 Dans le cas de machines prototypes usagées avec des surfaces fortement rouillées avec des valeurs de
Ra supérieures a 50 um, il est recommandé de considérer le texte suivant pour évaluer la rugosité.

La premiére difficulté réside dans la mesure de la rugosité. Sur les machines rouillées, les valeurs de rugosité sont
souvent au dela de n'importe quelle gamme existante d'appareil de controle de rugosité. Dans ce cas, il est
recommandé d’utiliser des moulages a base de matiére plastique adéquate sur des zones représentatives. La
rugosité de ces moulages est calculée avec une «machine de relevé dimensionnel» pour trouver une valeur
équivalente de rugosité, Ra. D'autres méthodes peuvent également étre utilisées (comme des indicateurs de
profondeur, ou des coupons de comparaison de la rugosité, etc...) si un accord est conclu entre les parties
concernées. Dans une telle situation, cependant, il convient que la valeur de rugosité équivalente Ra soit
déterminée avec précaution car elle est affectée par le profil de rugosité et de la densité de vides dispersés.

Dans un deuxiéme temps, une analyse des mesures de rugosité est nécessaire afin de déterminer une valeur de
rugosité significative. Il est admis, en I’état actuel des connaissances, que les surfaces présentant de nombreux
trous profonds et dispersés ne générent pas autant de pertes que les valeurs mesurées pourraient le laisser croire.
En effet, les lignes d’écoulement au dessus de telles surfaces passent au-dessus des trous sans en atteindre le
fond et ne créent pas de pertes significatives plus importantes. C’est pourquoi, dans un tel cas, il est recommandé
d’ignorer les surfaces avec des trous profonds lors de la mesure de la rugosité (les trous profonds sont considérés
comme étant des dépressions plus profondes que 1,5 mm environ).

Ces considérations étant admises, la relation entre ks et Ra comme exprimée par I'Equation B.2 (ou Equation 2)
peut étre également appliquée pour les surfaces fortement rouillées.

Alors, I'Equation B.1 s’exprime comme suit:

0,2
=20l 074 4x105 88 L Re | g6 (B.3)
dh Red

B.2 Décomposition de I'effet d’échelle sur le rendement d'énergie hydraulique
massique

1) Coefficient de perte par frottement de chaque composante [9]

Quand on applique I'Equation B.3 a chaque passage d’'une composante, on obtient,

0,2
Ao = Ao 0,74[4x1o5@+ﬂ] +026 (B.4)
dhco Regco
ou
indice CO valeur pour chaque composante;
Reyco nombre de Reynolds pour chaque composante.

Vco9nco
Reyco =———

Comme le nombre de Reynolds d’une machine s’écrit:
Re=—

ou

u vitesse périphérique de la roue au diameétre de référence;
D diamétre de référence de la machine.

Le nombre de Reynolds pour chaque passage de composante peut s’écrire comme suit:
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Veod
ReYcofhco

Regco = uD

En substituant Reyso dans I’Equation B.4 par I'équation ci-dessus, on obtient:

02
Aco = o 0,74[4><105 D Ragp , uxD ReOJ +026 (B.5)
dhco D VcoXdnhco Re

En présentant deux nouveaux facteurs kycpet K,co, I'Equation B.5 peut étre reformulée
comme suit:

0,2

R Reg |

eo = Ao 0,74[4><105 1 Raco , 1 eoj 10,26 (B.6)
kKgco D Kyco XKgco Re

ou

Kqco coefficient dimensionnel de passage de composante.

_ 9hcom _ 9ncop _ dhco (B.7)

K
400 = Tp - D, D

ou

K,co coefficient de vitesse de passage de composante.

v v v
com _ Yeor _ Vco (B.8)
Uy Up u

Kuco =

Quand les dimensions géométriques des passages hydrauliques principaux comme indiqué a
la Figure B.3 sont connues, les valeurs de Ky o et de ¥, o, peuvent étre calculées

respectivement par les Equations B.9 et B.10 respectivement.
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IEC 211/09

Figure B.3 — Dimensions représentatives de passage de composantes

Coefficient de vitesse:

Vsp 1 4XQ1 \Y 1 Q 1 Q
Kusp = =—X 2 » Kysy = SV =—X 1 » Kygy = Vev =—X 1
u u TTX DSP u u ZSV Xaopsy XBO u u ZGV Xapgy XBO
v 1 Q 1 Q % 1 4xQ
KuRU =Y :—x—1:—x—1, KubT = oL = —x ; (B.9)
u U Zey xjAzdlz U Zgy xSgru u U gxD
Coefficient dimensionnel:
« _DSP < _ 2><aOSV XBO < _ 2><aOGV XBO
SPTTD T Y T Dlagsy +Bg) T %Y T Dlagay +Bo)
2
4><j0 Aodl, AxSgry

KdRU = i KdDT :1 (B10)

D(2 X I2 + A2p|afond + A2ceinture) D(2 X I2 + A2plafond + AZCeinture)
ou

Soru  aire de la section du passage de I’écoulement entre les aubes en sortie de roue ;
Z nombres de directrices ou d’aubes.

Les valeurs de ¥,co et de ¥yco sont calculées pour des machines de tracé moyen

statistiquement parlant et habituellement utilisées dans l'industrie. Leurs valeurs normalisées
sont explicitées en B.5.
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2) Dérivation de la formule d’effet d’échelle pour la transposition par composante

La perte transposable normalisée 65 est définie pour chaque passage de composante

comme la perte transposable d’'un modéle lisse fonctionnant avec Reyp=Re,y. Ceci signifie
que les valeurs de 8gcp, COrrespondent a Acges. Donc, I'équation présentée a la fin du

tableau de A.2, 2) peut s’écrire a nouveau pour chaque composante comme suit:

An A -\ AA
Agco = ECO - 8ECOref (M) = 8ECOref ki (B.11)
Nem COref COref

Le terme de Alco dans la partie droite de I'équation est exprimé en utilisant I’'Equation B.6.

02 02
Mo =074xAg [4><105 Racom 1, ! Reg j —[4x1o5 Racop 1, ! Rey ) (B.12)
Dm  Kdco KucoXKdco Rem Dp  Xdco XucoXKdco Rep

Le terme de Aqq.sest le coefficient de perte quand le nombre de Reynolds de la machine est
Re,fou quand le nombre de Reynolds du passage a travers une composante est

Regcoref = Kuco X Kdco XReref -

Comme Re e = Reg = 7x 10° et que la rugosité de surface du modéle de référence est lisse (a

savoir, % =0), Acoref PeUt S’éCrire comme suit:
R 02 1 0,2
Acoref = Mo 0,74( %0 J +0,26 =1 0,74[—J +026| (B.13)
Kuco X Kgco X Reyer Kuco X Kdco

Ainsi, AEco est obtenu en remplagant Ao et Acores dans I’Equation B.11 par 'Equation
B.12 et ’'Equation B.13.

Acn = MMECO _ 5 Acom—*rcop =5 A\co
ECO — = OECOre A = OECOref Py
Nem COref COref

Kégco Dm  KucokKdco Rewm K¢co Dp KucoKdco Rep
1 02 , 026
Kuco X Kdco 0,74

R 7x10° 02 R 7x10° 02
aCOM+ X - 4X105Kucoﬂ+xi
DM RQVI Dp RQ:)

0,2 0,2
4x10° Ragom ,  7x10° 1 J _(4><105 Ragop , 7x10° 1 ]

=ecoref

4x1 05KUCO

~ Aeco=9%co
© 1+035(kycoxKaco) ™

(B.14)

Afin de simplifier, la formule ci-dessus peut aussi s’écrire comme suit:

02 02
Ra 7x108 Ra 7x108
5 Agco =d 4x10%«, CoM ~| 4x10%« CoP B.15
ECO ECOref[ uco Dy Ren, uco Dp Rep ( )
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ou

SECOref
1+ 0’35(KUCO XKd4co )0'2

decoref =

Les valeurs standardisées de dgcorer SONt indiquées dans le B.4 et celles de xuco et de kyco
dans le B.5. Les valeurs de dgcores Calculées a partir de dgcorers Kuco et de kyco, sont
présentées en B.6.

Finalement, le montant de I'effet d’échelle sur le rendement d'énergie massique pour la
turbine compléte Ang peut étre calculée par la formule suivante:

Ang

=Ag =D Agco (B.16)
NEM

B.3 Effet d’échelle direct pour une turbine compléte

En mettant 'Equation B.15 dans 'Equation B.16 et en introduisant le coefficient de vitesse de
référence C,g, on obtient:

0,2 0,2
Racom 7x10° Ra 7x10°
AE = ZdECOI’ef {4X105KUCO DM M + ReM ] - {4X105KUCO DCPOP + ReP

0,2
=ZdECOref 4><105Ku0 Xuco COM + 7x10 _ 4X105Ku0 Kuco COP n 7%x10
Ko  Dm Rey Koo Dp Rep

Kyco Racom

Si les valeurs des termes (
Kuo Dwm

]pour toutes les composantes du modele peuvent

Ragy

étre considérées comme identiques et remplacées par ( j et, de la méme fagon, pour

M

Aop

R
celles du prototype de passages de composantes par( ) la formule précédente peut

P
s’écrire comme suit:

i 02 02
R 61" R 6"
AE = szCOref (4)(1051(“0 ®uco aCOM + 7x10 ] —[4X105Ku0 Kuco aCOP + 7x10 J }

Ky  Dm Rey ko  Dp Rep
r 0,2 0,2
R 63" R 6" (B.17)
=3 decorer|| 4x 105 kyg oMy TXTO7 || 45405 i,y S0P, 710
DM ReM Dp Rep

R 7108 |2 R 7x108 |2
= depr|| 4x 105 kg oM | PXADT g5 q08 g —20P X
DM ReM Dp Rep

La formule de I'Equation B.17 peut étre employée pour l'effet d’échelle direct sur le
rendement d'énergie massique de la turbine compléte.

Comme la perte par frottement dans la roue et le distributeur se partagent environ les deux
tiers de la perte totale par frottement, la valeur moyenne de x g et x,gy est utlisée comme
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référence pour I'indice de vitesse x,3. De méme, la valeur moyenne de Ragy et de Rag, est
employée comme la rugosité représentative de la machine Ra,.

Kuo = Kugv ;KURU (B18)
Rag :w (B.19)

Les valeurs de dgr =Y decorer € de ko sont calculées a partir des valeurs normalisées de
decoress ¥yry ©t de k, gy présentées en B.5 et B.6 et montrées au Tableau B.1.

Tableau B.1 — dg, s et ko pour le calcul de I’effet d’échelle sur la turbine compléte

Turbine Francis dgof = 3,05/100 | Kyg =—2,3Ngg +1,10
Turbine-pompe (en mode turbine) dEref =3,95/100 Kuo = _2’3NQE +1 ,05
(en mode pompe) derer =4,20/100 | ¢ o = —23Nqg +0,88

Kyco Racom _ Raom
Kyo  Dm Dw

Pour l'application de I'Equation B.17, il est demandé de conserver et

Kyco Racor _ Rage

Autrement dit, les rugosités de surface de chaque passage de

Ko Dp Dp
. . Ra K, Ra Ra K, Ra
composante doivent étre dans la gamme ——CcOM o U0 M o TFCOP . Pu0 “FOP ) e
Dwm Kyco D Dp Kyco Dp
K R . i
Tableau B.2 montre les valeurs de —4Y> obtenues a partir des valeurs de x,co données en
Kuco

B.5 et présente la gamme de rugosité exigée pour I'application de 'Equation B.17.
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Tableau B.2 — Critéres pour la rugosité de surface pour I’application
de la formule de I'effet d’échelle direct

éPassage KK& Gamme de rugosité requise
travers uco

compo- | Turbine Francis | (R ASEETEY | (mode pompe) Modle Prototype
sante Gamme? Moy. Gamme? Moy. Gamme? Moy.

SP 3,00 ~ 2,31 | 2,69 2,92 ~2,58 | 2,75 2,56 ~ 2,06 | 2,31 (2,0~4,0) Ray,, < 3,0 Ray,

SV 1,40 ~ 2,03 | 1,60 1,78 ~ 2,56 | 2,03 1,63 ~2,04 | 1,72 (1,5~3,0) Ragy, <2,5Ray,

GV 0,87 ~ 1,25 | 0,99 0,88 ~ 1,01 | 0,93 0,95~ 1,26 | 1,07 (0,7~1,3) RaOMb <13 Raopb
RU 1,17 ~ 0,83 | 1,01 1,16 ~ 1,00 | 1,08 1,06 ~ 0,83 | 0,94 (0,7~1,3) RaOMb <13 Raopb
DTC 4,86 ~ 2,33 | 3,40 4,26 ~ 2,94 | 3,54 3,89 ~2,37 | 3,03 (2,5~4,5) Ra,), <4,0 Ra,,

a

Les valeurs a gauche indiquent celles pour des vitesses spécifiques les plus faibles (Nqe = 0,06) et celles de
droite indiquent les valeurs pour des vitesses spécifiques les plus élevées (Nqe = 0,30 pour une turbine de
Francis, Nqe = 0,20 pour une pompe-turbine).

b Comme la valeur moyenne de Ragy et de Ragry est définie comme Rag, quand Ragy est choisie comme 1,3
Rayp, Ragry doit étre égale a 0,7 Rao.

¢ En ce qui concerne I'aspirateur, ¥ ,; est défini en amont de la sortie de I'aspirateur, a la section ou le
diamétre est égal au diamétre de référence et ou la vitesse a calculer K y; est la plus importante dans
I’aspirateur. Pour évaluer l'effet de rugosité dans I'aspirateur, il convient d'employer la vitesse moyenne
d’écoulement, qui est approximativement évaluée pour étre 0,7 fois la vitesse en section amont.

o Kuo S , .
Ceci étant, ———— est indiqué dans la gamme de pour I'aspirateur.
X KypT Kuco

B.4 Perte relative d’énergie hydraulique massique transposable pour les
machines a écoulement radial

1) Définition

A partir de la théorie exposée en B.2, la perte transposable traitée dans la présente norme
est définie pour chaque passage de composante (bache spirale, avant-distributeur,
distributeur, roue, aspirateur) comme suit;

S _ ELfCO
ECOref — E

ou:

decoref  coefficient de perte d'énergie hydraulique massique transposable pour chaque
composante ;

Elico perte d'énergie hydraulique massique due au frottement de surface de chaque
composante au point de rendement maximal quand la machine fonctionne au
nombre de Reynolds de référence ;

E énergie hydraulique massique de la machine.
Les valeurs suivantes ont été tirées de I'analyse numérique conduite sur des modeéles
industriels congus par différents constructeurs. [7] Pour évaluer quantitativement la perte par

frottement dans les passages mouillés, diverses méthodes reflétant I'état de I'art actuel sont
employées.

Pour la bache spirale et I'aspirateur:
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— Perte par frottement comme une conduite équivalente selon la formule de Colebrook,
le diagramme de Moody, la formule de Blasius ou celle de Nikuradse.

Pour 'avant-distributeur et le distributeur:
— Perte par frottement comme une plaque plane appliquée aux parois environnantes d'un
passage rectangulaire.
— Calcul de la couche limite basé sur la distribution de vitesse de I’écoulement principal
obtenu par I'analyse numérique d’un calcul CFD non visqueux.

Pour la roue:

— Calcul de la couche limite basé sur la distribution de vitesse de I’écoulement principal
obtenu par I'analyse numérique d’un calcul CFD non visqueux.

L'évaluation de la perte par frottement par un calcul de couche limite a été conduite par 'une
des méthodes suivantes:

— Intégration de la perte d'énergie en raison la contrainte de cisaillement dans la couche
limite sur toute la superficie.

— Dissipation d'énergie cinétique obtenue par manque d'énergie cinétique en aval du
bord de fuite d’'une aube/ailette pouvant étre calculée grace a I'épaisseur d'énergie de
la couche limite.

Les valeurs de dgcoref: Kucor Kgco €t decorer €tablies a I'Annexe B sont étayées par des
analyses ou des données expérimentales pour les plages de vitesse spécifique suivantes:

— Pour les turbines Francis 0,06 < Nqg < 0,30;
— Pour les turbines pompes 0,06 < Nqog < 0,20.

En dehors de ces plages de vitesse spécifique, les valeurs peuvent ne pas étre exactes. Par
conséquent, si les équations de I'effet d’échelle de la présente norme sont appliquées lors de
I'évaluation des résultats d’'un modeéle d’essai contractuel, au-dela des plages de vitesse
spécifiques ci-dessus, un accord préalable doit étre conclu entre les parties concernées.

La perte par frottement totale d'une turbine compléte, Ogef =ZSECO,ef dont on se sert pour

le calcul de l'effet d’échelle direct sur le rendement hydraulique est présentée en fin de
figures.
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2) Perte relative d'énergie hydraulique transposable &g d'une turbine Francis

Les valeurs de dgcref Calculées pour quelques modéles typiques sont tracées en fonction de
la vitesse spécifique et présentées ci-dessous. Par souci de clarté de présentation, les
graphiques ont été réduits a des fonctions linéaires.

50 5,0
, I S O S : [ [ [ [ T [ [ T [ 1
[ |
o |0esp = 0,50/100] 45 ﬂSEsv = (—1,2Nge + 0,50)/100
4,0 8 4,0
8 35 ~— 35
~ 30 X 3,0
X 25 é 25
{20 vo 2.0
15 1,5
1,0 1,0
0,5 0,5
0,0 0,0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30
NQE NQE
50 T T T T T T [ T ] 50 T T T T T
45 iSEev = (—3,6Nge + 2,00)/1 OOF 45 |0erU = (4,2Nae + 0,65)/100 |
4,0 4,0
o
8 35 S 35
< 30 ~ 30
X 25 X 25
= 20 z 2,0
(O w“ —
o 15 —— - 15 —
1,0 — 1,0 —
05 0,5
0,0 0,0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30
Nae Nae
5,0 | I I I I I I I I I | 5.0
45 |0eoT = (0,6Nae + 0,10)/100| 45
4,0 4.0
8 35 8 3.5
< 30 — 3.0
X 25 X 25
= =~ [ |
5 20 020 | & = 3,75/100]
7<) 1.5 1.5
1,0 1.0
05 0.5
0,0 0.0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18 0.20 0.22 0.24 0.26 0.28 0.30
Nae Noe
IEC 212/09

Figure B.4 — Perte d’énergie hydraulique transposable
dans chaque composante d’une turbine Francis

Il convient de noter que l'abscisse Nqe est la vitesse spécifique sans dimension définie dans
la CEI 60193. Elle est définie comme NQE:nQ10’5/EO'75, ol n est la vitesse de rotation
exprimée en s' et E, I'énergie hydrauliqgue massique de la machine exprimée en J kg'1.
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3) Perte relative d’énergie hydraulique transposable 6 d’'une machine réversible, pompe-

turbine

Les valeurs des coefficients de perte transposable de turbine-pompe sont calculées
séparément pour chaque mode de fonctionnement, turbine ou pompe. Elles sont tracées en
fonction de la vitesse spécifique calculée pour le point de rendement maximal respectivement
pour le mode turbine et le mode pompe.

a) Mode turbine

5,0 T \ 5,0 I I \ i I I
[ - | [
45 | 8ese = 0,55/100 45 18esv = (—1,2Nge + 0,55)/100]
40 40
o o
o 3,5 03’5
~ 30 - 30
X 25 X 25
o
D 20 ®20
0 15 w15
1,0 1,0
05 05
0,0 0.0
006 008 010 012 014 016 018 020 022 006 008 010 012 014 016 018 020 02
Nae Nae
5,0 [ [ [ [ [ [ [ 50 [ \ [ [ [ [
_ T
“ | |8eev = (-3,6Nae +2,00)/100] 0 foeru = (4.2Nge + 1,70)/100]
8 35 8 35
3,0 N 3,0
X 55 X2
> 2 20 L —
%20 i 20
W 15 e — O 45
1,0 1,0
05 05
0,0 0,0
0,06 008 010 012 014 016 018 020 0,22 0,06 008 010 012 014 016 018 020 0,22
Nae Nae
510 | I I I I I I 7)0
45 18e0T = (0,6Nge + 0,05)/100}— 60
o 40
O35 o 50
30 2
% ~ 40
25 x [ |
820 5o [ 8= 4,85/100 |
17)
15 2,0
1,0
0s 1,0
0,0 00
006 008 010 012 014 016 018 020 022 006 008 010 012 014 016 018 020 022
Nae Nae

IEC 213/09

Figure B.5 — Perte relative d’énergie hydraulique transposable pour chaque composante

d’une turbine-pompe en mode turbine
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b) Mode pompe
5,0 : T I T 5.0 : ] i I i i i
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0,0 0,0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,20 0,22 0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22
Nae Nae
5!0 | I I I I I I 710
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X 25 N
= ®© e _ |
Q20 ’ | &= 5,20/100 |
%= 1,5 2,0
1,0
05 1,0
0.0 0,0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,44 0,16 0,20 0,22 0,06 0,08 0,10 0,92 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22
Nae Noe

IEC 214/09

Figure B.6 — Perte relative d’énergie hydraulique transposable pour chaque composante
d’une turbine-pompe en mode pompe

B.5 Coefficient de vitesse x,co et coefficient dimensionnel x4co des machines

a écoulement radial [9]

1) Définition

Basé sur les données géométriques normalisées des machines hydrauliques, on calcule le
coefficient de vitesse k,co comme défini dans I’'Equation B.9 et le coefficient dimensionnel
Kqco comme défini dans I'Equation B.10 exposée en B.2. Etant donné que ces paramétres
sont élevés a la puissance 0,2 dans le calcul de dgcger €t pour la formule finale de I'effet
d'échelle (Equation 8 ou Equation B.17) il est acceptable d’avoir quelques écarts. Par
conséquent, les résultats de calculs peuvent étre approximés par des droites pour étre

simplifiés.
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Kyco et Kqco pour une turbine Francis
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Figure B.7 — x,co et Xqco dans chaque composante d’une turbine Francis
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3) Kyco et ¥qco pour une turbine-pompe
a) Mode turbine
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Figure B.8 — x,co et k4co de chaque composante EC 216/09

d’une turbine pompe en mode turbine
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b) Mode pompe
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Figure B.9 — x,¢co et x4co de chaque composante EC 217009

d’une turbine pompe en mode pompe
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B.6 Coefficient de perte transposable dgcgo et

1) Définition

Basé sur dgcorefs. Kyco, € coefficient de vitesse d’écoulement, et xyco, le coefficient
dimensionnel, le coefficient de perte transposable dgcq.e €St calculé comme expliqué en
4.2.1. Les résultats calculés de dgcef SONt linéarisés pour des raisons de simplification.

Le coefficient de perte totale transposable dg.o, qui doit étre utilisé pour I'effet d’échelle
direct sur le rendement d'énergie hydraulique massique d'une turbine compléte (voir B.3), est
également présenté en fin de figures.

2)  dgcoref t dgef POUr une turbine Francis
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IEC 218/09

Figure B.10 — dgcorer ©t dgres POUr une turbine Francis
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decoref €t deres POUr une turbine-pompe
a) Mode Turbine
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IEC 219/09

Figure B.11 — decoref €t deres POUr une turbine-pompe en mode turbine
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b) Mode pompe

— 145 —
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IEC 220/09

Figure B.12 — dgcoref ©t dgres POUr une turbine-pompe en mode pompe
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Annexe C
(informative)

Effet d’échelle sur les pertes d’énergie hydraulique massique
des machines a écoulement axial [10]

C.1 Décomposition des pertes transposables des machines a écoulement
axial

Bien que I'analyse détaillée sur les pertes transposables des machines a écoulement axial ne
soit pas disponible actuellement, il est supposé dans la présente norme qu'elles peuvent étre
traitées en deux parties, une partie concernant les aubes de roue et 'autre, toutes les parties
fixes.

On applique pour la perte transposable des aubes de roue, la formule d'effet d'échelle pour
une plaque plane (Equation 5). On applique pour les parties fixes, la formule pour un
écoulement dans une conduite (Equation 1) de la méme maniére que pour les turbines a
écoulement radial.

C.2 Formule d'effet d'échelle pour les aubes de roue [9]

A partir de la formule d’effet d’échelle pour une plaque plane (Equation 5), on en déduit la
formule d'effet d’échelle suivante pour les aubes de roue:

A~ Anery g [MJ
ERU = = OERUref C
fRUref
i 0,2 0,2
5105 R8rum , Dmxum  Reg \© (. ;05 Rarup  Dpxup & Reg
LM LM X W\ ReM Lp Lp X Wp Rep
= SgRUref 02
[EMXUMJ +025
! MX Wi (C.1)
0,2 0,2
5x 105k, 2RUM , Reo | (5, 105, o RarUP  Reo
5 DM ReM Dp Rep
= OERUref
e 1+ 0,25(KdRU X KuRU )012
[ 0,2 0,2
Ra Reg |’ Ra Reg )™
=d 5x10%x,py —RUM 4 =0 —15x10%k,m —RUP | =0
ERUref ( uRU DM ReM uRU DP Rep
ou
OERUref perte de référence normalisée transposable pour les aubes de roue quand le
nombre de Reynolds de la machine Rey, est égal au nombre de Reynolds de
référence (7><106) ;
L longueur d’'une aube de la roue ;
w vitesse relative d’écoulement en sortie de roue ;
u vitesse tangentielle des aubes de la roue ;

KuRU coefficient de vitesse d’écoulement normalisée en sortie d’aubage:
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oo =M _ Wp
uRU um  Uup
K4rU coefficient dimensionnel normalisé en sortie d’aubage:
o =M _Lp
dRU =5 " Dp

deruret coefficient de perte transposable pour les aubes de la roue:

SERUref (C 2)
0,2 ’
1+ 0,25(KdRU X KyRruU )

deruref =

L’Equation C.1 précédente peut étre transformée en Equation C.3 comme indiqué ci-dessous

en introduisant le coefficient de vitesse modifié ¥, gy. Cette formule a la méme forme que

I’Equation 8, appliquée a tous les passages hydrauliques des machines a écoulement radial
et les parties fixes des machines a écoulement axial.

R 75108 12 R 73108 %2
aRUMer] _[5X105KURUW+XJ

Agry = d 5x10°%
ERU ERUref[ urRU Dy Rey Dp Rep

0,2
6\~ 6
= deRurer [4><105(1,25><1<uRU)RT3RUM L1107 ] —[4><105(1,25><KURU)R3RUP § 1107

021(C.3)
ReM Dp Rep

R 7%108 2 R 7%x108 2
N a X * a X

=d 4x10%K gy —RUM , T2 7% 1 1 4x10%k py —oRUP | T2
ERUref [ uRU DM ReM uRU DP Rep

ou
Kyry coefficient de vitesse modifié pour les aubes de la roue:

Kyru = 125X KRy

Comme on impose x,gry €gal a 1,03 pour les machines a écoulement axial, K gy devient
comme suit:

KuRU = 125X K Ry = 129 (C.4)

C.3 Formule d'effet d'échelle pour les parties fixes

A partir de la formule de I'effet d'échelle pour un écoulement dans une conduite (Equation 1),
on en deéduit la formule d'effet d'échelle pour obtenir A. On montre la formule dans le texte
principal comme étant ’'Equation 8.

En appliquant ’Equation 8 a la perte transposable des parties fixes, on introduit les deux
simplifications suivantes.

1) On estime que le coefficient de vitesse d’écoulement pour représenter la vitesse
d’écoulement dans toutes les parties fixes est donné par 0,8 fois le coefficient de
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vitesse dans un passage du distributeur, x,gy. On estime a peu prés la valeur de x,gy
comme étant égal a 0,29 pour les machines de basse vitesse spécifique et 0,19 pour les
machines de vitesse spécifique élevée. On peut donc simplifier dans la présente norme
le fait que x,gy est égal a 0,24 pour toutes les machines & écoulement axial en prenant
une valeur moyenne.

2) On peut estimer la rugosité de toutes les parties fixes comme la moyenne arithmétique
de la rugosité dans le distributeur et dans I'avant-distributeur.

Alors la formule d’effet d’échelle suivante s’applique a la transposition de la perte des parties
fixes.

0,2 0,2
Ra 7x108 | Ra 7x108 |
Agst =d 4x105 K, g7 ~osTM , XD 1 | 45100 g —asTP 4 IXT0 (C.5)
EST ESTref[[ uST DM ReM uST DP Rep

ou:
K,st coefficient de vitesse d’écoulement représentant les parties fixes:

KusT = 08xKxygy =019 (C.6)
Ragt rugosité représentative des parties fixes:

Ragy +Ragy

Ragsr =
ST >

(C.7)

C.4 Formule d'effet d'échelle pour les autres composants du rendement

C.41 Rendement volumétrique

Si le jeu du labyrinthe est semblable a celui du prototype, I'effet d'échelle sur le rendement
volumétrique peut étre négligé et Anqg est considéré comme égal a 0.

Puisque I'on ne connait pas exactement l'influence d’une non similitude du jeu de labyrinthe
sur mMq, on ne peut fournir aucune formule de correction pour un jeu de labyrinthe en non
similitude. Il est, par conséquent, primordial de maintenir une similitude du jeu au labyrinthe
entre les turbines modéle et prototype dans la plage de tolérance donnée dans le Tableau 3.

C.4.2 Rendement de puissance (de frottement disque)
Puisque la perte par frottement disque au moyeu de roue est négligeable, An: est considéré

comme nul.

C.5 Formule d'effet d'échelle pour le rendement hydraulique

Comme exposé ci-dessus, dans le cas de machines a écoulement axial, on considére
uniquement l'effet d'échelle sur le rendement d'énergie hydraulique massique. Le montant de
I’effet d’échelle sur le rendement hydraulique est ensuite obtenu par la formule suivante:

Mhp _ MeP _ (1+ Ag) 5 ANy, = Ag X1y (voir Equation 25)

Nhm NEM
Ainsi,

Anp = (Agru + AgsT )X N (C.8)
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C.6 Détermination de dgcq,s dans les turbines d’écoulement axial

Bien que l'analyse détaillée sur les pertes relatives d'énergie hydraulique transposables,
decorer, NE soit pas disponible actuellement dans les machines a écoulement axial, quelques
publications de référence présentent des informations générales sur ces valeurs. En se
référant a I'une d’entre elles, les pertes transposables au point de rendement maximal des
turbines Kaplan sont évaluées et présentées en Figure C.1 (voir Note) [7].

7,0 ‘

6,0 8Eref

5,0 o
y

4,0 =

6Eref x 100

3,0 OERUref

2,0

A pay
1,0 %ﬁé\ A
SESTref

0.0 v

0,25 0,30 035 040 045 050 0,55 0,60 0,65 0,70

>
>

NQE IEC 221/09

Figure C.1 — 8, pour les turbines Kaplan
ou

desTref Perte transposable dans une partie fixe ;

OeRruref Perte transposable dans les aubes de roue ;

OEref perte totale transposable pour une machine hydraulique entiére.

Comme indiqué en Figure C.1, la dépendance de dgcoef € de Og s avec la vitesse spécifique

est trés secondaire. De la, on adopte dans la présente norme, pour toutes les turbines
Kaplan, les valeurs constantes suivantes.

SESTref = 0,01 5 (Cg)
SERUref = 0,030 (C10)
Sgro = 0,045 (C.11)

Ces valeurs sont aussi appliquées pour les turbines a hélices (aubes fixes).

NOTE La norme JSME S008 — 1999 [7] propose trois valeurs différentes des pertes transposables pour les aubes
de roue, I'aspirateur et les autres parties fixes de turbines Kaplan. Néanmoins, il est connu que sa valeur pour les
parties fixes est |égerement sous-estimée. On a cependant adopté les pertes transposables modifiées a partir du
JSME par une correction adéquate dans la présente norme. Elles sont regroupées en deux pertes séparées pour
des aubes de roue et toutes les autres parties fixes incluant I'aspirateur.
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C.7 Détermination de dgcoret pour les turbines bulbes

Pour les turbines bulbes, la perte d’énergie transposable des pales de roue est considérée
comme identique a celle de turbines Kaplan, soit Sggyef = 0,030.

Pour ce qui concerne la perte d’énergie transposable des parties fixes, aucune donnée n'est
actuellement disponible pour évaluer la perte par frottement dans les parties fixes de turbines
bulbes. Cependant, on peut considérer que la perte par frottement dans la partie amont
incluant le passage annulaire autour du bulbe est plus petite que celle de la bache spirale
d’'une turbine Kaplan. Par ailleurs, on considére que la perte par frottement dans le
distributeur est Iégerement plus importante que celle des turbines Kaplan du fait de passages
plus étroits. Actuellement, le montant exact dans le sens d’un ajout ou d’un retrait de perte
par frottement par rapport a une turbine Kaplan n’est pas connu.

Dans tous les cas, on peut évaluer la perte par frottement dans la partie fixe des turbines
Kaplan et bulbes a environ 1,0 — 2,0 %. Donc, si nous supposons que la soustraction et
I'addition citées plus haut pourraient s’annuler I'une par rapport a l'autre, I'erreur sur Sggryer
impliquée par cette hypothése n'excéderait pas 0,5 %. Alors I'erreur probable sur le montant
de I'effet d’échelle calculée a partir de Sggrf Serait dans la gamme de 0,05 — 0,1 %. A partir
de 1a, on peut considérer cette hypothése comme acceptable.

En tenant compte de ces considérations, la présente norme prescrit que les valeurs de
decoref €t O ef SOiENt identiques pour les turbines bulbes et les turbines Kaplan.

C.8 Estimation du coefficient de perte d’énergie hydraulique transposable,
dEref

C.8.1 Coefficient de perte transposable pour les aubes de roue

Indépendamment de la vitesse spécifique de la machine ou du nombre d’aubes de la roue, les
valeurs de x4y et k gy sont définies approximativement au niveau du jeu en bout d’aube de
roue comme suit:

KdrRU Z%z0,55 (C12)

KURU =%z 103 (C.13)

Alors degry est obtenu en utilisant I'Equation C.2

SERUref _ 0,030
1+025(kgry X Kury )%% 1+ 0,25(0,55 % 1,03)%2

deRuref = ~0024 5 (C.14)

C.8.2 Coefficient de perte transposable pour les parties fixes

Il est difficile de définir kygT et x,gT représentant toutes les parties fixes. Au lieu de calculer
desTrer €N Utilisant xyg7 et kg7, l1a valeur de dggt,er €5t €valuée en utilisant la relation entre
decoref €t decores POUr les parties fixes de turbines a écoulement radial.
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Basé sur les valeurs de dgcorer €t de dpcorer POUr les parties fixes de turbines Francis a
grande vitesse spécifique (Nqe=0,30) et pour les parties fixes de turbine-pompes réversibles

. d d o
(Nge =0,20), nous pouvons obtenir le rapport EST =Z ECO  comme indiqué dans le
desT ZSECO
Tableau C.1 ci-dessous.
d . . .
Tableau C.1 — Rapport SEi pour les turbines Francis et les turbines-pompes
EST
FT(Ngg=0,30) PT(T) (Ngg=0,20) PT(P) (Ngg=0,20)
e de e de e de
SP 0,50 0,40 0,55 0,45 0,60 0,45
SV 0,14 0,10 0,31 0,25 0,36 0,30
GV 0,92 0,78 1,28 1,07 1,28 1,07
DT 0,28 0,20 0,17 0,15 0,17 0,15
ST=x 1,84 1,48 2,31 1,92 2,41 1,97
dest 0,804 0,831 0,817
desT
dest

La valeur moyenne de présentée ci-dessus et approximativement égale a 0,82. La
EST
valeur de degst peut alors étre estimée pour les parties fixes de machines a écoulement axial

comme suit:

dest = 8gsT X0,82 = 0,015x 0,82 = 0,012 3 (C.15)

C.9 Résumé de la formule d'effet d’échelle pour les machines a écoulement
axial

Comme expliqué en C.2, la formule d'effet d’échelle pour les aubes de roue (Equation C.3)
peut étre exprimée par une équation identique a I'Equation C.5 pour une partie fixe ou
identique a I'Equation 8 pour des turbines a écoulement radial. Alors, I'Equation 8 peut étre
appliquée aussi bien aux aubes de roue qu’aux parties fixes des machines a écoulement
axial.

Les parametres pour calculer Agco pour les machines a écoulement axial sont donnés dans le
Tableau C.2 ci-aprés:
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Tableau C.2 — Paramétres pour obtenir Ao pour les machines a écoulement axial

co decores Kuco
RU 0,024 5 1,29 *
ST 0,012 3 0,19

*
* La valeur marquée par * est celle définie a I'origine comme K Ry -

NOTE Le coefficient de vitesse d’écoulement modifié pour les aubes de

*
roue, Kyry. est exprimé ci-aprés comme K gy a employer comme le

symbole commun pour les machines a écoulement radial ou pour les
parties fixes des machines a écoulement axial.

La valeur de rugosité pour la partie fixe, Ragy, doit étre la valeur moyenne arithmétique de
celles mesurées dans le distributeur et dans I'avant-distributeur (voir Equation C.7).

Aprés que Aggry et Aggy ont été obtenus par la formule ci-dessus, le montant de I'effet
d’échelle sur le rendement hydraulique pour une machine entiére est obtenue par I’'Equation
C.8.

Les valeurs de dgcorer: Kucor Kgco €t decorer €tablies a I'Annexe C sont étayées par des
analyses ou des données expérimentales pour les plages de vitesse spécifique de 0,25 < Nqg
<0,70.

En dehors de ces plages de vitesse spécifique, les valeurs peuvent ne pas étre exactes. Par
conséquent, si les équations de I'effet d’échelle de la présente norme sont appliquées lors de
I'évaluation d'un essai contractuel sur modéle réduit au-dela de ces plages de vitesse
spécifique, un accord préalable doit étre conclu entre les parties concernées.

C.10 Effet d’échelle direct pour une turbine compléte

De la méme fagon, que pour I'effet d’échelle direct pour les machines a écoulement radial, la
méthode de calcul direct de l'effet d’échelle pour une machine a écoulement axial est
présentée ci-dessous.

Pour représenter la machine entiére, le coefficient de vitesse d'écoulement de référence Kyg
et la rugosité représentative de la machine Ra, doivent étre définis.

Comme présenté a la Figure C.1, la perte transposable de la roue est deux fois plus grande
que celle des parties fixes. En considérant ceci, Ko et Rag sont définis comme suit:

2kyRu t KysT _ 2%x129+0,19

K0 = =092 C.16
u0 3 3 ( )
2Rag, +Ra
Ra, =2 9RU ~ Y9ST (C.17)
3
Comme expliqué en B.3, si les valeurs de [K”ﬂm}pour toutes les composantes du
Kuo M
modeéle peuvent étre considérées comme identiques et étre habituellement remplacées par

Ragp

R N )
(M) et, de la méme facon, pour celles du prototype remplacées par(
M P
pour le calcul direct de I'effet d’échelle d’une turbine compléte peut étre développée comme
suit:

), la formule
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5
Ag = decoref [4><10 Kuco

- 153 -

Ra 7x108 | Ra 7108 |
Dco] _[4x105KUCO cor ]

ReM

=" decoref [4x105xuo

6 0,2
Kuco RaCOM n 7x10
Kuo DM ReM

0,2
R 61"
= dEref [4><105Ku0a0M +77X10 J —(4><1051<u0

Dm

ou

ReM

DP Rep

6
—[4X105Ku0 Kuco Racop  7x10

Kuo Dp Rep

6 0,2
Raop " 7x10
Dp Rep

deret = deRUref + desTrer = 0,036 8

JO,Z

(C.18)

(C.19)
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Annexe D
(informative)

Effet d’échelle sur la perte par frottement disque

D.1  Formule du coefficient de perte de frottement par disque

Comme démontré dans I'Annexe B, une nouvelle formule explicite pour donner le coefficient
de perte pour un écoulement dans une conduite, proposée par Nichtawitz, donne presque la
méme valeur que la formule de Colebrook implicite (voir Figure B.1). Il est raisonnable de
supposer qu'une formule semblable est aussi capable de décrire le coefficient de perte de
frottement par disque.

La formule du coefficient de perte générale proposée par Nichtawitz [9] est:

n
kst , Rep
Cn=CholmAT—="-+—"| +(1-m D.1
m mO ( T a RGTJ ( ) ( )
Cependant, pour le cas d'un écoulement entre disques, il n'existe pas de formule

d'approximation semblable a la formule Colebrook. De ce fait, la formule générale ci-dessus a
été appliquée aux mesures sur modeles physiques réalisées par Fukuda [18] et d'autres
[15,19]. Il a été trouvé que la meilleure adéquation avec les résultats d'essais pouvait étre
atteinte avec les coefficients suivants:

Cmo=0,0019

Reo=7 x108

Ar=1,5x104

m = 0,85

n = 0,2

ou

a rayon maximum du plafond de roue ou de la ceinture de roue, le plus grand des deux

(m);
Dy diamétre maximum de la ceinture de la roue ou du plafond de la roue, le plus grand des

deux (m) ;
D
Kkt  coefficient dimensionnel du disque «7 _2a_bd La=21% ;
D D 2
2 2 2
a“ x a“ x 2a
Ret nombre de Reynolds du disque Rert = ©_ ®Re = Re = —KT2 Re ;
\Y Dxu D2 2

0 vitesse angulaire du disque (rad/s).

NOTE 1 Puisque la perte par frottement disque est proportionnelle au diametre de disque élevé a la puissance 5,
le plus grand diamétre du plafond ou de la ceinture de roue a une influence prépondérante sur la perte de
frottement par disque. Donc, le coefficient dimensionnel pour le disque, xr, est défini par le plus grand diameétre du
plafond ou de la ceinture de roue.

L’équation fondamentale du coefficient de perte de frottement par disque s’énonce ainsi:
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ket Reg |7
Cm =Cmo 0,85{1,5><104i+—0j +015
a Ret

0,2
2xR R
= C,ol085 75x104 2XRaT 2 Reo | 545
ktxD ;2 Re

0,2 0.2
R £l
Cr = Cro 0,85( 2 J (7,5x1o4KTRﬂ+ﬂj 1015

K12 D Re

0,4 e

0,2
R y
=Cro 0’976](7,5><104KTR""—T+ﬂj +0,15 (D.2)
o D R

0,2
_ 0,976 4 RaT Reo ’ 0,4
= Cmo| 54 J[[ZSX 10%p — T+ | +0154x

ou

kst rugosité équivalente au sable pour le disque moyennée sur les faces de la roues et des
parties fixes (m) kgt = 5 xRar .

Ra; moyenne pondérée de la moyenne arithmétique de la rugosité de la face extérieure de
la roue et de la face intérieure des parties fixes faisant face a la roue (m).

_ 2 % RaTR + RaTS

Ra
T 3

(D.3)

Rarg moyenne arithmétique de la rugosité moyenne mesurée en périphérie extérieure au
plafond et en ceinture de roue (m) ;

Ratg moyenne arithmétique de la rugosité moyenne mesurée sur les parties fixes faisant face
aux points de mesure en plafond et ceinture de la roue (m).

NOTE 2 Les expériences menées par Kurokawa [3, 20] indiquent que la rugosité de la partie tournante a un effet
plus dominant sur le moment de torsion de perte de frottement par disque de la roue que la rugosité de la partie
fixe. L'effet de rugosité sur la perte de frottement par disque peut étre représenté par la valeur moyenne pondérée
de la rugosité des deux faces comme indiqué ci-dessus, Equation D.3.

D.2 Formule d’effet d’échelle pour un rendement de puissance (frottement
disque)

Comme indiqué en A.2 4), la formule d’effet d’échelle pour le rendement de puissance de la
roue est exprimée comme indiqué ci-dessous:

A C.y-C
At :i:STref (%J (D.4)
Ntm mref

Le coefficient de perte par frottement C, s pour le modele de référence avec Ratr =0 au
nombre de Reynolds de référence Re o = 7x108 est obtenu comme suit:

7
Crref =Cmo [%J(’I +0,/1 54K-|—0‘4)) (D.5)
K17
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En remplagant C\, et C,,p dans I'Equation D.4 par I'Equation D.2 et C s par 'Equation D.5,

on obtient,
An C -C
Ay < AN :aw[MJ
nTt™m Crref
i Ra 7x108 ) Ra 7x10° 02 |
5A1 X KT ™ , fX —|5AT xXxT LA
M ReM Dp Rep (D 6)
=8Tref 04 :
1+ 01541
i Ra 7x108 ) Ra 7%106 >
= dyref || 75%10% k7 oM, £X | 75x10% xy —aTP_, 1X
DM ReM Dp Rep
ou
d _ 6Tref
Tref — 04
1+0154x1™
D.3 Coefficient dimensionnel normalisé «t et coefficient de perte de frottement

par disque dq ¢

1)  Perte de référence par frottement disque 3t ¢

En se basant sur les études expérimentales conduites par Kurokawa [12], on peut estimer les
pertes de frottement par disque pour les turbines Francis et les turbines-pompes de
conception classique comme suit:

OTref X100

7

P— — )

P — —

/

7

— ——

T —

0,06 0,0 0,100,120,
8

6,

A 1]

g’ \ \ Turbine-pompe
2\ \ P

2, \\\ Turbine-pompe
g, \\ (T\) !
9’ N N\ Francis
5 ¥ 4

¢

?

0

3

0

14 0,1

6 2
Nae

0,18 0,20 0,2 0,24 0,26 0,28 0,3

0

IEC 222/09

Figure D.1 — Perte de référence par frottement disque d,¢

Ces courbes sont approximativement décrites par les formules suivantes.
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05+ 0,00?
Turbines Francis: S1ref =$ pour 0,06 < Nog < 0,30 (D.7)
11+ 0'012 J
Turbines pompes (en mode turbine) (T): Sy,ef =$ pour 0,06 < Nqg < 0,20 (D.8)
[1,4+ 0’012]
Turbines pompes (en mode pompe) (P): 81, =$ pour 0,06 < Ngg < 0,20 (D.9)

NOTE Les équations ci-dessus n’ont pas été établies grace a des analyses ou des données expérimentales pour
les plages de vitesse spécifique spécifiées pour chaque formule. Cependant, ces équations peuvent étre
extrapolées au-dela des plages spécifiées et étre utilisées pour le calcul d’effet d’échelle de la transposition des
résultats d’'un essai contractuel sur modéle réduit aprés accord entre les parties concernées.

2) Coefficient dimensionnel du disque «r
Les valeurs de x1 calculées pour quelques modéles typiques sont tracées en fonction de la

vitesse spécifique et présentées ci-dessous. Par souci de simplification, les courbes de
tendance sont linéarisées de fagon approximative.

1,7 I I I I I I I I I
\ o Kr =-5,7Nge +2,0 ou 1,0 la plus grande
1,6 \Q des 2 valeurs I
Q 1,5 23 \%
S N2
I \
VK ‘\\
1,2 A
A
; \ o O(% 1
A A
1,0
0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30
NQE IEC 223/09
a) Coefficient dimensionnel x; pour une turbine Francis
2,4
I I R N
22 ﬁHTurbine:KT=-8,3NQE +2,70u 1,0 la plus grande des 2 valeurs|
a 20 N 4 |Pompe: xr=-7,5Nqe + 2,7 ou 1,0 la plus grande des 2 valeurs|
= “e;\
8 e © \*‘\/
N
1l
[ 1.6 ] X\. N
¢ \Q
N N
14 q \\ O Kr VS Naer
3\ A A K7 Vs Naep
1,2
~ N
1,0 N

0,06 0,08 0,90 0,92 0,14 0,96 0,48 0,20 0,22 0,24 0,26

N QET, N QEP IEC 224/09

b) Coefficient dimensionnel xy pour une turbine pompe (valable pour Nger = Nqep
= 0,06 - 0,20)

Figure D.2 — Coefficient dimensionnel xy
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3) Coefficient de perte de frottement par disque dr ¢

En combinant 81, et k1, nous pouvons obtenir les valeurs de dr,.s en fonction de la vitesse
spécifique. Elles sont présentées en Figure D.3. Pour des raisons de simplification, elles ont

été représentées approximativement par des équations hyperboliques.

6,0
5,5
50 \\ Turbine-pomp
4.5 // (P)

s\

x 3 \\ d Turbine-pompe

« 3,0 / /

s NV / (T)

5 25 \\\ //
2,0 \\ 4\
1’5 M \\ \\_‘ = e —
1.0 \\\ rancis T = —_—
0,5 ——
0,0

0,06 0,08 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,20 0,22 0,24 0,26 0,28 0,30

N QE IEC 225/09

Figure D.3 — Coefficient de perte de frottement par disque dy ¢

Ces courbes sont décrites par les formules suivantes.

0,44+, 0’002'
N
Turbines Francis:  dqef = TQE pour 0,06 < Nqg < 0,30
0,97 + 0’015
N
Turbines pompes (mode turbine): d.f = TQE pour 0,06 < Nqg < 0,20
123 + 0’012
N
Turbines pompes (mode pompe): drpef = 100QE pour 0,06 < Nqg < 0,20

(D.10)

(D.11)

(D.12)

NOTE Les équations ci-dessus n’ont pas été établies grace a des analyses ou des données expérimentales pour
les plages de vitesse spécifique spécifiées pour chaque formule. Cependant, ces équations peuvent étre
extrapolées au-dela des plages spécifiées et étre utilisées pour le calcul d’effet d’échelle de la transposition des

résultats d’'un essai contractuel sur modéle aprés accord entre les parties concernées.
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Annexe E
(informative)

Evaluation des pertes par fuite dans le cas de labyrinthes non

homologues

E.1 Coefficient de perte du labyrinthe de roue

Dans le texte principal de la norme, on donne seulement I'effet d’échelle pour un labyrinthe
en similitude (Ang =0). Cependant, en raison de la difficulté de fabriquer le modéle ou de

contraintes structurelles dues a l'installation de capteurs, par exemple, la conception des
labyrinthes du modéle ne peut souvent pas respecter I’exigence dans le Tableau 3. Dans ce
cas, la procédure donnée dans la présente annexe peut étre employée pour évaluer le
rendement volumétrique du prototype aprés accord entre les parties concernées.

On introduit un coefficient de perte adimensionnel équivalent du labyrinthe, K, défini par la

formule suivante:

(E.1)

ou
¢ coefficient de perte (= _E__
(a/A)?/2
q débit de fuite a travers le labyrinthe concerné
NOTE Ce n’est pas le débit total de fuite a travers les 2 labyrinthes des flasques supérieur et inférieur.
A section transversale du jeu au niveau du jeu au labyrinthe
R rayon au labyrinthe
c jeu radial du labyrinthe
i représente 1, 2 ou s
j numéro des peignes/chicanes ou des jeux aux labyrinthes
en indice:
k perte cinétique
f perte par frottement ou valeur de chaque jeu pour chaque labyrinthe
1 valeurs en entrée du labyrinthe
2 valeurs en sortie du labyrinthe
s valeurs a un peigne ou une chicane intermédiaire

Quand le coefficient de perte K est calculé par la formule plus haut, les coefficients de perte {
sont définis comme suit dans la présente norme:
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Perte en entrée du labyrinthe: Ck1=0,5

Perte en sortie du labyrinthe: G = 1,0

Peigne ou chicane intermédiaire:  {, = 1,0

Perte par frottement: {;= kc Z

ou
A

c  coefficient de perte par frottement A, = 0,04

NOTE I'effet d’échelle sur A est négligé.

L longueur de chaque jeu au labyrinthe

62097 © CEI:2009

> (E.2)
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Quelques exemples typiques de conception de labyrinthe de roue sont illustrés au
plafond en Figure E.1 et en ceinture en Figure E.2.

—] TC‘]

?,

.
R23
R22 R
21 R1
2
(Ck1+cf+€k2)[ ] (C’k1+cf+€ks)( 1c]

KPlafond 21 2 2 XD4
(C+cs)[ J Lt )[ ]
rok R22C5 Tk R23Cs

. —
) —=>{l=—Cq
—
R23
Ry, ——=
Ra1
Ri=Ry; —=
2
(ck1+cf+ck2)[ ] (Ck1+cf+cks)[1]
Roc, 4
Kplafond xD

*@f*cks)(m] sl J

H e

/]

Ry, ——=

|<—C1q

Ry ——=

) 2
Kpiafond = [(QM + G + Ckz)(é} + [QM +20s + ;Cf + Csz [R21C2 J ]XD4
1

IEC 226/09

Figure E.1 — Exemples de conception typique de labyrinthes de roue (coté plafond)
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C1

R,

= Cy

Keeinture = (Cm +8r + G2 ) ( j + (Cm +Cr + Gz ) (

R‘l‘l

—‘XD4
Rac JJ

]:m

(Qm + 8 + ka) [R

Raica

ceinture =

+(cf+cks)[ 1CJ (mm)[

R22 2

1) 1)
] +(§k1+§f+§ks)( j
1C1

2
R2302]

xD*4

< C4

Cy

2
1c J (gm + 20,6 +Zt->f +C—>k2J[
1

K ceinture = [(QM + C—>f + Ck2) (R

2
L J xD*
R2 2

Figure E.2 — Exemples de conception typique de labyrinthes d

IEC 227/09

e roue (coté ceinture)
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La valeur du coefficient de perte K donnée par I'équation Equation E.1 est calculée
individuellement pour des labyrinthes extérieurs ou intérieurs respectivement du coté du
plafond de roue et du coté de la ceinture de roue. Le coefficient de perte totale K pour la
machine entiere est calculé par I'équation suivante:

KC XKb

ke + Ko f

K =

(E.3)

ou

K. somme des coefficients de perte adimensionnels pour les labyrinthes en plafond de

roue ;
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K, somme des coefficients de perte adimensionnels pour les labyrinthes en ceinture de
roue ;

K coefficient de perte adimensionnel représentatif de la machine compléte.

NOTE L’Equation E.3 est déduite en supposant que la pression différentielle a travers les labyrinthes de roue des
deux flasques supérieure et inférieure est identique. Ceci ne tient aucun compte de 'homogénéité de pression
dans I’'espace situé entre la roue et la partie stationnaire et, aussi, la hauteur de perte dans les trous d’équilibrage
ou les tuyaux égaliseurs.

Si les valeurs de la pression différentielle a travers les labyrinthes de roue des deux flasques ne sont pas
identiques, cette équation n’est pas applicable. Dans un tel cas, une analyse détaillée est requise.

E.2 Formule générale pour obtenir Ang pour des labyrinthes non homologues

En employant les coefficients de perte représentatifs pour le modéle et le prototype, on peut

écrire une formule générale pour Aq = comme suit (voir A.2. 3)):

Nawm

A 05 K. 05
Pour une turbine: aoq = =1 - NP (4, 1 1{@] =(1-ngw) 1_[_'\/']
Nav  Nam Ckp +Cp

Kny ]0,5 > (E.4)

AN Lot + 0 05
Pour une pompe: Aqg =—Q=(1—nQM) 1—[MJ 5(1—T1Q|v|) 1—[—
Nam Ckp +Cep

ou J
Kw coefficient de perte représentatif pour le modéle ;
Kp coefficient de perte représentatif pour le prototype.

Dans I'équation ci-dessus, nqy est considéré égal a 0,99 dans la présente norme.

E.3 Evaluation de I'effet d’échelle dans le cas d’un labyrinthe droit en
similitude

Dans le cas d’un labyrinthe en similitude avec une conception de jeu droit,

AiM - AaveM - AiP - AaveP

alors,
- -05
Ckim Cm 05
+ . )
05 23 2 2 [ D Ckim + S
(KmJ _ i AiM AaveM (DmJ _ i
K D .
P 5 Cwp [, Crp P ;CK'PJFC"P
2 2
i | Ap AZvep ]

(Cf/zgki):0,5---1,5

Pour une conception de labyrinthe droit normal,

Si I'effet d’échelle sur {; est considére,
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(ReP/ReM)z 5---40 (pour une condition d’essai modéle habituelle),
alors ceci entrainera: Cw/Cm)= (Rep/ReM)_o’2 ~(5-- 40)_0‘2 ~05--0,7.
Comme la perte cinétique est non transposable, ZCkiP :zckiM .

Ainsi, dans le cas d’un labyrinthe droit en similitude, si I'effet d’échelle sur {; est considéré:

(K_M]O’s :[ngim +Cm T’S _ D Ckim + Eom o0
Kp D Lip + S D Ciim + EmCp /Sm)

[reeinien) wtm) wm)

=(1,11---1,43)%° =105---1,20

Puisque (1—nQ)z 0,01, An pour un labyrinthe droit en similitude peut étre estimé comme suit:

05

Anq Km |~

Aq = =(1-nam 1—(—J
Nam Kp

=0,01x[1-(105---1,20)]= —(0,000 5 ---0,002 0)
ou
Ang =—(0,05---0,20) %
Pour simplifier, cette grandeur est considérée comme égale a "0 %" dans la présente norme.

E.4 Labyrinthe droit ne respectant pas la similitude du jeu radial

Comme exemple, on présente le cas ou les rayons des jeux sont en similitude mais pas les
jeux radiaux aux labyrinthes. Alors,

RiM I'-"’aveM RiP RaveP

05
K
Le terme (K_M] apparu dans I’Equation E.4 peut alors s’écrire:

P
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o Skt . ke +x Cks Cs 00 ,
(KM j o Rwem)’  Rawem)? Revem)?  Ravemcm)? [DMJ
Kp Skt Cko jx ks . Cs Dp
Ripcp)  (Ropcp ) Repcp)’  (Ravepcp )
) ] (E.6)
LDy . Ck2Dpy i CksDiy . ¢Dgy
- R12M REM RgM RgveM [DM/CM j
CkiD3 . CkoD3 i CksD3 .\ (D3 |\ Dp/cp
R12P RgF’ RgP RgveP i

Avec I’Equation E.5, le numérateur du rapport pour le modéle et le dénominateur du rapport
pour le prototype entre les crochets de I’'Equation E.6 deviennent semblables. Alors I’équation
ci-dessus se simplifie de la maniére suivante:

05
(KM ] _¢p/Dp
Kp cm/D

(E.7)

Ce qui implique,

05
Ang Km )~ (CP/DP)}
An = ANa _ 1-| EM | |2 001x|1--SP/ZP) .
? " nawm (1=naw) (KPJ X{ (cm/Dm) (E-8)

Par conséquent, si le jeu radial au labyrinthe du prototype est relativement plus petit comparé
a celui du modéle, le rendement volumétrique du prototype devient alors plus élevé que celui
du modéle.
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