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Sazetak

U radu je definiran novi postupak hidraulickog proracuna rotora i spiralnog kuéista br-
zohodne centrifugalne pumpe. Za provedbu proracuna koristeni su programski paketi
Octave i foam-extend. Hidraulicki proracun testiran je na primjeru postojece centrifu-
galne pumpe domaceg proizvodaca. Kako bi se provjerila to¢nost proracuna, provedena
je simulacija strujanja kroz pumpu primjenom metoda ra¢unalne dinamike fluida. Nu-
mericki prorac¢un strujanja proveden je koristenjem programskih paketa Ansys/Fluent
i foam-extend. Koristena su dva pristupa numerickog prora¢una strujanja: metoda
pokretnog koordinatnog sustava i metoda rotiraju¢e mreze kontrolnih volumena. Pri-
kazana je konvergencija rjeSenja i ovisnost rjeSenja o modelu turbulencije. Rezultati
numerickog proracuna pokazuju kako su zadovoljene trazene hidraulicke karakteristike
centrifugalne pumpe, a iskoristivost nove pumpe znatno je bolja od referentne pumpe

istih dimenzija i brzohodnosti.

Kljuéne rijeci: foam-extend, Fluent, proracun centrifugalne pumpe, metoda

rotirajuce mreze kontrolnih volumena, metoda pokretnog koordinatnog sustava
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Summary

A new procedure for the hydrodynamic calculation of the rotor and spiral casing of
high speed centrifugal pump has been defined. Calcualtions were performed using
foam-extend and octave program packages. The pump calculations were tested on
the example of an existing centrifugal pump of a domestic manufacturer. In order to
check the accuracy of the calculation, a simulation of flow through the pump was carried
out using the methods of computational fluid dynamics. The numerical calculation of
the flow was carried out using the Ansys / Fluent and foam-extend program packages.
Two approaches to the numerical calculation of the flow were used: multiple reference
frame and sliding mesh. Solution convergence and turbulence model dependency are
shown. The results of the numerical calculation show that the required hydraulic cha-
racteristics of the centrifugal pump have been met and the efficiency of the new pump

is much better than the reference pump of the same dimensions and speed.

Keywords: foam-extend, Fluent, centrifugal pump calculation, sliding mesh,

multiple reference frame
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Poglavlje 1.

Uvod

Pumpe su strojevi pomoc¢u kojih se kapljevina transportira, dobavlja na visu razinu
ili u podrucje viseg tlaka. Danas se pumpe upotrebljavaju za razlicite namjene, pa su od
svih strojeva po brojnosti na drugom mjestu, odmah iza elektromotora. Pumpe se mogu
klasificirati prema vise razlicitih kriterija, a najcesca je klasifikacija prema principu na
kojem se rad pumpe pretvara u energiju kapljevine. Takvom klasifikacijom pumpe se
svrstavaju u dvije velike grupe: dinamicke pumpe i volumenske pumpe. U dinamickim
se pumpama kapljevine prenose djelovanjem sila koje na njih djeluju u prostoru sto
je neprekidno povezan s usisnim i tlacnim cjevovodima pumpe. U volumenskim se
pumpama kapljevine prenose pomocu periodickih promjena volumena prostora sto ga
zauzima kapljevina, a koji je povremeno i naizmjenicno povezan s usisnim i tlacnim
cjevovodom pumpe. Centrifugalne pumpe (kao i aksijalne pumpe) pripadaju u grupu
dinamickih pumpi. One povecavaju tlak i brzinu, odnosno samo tlak ili samo brzinu
kapljevine na nacin da pretvaraju mehanicki rad rotirajuceg radnog kola (rotora) u
energiju tlaka i kineticku energiju kapljevine, iskoristavajuci proces strujanja kapljevine

u medulopati¢nim kanalima radnog kola i u kanalima kucista (statora) pumpe [2].

1.1. Radne karakteristike pumpe

Zbog rotacije, strujanje u pumpi opisuje se pomocu relativnog i aposlutnog koor-
dinatnog sustava. Brzina unutar apsolutnog koordinatnog sustava naziva se apsolutna
brzina i oznacava se malim slovom c. Relativni koordinatni sustav opisuje relativnu

brzinu koja se oznacava sa slovom w. Kod pumpi relativni koordinatni sustav rotira
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kutnom brzinom w u odnosu na apsolutni koordinatni sustav. Brzina rotacije relativnog
koordinatnog sustava opisuje se pomoc¢u obodne brzine u. Obodna je brzina funkcija
radijusa i kutne brzine, a povezana je relacijom u = w X r. Spomenute brzine c,w,u
najcesce se prikazuju graficki u obliku trokuta brzina prikazanog na slici 1.1. Ovisnost
opisanih brzina vidljiva je iz trokuta brzina prikazanog na slici 1.1, odnosno vrijedi:

c=u-+w.

Slika 1.1: Trokut brzina

Kod pumpi uvode se dodatni indeksi pomoc¢u kojih se zna pripada li trokut brzina
ulazu ili izlazu iz rotora ili spiralnog kué¢ista. Indeksi 1 i 2 oznacavaju ulaz i izlaz
iz rotora, a indeksi 3 i 4 oznacavaju ulaz i izlaz iz spiralnog kucista. Kutovi v i 8
predstavljaju kutove apsolutne i relativne brzine u odnosu na obodnu brzinu u. Buduéi
da se prijenos energije odvija preko rotora, odnosno preko geometrije rotora i rotorskih
lopatica, njihov oblik odreduje radne karakteristike pumpe. Kod rotora centrifugalne
pumpe razlikuju se tri osnovna oblika lopatica: unazad povinute, radijalne i unaprijed
povinute [2]. Slika 1.2 prikazuje spomenute izvedbe rotorskih lopatica. Unazad povinute
lopatice imaju izlazni kut lopatice Sop < 90, radijalne imaju kut Sop = 90, a unaprijed

povinute lopatice imaju kut fop > 90.

Ban ﬁ
|

Bap > 90°

Bap < 90°

Slika 1.2: Oblici lopatica centrifugalne pumpe
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Slika 1.3 prikazuje radne karakteristike pri idealnom strujanju za tri tipa rotorskih
lopatica. Oblik lopatice ima veliki utjecaj na ponasanje pumpe te se iz tog razloga
uglavnom upotrebljavaju unatrag povinute lopatice. Rotor izveden s unaprijed povinu-
tim lopaticama zahtijeva veliko povecanje snage pri pove¢anju protoka, naspram unazad

povinutih kojima je krivulja snage znatno stabilnija i pogodnija za ugradnju elektromo-

tora.
a Bop > 90°  pl Papy> 907
Bap = 90°
Bap = 90°
g < 90° 523 < 90°
Q Q

Slika 1.3: Idealne karakteristike centrifugalne pumpe

Krivulje prikazane na slici 1.3 mogu se dobiti iz jednadzbe o¢uvanja momenta koli¢ine
gibanja za neviskozno strujanje, odnosno FEulerove jednadzbe. Ako se razmatra idealno
strujanje u kontrolnom volumenu rotora pumpe iz jednadzbe momenta kolicine gibanja,

dobiva se Eulerova jednadzba za turbostrojeve:
P = Mw = pQ(usca, — uic1y). (1.1)

Izmjena energije u radnom kolu moze se opisati pomocu specificne energije dobave
pumpe koja opisuje poveéanje mehanicke specificne energije kapljevine od ulaza (1) do
izlaza (2) iz pumpe. Specificna energija dobave pumpe izrazena preko razlike totalnih

tlakova:
Yy — Patot — Pitot
P
Visina dobave pumpe dobija se dijeljenjem specificne energije dobave s gravitacijskom

=gH. (1.2)

konstantnom:

Y
H = 7 (1.3)
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U slucaju neviskoznog strujanja specificna energija dobave pumpe moze se dobiti iz
Eulerove jednadzbe (1.1):

P
Y, = — = U2Coy — ULCy- (14)
bR
Dijeljenjem jednadzbe 1.4 s gravitacijskom konstantom dobija se teorijska visina dobave:
Y, 1
Ht = — = _(UQCQU — ulclu) (15)
g g

U sluc¢aju aksijalnog ulaza toka u rotor, obodna komponenta aposultne brzine c,; jednaka
je nuli te ¢lan wjcy,, u jednadzbi (1.5) nestaje. Jednadzba (1.5) se moze raspisati kao
funkcija protoka () iz ¢ega proizlazi da je idealna visina dobave linearno ovisna o protoku.
U realnim uvjetima teorijska, odnosno idealna visina dobave nije ostvariva, a razlog tome
je viskoznost fluida te pojava sekudarnih tokova u medulopaticnom kanalu. Takoder,
zbog koristenja konac¢nog broja lopatica, vodenje fluida kroz medulopati¢ni kanal nije
idealno te se kut relativnog toka na izlazu ne poklapa s kutom lopatice. Razlika teorijske

i realne visine dobave su hidraulicki gubici, a definirani su preko hidraulicke iskoristivosti

Tlh: v

Nh = Y, (1.6)
Osim hidraulickih gubitaka, postoje volumenski i mehanicki gubici. Protok kroz radno
kolo je veé¢i u odnosu na protok koji bi se izmjerio na izlazu iz pumpe iz razloga sto
jedan dio fluida cirkulira kroz procjepe i brtve radnog kola. Dio protoka koji cirkulira
je stetan jer ne pridonosi prirastu specificne energije dobave te se opisuje volumenskom

iskoristivoscu 7,.

HA

Ide, ]
ng karakterjstjk
a

N

Realna karakteristika

~——Utjecaj kona¢nog broja lopatica
~— Hidraulicki gubici
~~Sudarni gubici

\j

Slika 1.4: Realna karakteristika centrifugalne pumpe
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Mehanicki gubici 7, odnose se na razliku snage na izlazu iz motora i rotora, a
dogadaju se zbog trenja u lezajevima i brtvenim elementima. Ukupna iskoristivost
pumpe 7, omjer je ulozene snage i snage predane fluidu, a moze se definirati kao umnozak
spomenutih iskoristivosti, odnosno 7; = 7,7,M,. Slika 1.4 prikazuje realnu karakteristiku
pumpe te utjecaj pojedinih gubitaka. Prikazani gubici na dijagramu uzrokovani su
sudarnim gubicima (recirkulacija), hidraulickim gubicima i utjecajem kona¢nog broja
lopatica [3]. Hidraulicki gubici rastu kvadratno s porastom protoka, a sudarni gubici
najmanji su za optimalnu radnu tocku. Da bi se prilikom konstruiranja pumpe dobile
trazene karakteristike, gubici zbog konac¢nog broja lopatica opisuju se faktorom klizanja,
a hidraulicki gubici procjenom hidraulicke iskoristivosti. Isprekidane krivulje na slici 1.4

predstavljaju visinu hidraulickih i sudarnih gubitaka ovisno o protoku.

1.2. Specificna brzina

Specifiécna brzina ili brzohodnost predstavlja vazan parametar pri odabiru i projek-
tiranju pumpe. Definicija specificne brzine dolazi iz teorije slicnosti, a predstavlja broj
okretaja slicnog turbostroja koji daje jediniénu visinu dobave (1 m) pri jediniénom pro-
toku (1 m3/s). Fizikalne veli¢ine koje odreduju specificnu brzinu su broj okretaja, visina
dobave i protok pumpe. Iznosi navedenih veli¢ina uzimaju se iz optimalne radne tocke
(engl. BEP Best Efficiency Point).

Tablica 1.1: Definicije specificne brzine

Specificna brzina Definicija Velicina Jedinica
n okr/min
Europska definicija ng = n—% Qopt m? /s
opt
Hopt m
n okr/min
A icka d finicii N. — Qopt/fq —51.6
mericka definicija s="n o7 ok ng Qopt gpm
Y H,p ft
n 1/s

_ Wy Qopt/ 4 L

Bezdimenzijska definicija ~ w, = G0 52.0

opt

Qopt m3/S

H, opt m
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Optimalna radna tocka je tocka u kojoj pumpa ima maksimalnu iskoristivost. Po-
stoji vise definicija specificne brzine. Neke definicje nemaju bezdimenzijski karakter,
ali se razmatraju kao takve. U tablici 1.1 dane su definicije triju najcesc¢ih izraza za
specificnu brzinu [1]. Koeficijent f, u tablici 1.1 predstavlja nac¢in dovodenja fluida u
rotor: f, = 1 za jednostrano dovodenje, a za dvostrano dovodenje f, = 2. Specificna
brzina takoder je parametar pomoc¢u kojeg se klasificiraju pumpe. Osnovna podjela
pumpi je na radijalne, poluaksijalne i aksijalne pumpe. Radijalne pumpe dijele se na
tri skupine: sporohodne, srednjehodne i brzohodne. Na slici 1.5 prikazana je ovisnost
oblika radnog kola pumpi o brzohodnosti. Vidljivo je da postoji kontinuirana promjena
oblika radnog kola od radijalnog, koje specificnu energiju dobave ostvaruje uglavnom
djelovanjem centrifugalne sile, do aksijalnog, koje specificnu energiju dobave ostvaruje

djelovanjem hidrodinamickog uzgona lopatica na fluid [2].

19909

Slika 1.5: Promjena meridionalnog presjeka pumpe porastom specificnog

broja okretaja

Radijalne pumpe imaju najsire podrucje primjene od tri glavna tipa turbopumpi.
Imaju kapacitet dobave 6 - 40 000 m?3/h, visinu dobave 1 - 2000 m i brzinu vrtnje radnog
kola 960 - 3000 okr/min. Obi¢no imaju 1 - 12 stupnjeva [2].
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Hidrauli¢cki proracun rotora i

L O~

spiralnog kucista

U poglavlju su opisani matematicki modeli i postupci pomoc¢u kojih je moguce kon-
struirati osnovne hidraulicke komponente pumpe. Veliki broj parametara koji opisuju
hidraulicke komponente otezava njihov optimalni odabir pri konstruiranju. Takoder, za
odredene parametre ne postoje modeli pomoc¢u kojih se moze odrediti optimalna vri-
jednost, ve¢ postoje preporucene vrijednosti dobivene eksperimentalnim ispitivanjem.
Prikazani matematicki modeli su jednodimenzijskog karaktera te ne mogu valjano opi-
sati pojave poput kavitacije i recirkulacije. Tako se prora¢un vrsi za optimalnu radnu
tocku, to nije garancija da ¢e to biti radna tocka pumpe. Iz tog razlog potrebno je pro-
vesti dodatne analize poput numerickih simulacija kako bi se utvrdilo ponasanje pumpe
u cijelom rezimu rada. Iako se trazena visina dobave pri odredenom protoku i isko-
ristivosti moze dobiti razli¢itim kombinacijama parametara, potrebno je u obzir uzeti
i ostale parametre poput iskoristivosti, pojave kavitacije i vibracija pri protocima koji
nisu optimalni. Prvi korak prilikom konstruiranja rotora i spiralnog kucista centrifu-
galne pumpe je odredivanje glavnih dimenzija presjeka koji definiraju rotor i spiralno
kuciste. Nakon toga potencijalnim strujanjem dobivaju se strujnice za razvoj lopatica i
meridionalne brzine za odredivanje trokuta brzina. Pomoc¢u trokuta brzina odreduju se
potrebni kutovi lopatice te se konstruira lopatica odnosno rotor. Konstruiranje spiral-
nog kucista moze se provesti nakon proracuna rotora. Gotovi model rotora i spiralnog
kucista izraduje se u 3D CAD paketu, nakon ¢ega je mogucéa provjera hidraulickih ka-

rakteristika i optimizacija uz pomo¢ rezultata dobivenih pomoc¢u numerickih simulacija.
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2.1. Faktor klizanja

Zbog same slozenosti strujanja i razlicite raspodjele profila brzine i polja tlaka duz
medulopati¢nog kanala, strujanje ne prati oblik lopatice, odnosno kut relativnog toka
na izlazu 3 se ne poklapa s kutom lopatice 5. Opisivanje ove pojave vrsi se preko
faktora klizanja ~ ili preko kuta otklona relativnog toka &' = Sy — f'. Zbog same
slozenosti pojave ne postoji egzakni postupak odredivanja njegovog iznosa pa se pribje-
gava empirijskim relacijama za njegovo odredivanje. Faktor klizanja ima veliki utjecaj
na to¢nost proracuna, a njegovo rac¢unanje vrsi se za optimalnu radnu tocku. Slika 2.1
prikazuje izlazni trokut brzina. Oznaka oo se koristi za tok koji ne odstupa od lopatice,
odnosno za slucaj idealnog strujanja s beskonacnim brojem lopatica. Razlika obodnih

komponenti apsolutne brzine moze se izraziti preko obodne brzine i faktora klizanja:

Couco — Cou = (1 - 7)u2a (21)

gdje je (1 —+) iznos klizanja. Iz jednadzbe (2.1) vidi se da je pri ve¢im iznosima faktora
klizanja strujanje sve vise nalik idealnom, odnosno kut otklona relativnog toka je sve

manji.

Com

Cou -

Couoco

A
Y

Slika 2.1: Utjecaj klizanja na trokut brzina na izlazu iz rotora [1]

2.2. Procjena hidraulicke iskoristivosti

Ukupna iskoristivost najbolji je pokazatelj kvalitete izvedbe turbostroja. Najveci
utjecaj na ukupnu iskoristivost ima hidraulicka iskoristivost, odnosno hidraulicki gu-

bici. Hidraulicka iskoristivost vazan je ¢cimbenik u projektiranju komponenata pumpe, a
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koristi se za opisivanje smanjenja visine dobave zbog hidraulickih gubitaka. Zbog svoje
slozenosti moze se odrediti nakon izrade pumpe, odnosno eksperimentalno. Bududi da
je nuzno znati iznos hidrauli¢ih gubitaka pumpe, pri projektiranju, pribjegava se em-
pirijskim korelacijama. Tako su korelacije nastale na temelju mnogobrojnih ispitivanja,
i dalje mogu biti nepouzdane. U [1] su opisani matematicki modeli pomoc¢u kojih se
moze procjeniti iznos pojedinih hidraulicnih gubitaka. Procjena hidraulicke efikasnosti
jednostupanjske radijalne pumpe prema [1] (vrijedi za @ > 0.005m?®/s i n, < 100 uz
nesigurnost +£0.2(1 — n,)):

Q<1m’/s: a=1 Q>1m?/s: a=0.5,

1 0.15 45 0.06
m = 0.08a (§> (n—q) : (2.2)

_1_o0ss (L) 02<026 1 "‘1)2 1"
Nh,opt = . 0 . . og25 0 .

Ako se koriste provrti za uravnotezavanje aksijalne sile, potrebno je izvrsiti korekciju

jednadzbe 2.2 tako da se iskoristivost umanji za Any:

95\ 16
ng < 40: An, =0.018 (—) ., ng>40 : An, =0.01. (2.3)
Ng
Graficki prikaz ovisnosti hidraulicke iskoristivosti o specificnoj brzini i protoku dan je
na slici 2.2.
1
0.95 e e
%/k\\i\i
— T
0.9 — ]
s 085 e
\
/ 0 =0.005 md/s ——
0.8 i/ Q = 0.01 m3/s -
Q =0.03m3/s ——
Q=01m3/s ——
0.75 Q=03m?/s 1
Q=1m3/s ——
0.7 Q=10 w’/s ———
10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

Nq

Slika 2.2: Hidraulicka iskoristivost ovisno o brzohodnosi [1]
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2.3. Procjena volumenske iskoristivosti

Volumenski gubici nastaju uslijed strujanja fluida kroz procijepe i brtvene elemente.

Volumenska iskoristivost ovisi o samoj izvedbi pumpe, a definira se kao:

-
v Q—i—AQ’
gdje je @ protok pumpe, a AQ protok koji ne sudjeluje u prirastu specificne energije

(2.4)

dobave. Iznos volumenske iskoristivosti je podatak koji je takoder potreban pri projekti-
ranju pumpe. Posto se tocan iznos volumenskih gubitaka moze odrediti ekperimentalno,
pribjegava se empirijskim i analitickim izrazima za pojedina strujanja kroz procijepe i
brtve radnog kola. Na slici 2.3 prikazani su gubici uslijed strujanja kroz prednji procijep
i kroz provrt za uravnotezavanje aksijalne sile. Za slucaj na slici 2.3 gubici se mogu

zapisati kao:

_ Q _ @
Q+Qs1+Qs2  Qra

Projektiranje lopatica radnog kola vrsi se projektnim protokom uvecanim za volume-

Mo (2.5)

tricke gubitke, odnosno Qr, = @/n,. U [1] i [4] opisani su izrazi za odredivanje pojedinih

volumetrickih gubitaka. Procjena gubitaka na osnovu statisticke analize dana je u [1]:

ng<27: a=41, m=16, n,>27: a=0.15 m=0.6,
Qs1  azy (2.6)

Qopt nm
Ako se koriste provrti za uravnotezavanje aksijalne sile, koeficijent zy poprima vrijednost
2, a u suprotnom je jednak jedinici. Izraz 2.6 moze posluziti kao prva aproksimacija
vrijednosti protoka kroz spomenute provrte, buduéi da se taj iznos ne moze unaprijed

odrediti, ve¢ samo eksperimentalno.
Qs
I

1

Slika 2.3: Strujanje kroz procijepe radnog kola
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2.4. Dimenzioniranje meridionalnog presjeka

Kako bi se meridionalni presjek mogao odrediti, prvotno je potrebno odrediti njegove
glavne izmjere: ulazni promjer prednjeg vijenca d;, promjer glavéine d,,, promjer rotora
ds i izlaznu Sirinu b,. Sami oblik meridionalnog presjeka ima utjecaj na hidraulicku isko-
ristivost pumpe te se preporuca oblikovanje presjeka prema postoje¢im presjecima izve-
denih pumpi visoke iskoristivosti. Promjena povrsine meridionalnog presjeka A = 27rb
mora biti izvedena tako da nema naglih ubrzanja ili usporavanja toka fluida. Takoder,
potrebno je voditi racuna da nema naglih skretanja koja mogu rezultirati odvajanjem
toka.

€D Er

| E i
Zs ]
|

A
\

L

Slika 2.4: Dimenzije meridionalnog presjeka

Slika 2.4 prikazuje meridionalni presjek definiran kruznim lukovima i ravnim seg-

mentima. Pri definiranju meridionalnog presjeka cesta je upotreba Bezierovih krivulja.
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Prema [1] preporuke za aksijalnu duzinu Zg, radijus prednjeg vijenca Rp i duzinu

segmenta g; su:

ZE _ (d2 _ dl) <%> 1.07,
Rp = (0.6 - 0.8)0.5(dy — d,), (2.7)

g1 = (0.2 -0.3)0.5(dy — d,).
Kut prednjeg vijenca €p izvodi se u granicama 15 - 20 ° za brzohodnost n, > 20. Budud¢i
da se kut straznjeg vijenca e ¢esto izvodi tako da ima male vrijednosti, kut € p mora biti
veci kako ne bi doslo do Sirenja povrsine presjeka. Pri manjim brzohodnostima kut ep
ima nultu vrijednost, a za vece brzohodnosti preporuca se da ima pozitivnu vrijednost
takvu da je ey < ep [1]. Valja napomenuti da spomenute preporuke ne moraju biti u
skladu s ostalom literaturom. Tako se u [5] preporuca izvedba prednjeg vijenca s kruznim
lukom i ravnim segmentom tako da kut €p bude u granicama 2 - 8 °. Moze se zakljuciti
kako razlicite izvedbe meridionalnog presjeka mogu imati slicne ili iste karakteristike te

ne postoji univerzalan matematicki alat za njegovo odredivanje.

2.4.1. Vanjski promjer rotora ds

Vanjski promjer radnog kola odreduje se na temelju koeficijenta tlaka. Empirijska

relacija za optimalni koeficijent tlaka za zadanu brzohodnost je:

Wopy = 1.217 0007710, (2.8)

op

Izraz (2.8) je analiticka funkcija odredena na temelju eksperimentalnih ispitivanja [1].
Ako se uzme veci iznos za koeficijent tlaka, dobiva se manji promjer rotora, manji
pad visine dobave s porastom protoka, ali se riskira pojava nestabilnosti ()-H krivulje.
Nasuprot tome, moze se odabrati manji iznos za koeficijent tlaka, ¢ime se dobiva veci
promjer rotora i stabilnija, ali i strmija Q)-H krivulja. Iz definicije koeficijenta tlaka
dobiva se vanjski promjer rotora:

60 [29H,,

_ 2.9
™n \Ijopt ( )

da
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2.4.2. Izlazna Sirina b,

Izlazna Sirina utjece na visinu dobave preko meridionalne komponente apsolutne
brzine. Za odredeni izlazni kut lopatice, povecanje izlazne Sirine smanjuje meridionalnu
brzina strujanja cs,, te pove¢ava obodnu komponentu apsolutne brzine cs,, odnosno
povecava se visina dobave. Teorijski gledano povecanje izlazne Sirine ima pozitivan
utjecaj na visinu dobave i )-H krivulju. U realnosti se pove¢anjem izlazne Sirine rotora
riskira pojava odvajanja toka. Takoder se povec¢ava neuniformnost toka na izlazu sto
povecava gubitke i pulzacije tlaka. Kako bi se izbjegla losa procjena izlazne Sirine,
potrebno je koristiti empirijsku relaciju izvedenu na osnovi eksperimentalnih ispitivanja

postojeéih pumpi. Prema [1] empirijska relacija za odredivanje izlazne Sirine je:

by =d 0017+0262ﬂ—008(ﬂ>2+00093(ﬂ>3 (2.10)
2 77100 T \100 ' 100/ ) ‘

2.4.3. Promjer vratila d, i glavéine d,

Promjer vratila pumpe odreduje se pomoc¢u proracuna na uvijanje:

dy = (163"“) . (2.11)

TWTdop

Ovisno o materijalu koji se koristi, potrebno je odabrati dopusteno naprezanje na uvija-
nje 7q0p. lakoder je potrebno koristiti maksimalnu snagu koja se planira prenositi preko
vratila, a odreduje se preko motora koji se planira ugraditi ili se snaga u optimalnoj
radnoj tocki povecava za ~ 20%. Dobiveni promjer iz jednadzbe (2.11) potrebno je
povecati zbog utora za klin te po potrebi odabrati prema standardnim promjerima zbog
ugradnje lezaja. Kona¢ni promjer vratila potrebno je provjeriti na uvijanje, savijanje i
kriticnu brzinu vrtnje. Detaljniji prorac¢un vratila opisan je u literaturi [6].

Obic¢no se promjer glavéine d,, odabire u granicama [4]:

dy = (1.2 - 1.4)d,. (2.12)

2.4.4. Ulazni promjer prednjeg vijenca kola d;

Za odredivanje ulaznog promjera prednjeg vijenca postoje razlicite metode. Ovisno

o odabiru metode, moguce je ulazni promjer odabrati tako da ulazni kut relative brzine
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bude u preporucenim granicama ili da se minimizira pojava kavitacije. Jednadzbe za

dimenzioniranje ulaznog promjera prema [1] su:

2 1.33
dy = dof, D148 103w, 5y =1— —m (2.13)
b dy . o (771;5r)0'677 " ulmtanal‘ .
QLa tanf; d?
d =290 ———=— (1 kp,=1— —&. 2.14
! \/nkntanﬁl + tanay /' d3 (2.14)

Jednadzba (2.13) predstavlja dimenzioniranje ulaznog promjera tako da se ostvari mini-
mum relativne brzine w;. Ovakav pristup umanjuje gubitke na ulazu u radno kolo, a ko-
risti se kako bi se izbjegla pojava kavitacije. Jednadzba (2.13) uzima u obzir moguénost
pojave obodne komponente apsolutne brzine ¢,;. Koeficijent f;; odabire se u granicama
(1.15 - 1.05) s time da opada s porastom brzohodnosti. Jednadzba (2.14) predstavlja
dimenzioniranje ulaznog promjera za odabrani ulazni kut relativne brzine ;. Ulazni
kut 3; odabire se na temelju preporucenih vrijednosti. Obicno se krece u granicama 18
- 25° [4], a ne smije pasti ispod 10°. Bududi da jednadzba (2.14) preko omjera k,, sadrzi

ulazni promjer dy, rjeSavanje se mora provesti iterativnim putem.

2.4.5. Debljina lopatice

Debljina lopatica odredena je zahtjevima ¢vrstoce i tehnologije izrade. Najcesce se
debljina lopatice nalazi u granicama e = dy(0.016 - 0.022) [1]. Pumpe s manjim spe-
cificnim brojem okretaja koriste lopatice s konstantnom debljinom, a pumpe s viSim
specificnim brojem okretaja koriste profilirane lopatice. Bududéi da je debljina lopatice
povezana s optereenjem, moze se re¢i da pumpe s vecom visinom dobave imaju de-
blje lopatice. Minimalna debljina lopatice kre¢e se u granicama 3 - 5 mm, a ovisi o

tehnoloskim mogucénostima lijevanja.
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2.5. Potencijalno strujanje u meridionalnom presjeku
pumpe

Potencijalno strujanje je bezvrtlozno neviskozno strujanje koje je opisano Laplace-
ovom jednadzbom. Takva vrsta strujanja moze se usporedivati s realnim strujanjima
pri visokim Reynoldsovim brojevima. Buduéi da se strujanje u medulopati¢cnom kanalu
pumpe odvija pri visokim Reynoldsovim brojevima, potencijalno strujanje predstavlja
dobru aproksimaciju slike strujanja. Razlog rjeSavanja potencijalnog strujanja u me-
ridionalnom presjeku pumpe je odredivanje polja brzina i strujnica koje se koriste za
razvoj lopatica. Potencijalno strujanje opisuje se pomocu dva skalarna polja, funkcije
toka 1 i potencijala brzine ¢. Konstantna vrijednost funkcije toka predstavlja struj-
nicu te se iz tog razloga direktno rjesava skalarno polje funkcije toka. Iz dobivenog
polja uz Cauchy-Riemanove uvjete odreduje se polje brzine. Raspodjela tlaka moze se
odrediti nakon dobivanja polja brzine uz pomo¢ Euler-Bernoulijeve jednadzbe, odno-
sno jednadzbe koli¢ine gibanja. Strujanje kroz meridionalni presjek je osnosimetri¢no
te se moze opisati u cilindarskom koordinatnom sustavu Ozr (slika 2.5). Parcijalna

diferencijalna jednadzba strujne funkcije ¢ u cilindriénim koordinatama:

Py Py 10p
@—FW—;E—O. (2.15)

Jednadzba strujnice odnosno strujne povrsine 1 =konst., di)=0 :

o oY

dy = Edr + adz = rv,dr —ru,dz =0, (2.16)
gdje su komponente brzine izrazene preko funkcije toka:
10y 10y

L= .= ——— 2.17

! r or ! r 0z (217)

Komponente meridionalne brzine v,, su v, i v, a njen iznos je:

U = /2 + 02 (2.18)

Euler-Bernoulijeva jednadzba za slucaj stacionanrog strujanja prelazi u Bernoulijevu
jednadzbu. Ako je profil brzine na ulazu uniforman te se postavi Bernoulijeva jednadzba
od ulaza (1) do proizvoljne tocke na strujnici, dobiva se:

p=p+ g(vf — vzz) (2.19)
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Uz uvodenje bezdimenzijske brzine V,,, = Um dobiva se polje koeficijenta tlaka C):

U1
c, =" _Ulfl —1-V2 (2.20)
)

Slika 2.5 predstavlja meridionalni presjek pumpe za koji je potrebno rijesiti osnosime-
tricno potencijalno strujanje. Da bi se jednadzba (2.15) mogla rijesiti, potrebno je na
granicama domene zadati Dirichletov rubni uvjet, odnosno iznos funkcije toka 1. Funk-
cija toka je konstantna duz strujnice, a razlika iznosa dvaju funkcije toka daje protok
izmedu njih. Rubovi domene 00245 i 0Q2pc ujedno su i strujnice, odnosno funkcija
toka je duz rubova 0245 1 0Q2pc konstantna. Razlika iznosa funkcije toka na rubo-
vima 0245 1 0Q2pc mora davati jediniéni protok koji nakon integracije mora biti ukupni

protok pumpe Q).

T

Slika 2.5: Meridionalni presjek

Ako je na rubu 0€) 4 g iznos funkcije toka ¢ = 0, tada je na rubu 0)p¢ iznos funkcije
jednak jedini¢cnom protoku, odnosno 1 = or Na ulaznom rubu 02 4p vrijedi:
T

Q  Q

ERGEE

(2.21)
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Integriranjem jednadzbe (2.16) dobiva se raspodjela funkcije toka:

Y= /rvzdr = /erfr = L'r’2 +C (2.22)

m(ri —r3) 2m(rf —17)

Iz poznate vrijednost funkcije toka u tocki A, moze se odrediti iznos konstante Ci:

Qry

=, =0, C;=———on 2.23
e 0 AT 22
Raspodjela funkcije toka ¢ na ulaznom rubu 02 p:
Q 2 9
=— — . 2.24
v 27 (r? —r2) (T T") ( )
Za izlazni rub 0Q2pc se moze napisati:
Q Q
= =—— p,=0 2.25
v A 27T7"2b2 v ( )
Integriranjem jednadzbe 2.16 dobiva se raspodjela funkcije toka:
Q 7@
_ oAz = — d = — . 2.26
w /TU : / |:T7T27’2b2 : 27Tb2 MG ( )
Uvrstavanjem rubnog uvjeta u tocki B dobiva se vrijednost konstante:
=0, (= DFmer (2.27)
27?(?2
Raspodjela v po izlaznom rubu 0Qpc:
Qz | Qzmez Q1
- _ =2 (Zmas — 2.28
w 27Tb2 + 27Tb2 2w bg (Z Z) ( )

Iz jednadzbi (2.24) i (2.28) moze se vidjeti da je raspodjela strujne funkcije na ulazu
kvadratna, a na izlazu linearna. Razlog tome je Sto se na ulazu povrsina povecava s
kvadratom radijusa presjeka.

U ovom radu rjesavanje jednadzbe (2.15) je provedeno numerickim putem koristenjem
metode kontrolnih volumena u programskom paketu foam-extend. Kao rezultat nu-
merickog proracuna, dobiju se polja brzine i tlaka te tocke koje definiraju pojedinu

strujnicu.
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2.6. Odredivanje pozicije ulaznog i izlaznog brida
lopatice

Da bi dimenzioniranje meridionalnog presjeka bilo potpuno, potrebno je definirati
polozaj ulaznog i izlaznog brida lopatice. Ulazni i izlazni brid lopatice ne leze u me-
ridionalnom presjeku te se prikazuju cirkularnom projekcijom. Uvlac¢enjem lopatica u
usisni prostor povecava se njihova duzina, smanjuje se obodna i relativna brzina fluida
na ulazu u radno kolo te se poboljsavaju energetska i kavitacijska svojstva pumpe [4].
Najbolji parametar koji opisuje kako ¢e izgledati ulazni i izlazni brid je brzohodnost.
Tako je za brzohodnost n, manju od 35 preporuka da izlazni brid bude postavljen pa-
ralelno s osi rotacije [5]. Za vece brohodnosti oblik meridionalnog presjeka mijenja se
na nacin da je potrebno izlazni brid postaviti pod kutem. Postavljanjem izlaznog brida
pod kutom postize se manja razlika u duzini strujnica $to omogucava pravilan razvoj
lopatica. Postavljanje ulaznog brida izvodi se na temelju dobivenog polja meridionalne
brzine iz potencijalnog rjesenja. Pomocu polja meridionalne brzine i raspodjele obodne
brzine moguce je pravilno odrediti poziciju ulaznog brida. Pozeljno je da meridionalna
brzina na prednjem vijencu ima tendenciju opadanja u zoni lopatice, ¢ime se smanjuje
mogucnost pojave kavitacije. Takoder je potrebno voditi racuna da se ulazni kut lopatice
drzi u preporucenim granicama kako bi se mogle ocekivati dobre performanse pumpe.
Primjer je niska vrijednost ulaznog kuta (815 < 10°) pri ¢emu dolazi do povecanog
iznosa korekcijskog faktora 7. Visoki iznosi koerkcijskog faktora 7; znace i visoku vri-
jednost meridionalne brzine Sto povecava moguénost pojave kavitacije.

U [5] dane su orjentacijske vrijednosti kuta lopatice u meridionalnom presjeku na ulazu
i izlazu:

o = 44.037log(n,) — 68.213,

(2.29)
71 = 55.19log(ng) — 53.726.

Jedna od moguénosti postavljanja ulaznog brida lopatice temelji se na proracunu izla-
znog kuta prema poglavlju 2.8.2.. Uzimanjem u obzir jednake hidraulicke iskoristivo-
sti svake strujnice, iz jednadzbe (2.59) proizlazi da sve strujnice moraju imati jednak
staticki moment. Postavljanje ulaznog brida tako da sve strujnice imaju jednak staticki
moment ¢esto nije izvedivo te se ulazni brid postavlja izmedu linije jednakog statickog

momenta i normale na strujnice [4].
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2.7. Ulazni trokut brzina

Uvlacenjem ulaznog brida lopatice u usisni prostor, proracun centrifugalne pumpe
postaje slozeniji, a lopatice postaju prostorno zakrivljene naspram sporohodnih pumpi
u kojima se mogu koristiti cilindri¢ne lopatice. Uzrok prostorne zakrivljenosti lopatica
su razliciti trokuti brzina po visini ulaznog i izlaznog brida lopatice. Prilikom projekti-
ranja sporohodnih pumpi ovakav pristup nije potreban te se proracun ulaznog i izlaznog
trokuta brzina vrsi pomocu srednjih vrijednosti velicina. Nakon rjesavanja potencijal-
nog strujanja i odredivanja polozaja ulaznog brida lopatice u meridionalnom presjeku,
potrebno je provesti proracun ulaznog trokuta brzina za svaku strujnicu pojedinacno.
Meridionalna brzina strujanja cy,,, kao i obodna brzina u; nisu konstantne duz ulaznog
brida, ve¢ je potrebno odrediti njihovu raspodjelu. Rjesavanjem potencijalnog strujanja
dobijaju se komponente meridionalne brzine v, i v,, a iznos meridionalne brzine odreden
je jednadzbom (2.18). Obodna brzina u; funkcija je radijusa na kojem se nalazi trokut

brzina:
Tdin  Trmn

60 30
Proracun potencijalnog strujanja i trokuta brzina provodi se protokom ()r,, odnosno

projektnim protokom uvecanim za volumetricke gubitke. Razlog tome je Sto kroz rotor
cirkulira veéi iznos protoka naspram protoka pumpe. Dobivenu meridionalnu brzinu iz
potencijalnog rjesenja potrebno je korigirati zbog koristenja lopatica konacne debljine.
Korekeijski faktor 7 uzima u obzir smanjenje povrsine medulopati¢nog kanala. Korekcija

meridionalne brzine vrsi se umnoskom meridionalne brzine i korekcijskog faktora:
/
Clim = C1mT1, (231)

gdje je c},,, korigirana meridionalna brzina. Vazno je napomenuti kako suzenje medulopa-
ticnog kanala, odnosno korekcijski faktor ne utjece na obodne komponente apsolutne i
relativne brzine. U literaturi se moze na¢i drugacija definicija korekcijskog faktora
odnosno p; = 1\ 7. Slika 2.6 prikazuje trokute brzina za dva slucaja ulaska toka
u rotor. NajceSce se projektiranje pumpe vrsi tako da je ulaz toka u rotor aksijalan.
Za takav slucaj vrijedi da je apsolutna brzina strujanja okomita na obodnu i jednaka
meridionalnoj brzini strujanja. Takoder, za taj slucaj vrijedi da je obodna komponenta

apsolutne brzine jednaka nuli:

o] = 9OO, Cly = 0. (232)



Poglavlje 2. Hidrauli¢ki proraun rotora i spiralnog kuéista 20

Prema skici trokuta brzina 2.6 proizlaze ovisnosti pomoc¢u kojih je moguée odrediti

nepoznate brzine i kuteve. Obodna komponenta apsolutne brzine:

Cim
“=——=. 2.33
“ tan(a;) (233)

Relativna brzina strujanja:

wy = \/c%m +(ug —,) = \/C%m + ul. (2.34)

Idealni kut relativnog toka:

B1 = atan (—Clm ) . (2.35)

Uy — Cru
A) le e B) //
e 7/
g A // /
- /
// wl 7/ wl C,
1 A T 7 1
- w / g w1
By o % s |
2 6/ F1B Cim s ﬁ/ﬁlB
A B\t 3 ! oy
z oy . 1 aq
- U >! - Wiy >!< Clu o,
B Uy -

Slika 2.6: Ulazni trokut brzina: A) aksijalni ulaz toka, B) ulaz toka s vr-

tloznom komponentom

Koeficijent suzenja poprecnog presjeka ovisi o vise parametara koji moraju biti pret-
hodno odredeni, a odreduje se pomocu relacije:

—1
ZLa€1

~ wdisin(Bip)sin(ALa)

Kut A\r, je kut izmedu vijenca kola i lopatice, a za potrebe proracuna koeficijenta

=1 (2.36)

suzenja uzeta je vrijednost 90°. Kako bi se mogao odrediti koeficijent suzenja popreénog
presjeka, potrebno je unaprijed znati kut lopatice ;g Sto proracun ulaznog trokuta ¢ini
iterativnim. Proracun se provodi s pretpostavljenim kutom lopatice 57 te se zaustavlja
kada je jednak dobivenom kutu iz jednadzbe (2.38). Nakon odredivanja koeficijenta
suzenja, moguce je odrediti korigirani kut relativnog toka:

/
f' = arctan (Clm—ﬁ) = arctan (Cl—m> : (2.37)

Uy — C1y Uy — Cry
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Postavljanjem lopatice pod kutem 3’ ostvaruje se strujanje s nultim napadnim kutom.
Cesto se kod centrifugalnih pumpi kut ' poveéava za napadni kut i’ koji je obi¢no u
rasponu ¢’ = 0 - 4° [1].

Bip = B +1i). (2.38)

Dodavanjem napadnog kuta dobivaju se bolja energetska i kavitacijska svojstva pumpe
[4]. U tablici 2.1 prikazan je utjecaj napadnog kuta na tocku stagnacije. Buduéi da je
povoljnije da se tocka stagnacije nalazi na tlacnoj strani lopatice, potrebno je da napadni

kut bude pozitivan.

Tablica 2.1: Utjecaj napadnog kuta na tocku stagnacije

i" >0 | pip > 0, | Tocka stagnacije se nalazi na tlacnoj strani lopatice

i" <0 | pip < By | Tocka stagnacije se nalazi na podtlac¢noj strani lopatice

Slika 2.7 prikazuje iterativni postupak odredivanja ulaznog trokuta brzina za poje-

dinu strujnicu.

Start

/ n )\La el T (0%} ZLa /

up (2.30) cum (2.18) wyy, (2.34) By (2.35) ABly By =0
; -

Bip =B+ ABp 7 (236) B (2.37) fip (2.38)

Kraj

o DA o NE

Slika 2.7: Tterativni postupak odredivanja ulaznog kuta

Umyjesto dodavanja napadnog kuta pri odredivanju kuta lopatice, moguce je koristiti
varijablu a., koja je definirana kao omjer tangesa kuta lopatice i kuta relativnog toka s

blokadom:
o tan(ﬁlB)

Aoy = an(3) (2.39)
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Za radijalne impelere preporuca se da omjer a., bude u granicama 1.1 - 1.2. Proracun

koristenjem varijable a., takoder je iterativnog karaktera, a provodi se kako je prikazano

jednadzbom:
—1
ZLa€1
Cm | S (Bup)sim ()
der tan | atan e 1B La = tan(f1p). (2.40)
Uy

Kada je razlika lijeve i desne strane jednadzbe (2.40) unutar zadanih granica, proracun

se zaustavlja i uzima se pretpostavljena vrijednost kuta lopatice (515.

2.8. Izlazni trokut brzina

Buduéi da se proracun izlaznog trokuta temelji na empirijskim relacijama za faktor
klizanja, postoji vise definicija i nac¢ina proracunavanja. Trazena visina dobave moze biti
ostvarena razli¢itom kombinacijom izlazne Sirine rotora bs, broja lopatica zr,, promjera
rotora ds i izlaznog kuta Sy5. Moguce je postiéi istu visinu dobave uz razlic¢ite geometrije
tj. parametre bs, 2r4,ds 1 Bop. Spomenuti parametri ne mogu se odrediti neovisno
jedan o drugom te je njihov odabir slozen zadatak u kojem treba zadovoljiti odredene
kriterije. Za rotore sa specificnom brzinom vrtnje n, do 40 - 60 uzima se da je izlazni
kut lopatice, odnosno trokut brzina jednak uzduz izlaznog brida. Pri ve¢em specificnom
broju okretaja izlazni trokut nije konstantan i ovisi o strujnici za koju se proracunava.
U nastavku su opisana dva nacina odredivanja izlaznog kuta lopatice, odnosno izlaznog

trokuta brzina.

2.8.1. Izlazni trokut brzina

Pomoéu metode opisane u [1] moguée je odrediti izlazni trokut brzina koristenjem
faktora klizanja koji je opisan pomocu izlaznog kuta lopatice fsp, broja lopatica zp,,
koeficijenta suzenja poprecnog presjeka 7 i srednjeg ulaznog promjera dj,,. Prilikom
dimenzioniranja meridionalnog presjeka, potrebno je obratiti paznju na izlaznu Sirinu
by koja mora biti u odredenim granicama kako ne bi doslo do pojave recirkulacijskog
strujanja na izlazu. Pritakvoj pojavi proracun faktora klizanja nije vjerna reprezentacija

strujanja, te se ne bi dobila zeljena visina dobave. Takoder je pozeljno da se izlazni kut
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lopatice drzi konstantnim prije izlaza iz rotora kako bi se ostvarilo zeljeno skretanje
relativnog toka. Proracun izlaznog trokuta brzina ima iterativan karakter zato Sto je
potrebno unaprijed pretpostaviti izlazni kut lopatice [25p.

Meridionalna brzina na izlazu iz rotora:

_ QLa o QLa

C2m A2 B bgdg’ﬂ'.

(2.41)

Obodna brzina us:

Tdon — Tron
= = . 2.42
27760 T 30 (242)

Proracun koeficijenta suzenja poprecnog presjeka, kao i ostalih veli¢ina u nastavku, vrsi

se s pretpostavljenim kutom lopatice 855 koji se kasnije usvaja, ako je totno pretposta-

vljen.
-1
€ZLa
=(1-— 2.43
2 ( WdQSiD(ﬁQB)Sin()\La) ) ’ ( )
8.16si
ELim — €XP (—M) s (244)
ZLa
/ d%a + d%z
dlm 2
dr = = ) 2.45
im d2 d2 ( )
Ako je di,, < €iim, onda je k, = 1, u suprotnom vrijedi:
ds, = — ELi 3
hp=1— [ 20— 2.46
( 11— €Lim ) ( )
Konacno, faktor klizanja odreduje se prema:
y_0%<1——3$¥@2)mw (2.47)
“La

Preporuka prema [7] je da se faktor klizanja odredi kao srednja vrijednost faktora kli-

zanja odredenih na prednjem i straznjem vijencu rotora:

v =0.5(7 + 7a)- (2.48)

Umyjesto srednjeg promjera ulaznog brida di,, potrebno je izracunati faktor klizanja s
promjerima na kojima se nalazi korijen i vrh ulaznog brida lopatice (di,, di;). Nakon
izracuna faktora klizanja, moguce je odrediti visinu dobave pumpe:

2
H:W@G__ﬁﬂ;), (2.49)
g

thcm(BgB)
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Jednadzba (2.49) vrijedi za aksijalan ulaz toka u rotor (¢;, = 0). Ako je dobivena visina
dobave jednaka trazenoj, prora¢un se zaustavlja i usvaja se vrijednost kuta lopatice Ss5.
Takoder, moguce je proracun provesti na nacin da se usporeduju obodne komponente
apsolutne brzine cy,. Trazenu visinu dobave potrebno je pomocéu Eulerove jednadzbe
izraziti preko obodne komponente apsolutne brzine ¢, (jednadzba (2.51)) te usporediti
s dobivenom iz jednadzbe (2.50).
ComT2
Coy =Ug |7V — ———— 2.50
< “2“”1(523)) (2:50)
gH + UimCiu gH

= . (2.51)
NhU2 U2 U2

Kada razlika brzina cp, — ¢35, bude unutar zadane tolerancije, proracun se zaustavlja i

* JR—
Coy =

usvajaju se vrijednosti.

C2

Cou

Slika 2.8: Izlazni trokut brzina

Slika 2.8 prikazuje izlazni trokut brzina. Prema slici je moguce odrediti ostale veli¢ine
trokuta brzina.

Vrijednost aposlutne brzine strujanja na izlazu:
Co =1\/C3, + 3, (2.52)
Projekcija relativne brzine na obodnu brzinu:
Way = U — Coy- (2.53)

Vrijednost relativne brzine strujanja:

we =4/ 3, + w3, (2.54)



Poglavije 2. Hidrauli¢ki proracun rotora i spiralnog kudéista 25

Kut apsolutne brzine:
ay = atan (C2_m> . (2.55)
Cou
Idealni i korigirani kut relativne brzine:

fo = atan (ch) , [y =atan (C2mT2) : (2.56)

Way, Way,

Kut otklona relativnog toka:
0 = fPop — o, o' = Bap — B (2.57)

Preporuca se da kut otklona relativnog toka d, ne prelazi vrijednost od 10 - 14°. Pri
veéim iznosima kuta otklona relativnog toka povec¢ava se neuniformnost toka na izlazu
Sto uzrokuje vece gubitke [1]. Slika 2.9 prikazuje dijagram toka proracuna izlaznog
trokuta brzina. Prikazani prora¢un temelji na odredivanju kuta lopatice uz ve¢ usvojene
vrijednosti ostalih ulaznih parametara. Najcesc¢e to nije slucaj te je potrebno mijenjati
broj lopatica i izlaznu Sirinu rotora dok se ne dobiju zadovoljavajuce karakteristike
pumpe. Izlazni kut lopatice za rotore s 5 - 7 lopatica inace se nalazi u granicama
15 - 45°, a najcesce je to 20 - 27° [1].

Start
/ ZLa n QLa € ALa, 62 d?a dl(u dli /

!

Com (241)  wy (242)  di, (245) Bap <, (2.51)
=

Bop = Pop + Abop  To (2.43)  erim (2.44)  ky (2.46) 7y (247) oy (2.50)

NE

DA

¢ (252)  way (2.53) wy (2.54) & (2.57)
Bs (2.56) B, (2.56) 5 (257)  ap (2.55)

Kraj

Slika 2.9: Iterativni postupak odredivanja izlaznog kuta lopatice
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2.8.2. Izlazni trokut brzina prema Pfleiderer-u

Utjecaj broja lopatica i viskoznosti fluida dan je omjerom visine dobave radnog kola

H,; i radnog kola s beskona¢nim brojem lopatica H;,. Visina dobave H; dobiva se iz
trazene visine dobave uvecane za hidrualicke gubitke:

H, =—. 2.58

' Tih ( )

Omjer visina dobave izrazen je preko koeficijenta p odnosno e:

Htoo = (]' +p)Hta

1

£€=—", (2.59)

I+p

Ht = EHtOO'

Pfleidererov izraz za koeficijent p:

v 13
=—-= 2.60
p 2La S’ ( )

gdje je v’ empirisjki koeficijent koji uzima u obzir viskoznost fluida. S je staticki mo-
ment srednje strujne linije u meridionalnoj ravnini prema osi rotacije. Diskretizacijom
strujnice na n to¢aka moguce je numerickom integracijom izracunati vrijednost statickog

momenta pojedine strujnice:

Lm n . .
S = / rdm = Z (%(ml + mzl)) : (2.61)
0 i=1

Izraz za empirijski koeficijent 1’ ovisi o samoj izvedbi pumpe i njezinoj brzohodnosti.

Ako se koristi spiralno kuciste, Pfleiderer predlaze izraz:

[0
Y’ = (0.65 - 0.85) (1 + %) : (2.62)

Vrijednost konstante u zagradama se bira ovisno o hrapavosti stjenke. Izraz vrijedi
za specificnu brzinu vrtnje n, = 18 - 45. U literaturi se mogu naci i drugi izrazi za
koeficijent ¢’ . Ako je ulaz fluida u rotor aksijalan, odnosno ¢y, = 0, vrijedi:
- 1 o H, Gy
°T 14+p Heo o Couo

(2.63)

Razlika u odnosu na prethodno opisani postupak u odjeljku 2.1 je ta Sto se u ovom

proracunu radi s omjerom obodnih brzina umjesto s njihovom razlikom.
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2.9. Kaplanova metoda konformnog preslikavanja

Kaplanova metoda konformnog preslikavanja omogucéava konstruiranje prostorno za-
krivljene lopatice. Lopatica je definirana krivuljama koje su opisane prostornim koor-
dinatama r, z i €. Razvijanje lopatice vrsi se preko strujnih povrsina dobivenih iz pret-
hodno rijeSenog potencijalnog strujanja. Strujne povrsine su u meridionalnom presjeku

prikazane kao strujnice.

Meridionalna
projekcija

Ortogonalna
projekcija

Slika 2.10: Razvijanje lopatica pomoc¢u Kaplanove metode

Slika 2.10 prikazuje podjelu strujnice na segmente Am. Duljina pojedinog segmenta

opisana je koordinatama z i r, odnosno vrijedi:
Am = VAr2 + Az? (2.64)

Ortogonalna projekcija segmenta izmedu tocaka 3 i 4 na slici 2.10 definirana je njegovim
duljinama Awu i Ag. Segment u odnosu na os z tvori kut Ae. Duljina Ag se moze

aproksimirati:

Ag = VAr? + Au? (2.65)

Aproksimacija duljine segmenta Ag je bolja Sto je guséa raspodjela toc¢aka na strujnici

[6]. Prostorna duljina pojedinog segmenta dobije se iz njegove duljine u ortogonalnoj
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projekciji Ag i njegove duljine u askijalnom smjeru Az:

AL =+/Ag? + Az? (2.66)

Koristenjem jednadzbi (2.64),(2.65) i (2.66) moguce je prostornu duzinu segmenta AL

prikazati pomocu duljina Am i Au:

AL = /Ag? + A22 = VAr2 4 Au? + Az = VAm? 4+ Au? (2.67)

Segmenti Am i Au leze na strujnoj plohi i definiraju kut lopatice Sg. Slika 2.11 prikazuje

trokut kojeg definiraju spomenuti segmenti.

Slika 2.11: Trokut segmenata Am i Au

Tangesom kuta lopatice moguce je povezati segmente Am i Au:

A
tanfSp = A—:’Z (2.68)

Raspodjela kuta lopatice Sp duz njene duljine moze biti definirana na vise nacina. Ako
je zadana funkcija u(m), njeni rubni uvjeti su prethodno dobiveni kutevi lopatice na
ulazu Bip 1 izlazu Pop. Za funkciju u(m) koriste se najcesée polinomne i Bezierove

funkcije. Ako je zadan polinom III stupnja, njegov oblik je:

u(m) = Cym?® + Cym? + Csm + C,4 (2.69)
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Buduéi da polinom (2.69) ima cetiri koeficijenta, potrebno je odrediti ¢etiri rubna uvjeta:

u(m =0)=0,
u(m = Ly,) = U,
du |™=°
% = tan(90 — ﬁgB), (270)
du |"=Em
% = tan(90 — BlB).

Iznos rubnog uvjeta u(m = L,,) = u,, nije poznat, ali se moze iterativno odrediti uz
zadani kut razmotavanja e,.,. Slika 2.12 prikazuje raspodjelu kuta lopatice po duzini
strujnice. Pozeljno je da promjena kuta na pocetku i kraju strujnice bude mala ili da
se kut lopatice drzi konstantnim. Razlog je opterecenje lopatice, odnosno opterecenje
ulaznog i izlaznog brida lopatice. Fulerova jednadzba postavljena od neke tocke ¢ na
strujnici do ulaza je:

M = pQ(ciyri — C1oT1)- (2.71)
Kut lopatice na radijusu r; ima utjecaja na ¢lan ¢;,, odnosno definira raspodjelu obodne
komponente apsolutne brzine duz kanala. Shodno tome, raspodjela kuta lopatice (g
odreduje ujedno i optere¢enje lopatice na nekom radijusu. Ako se zeli posti¢i da nema
promjene kuta na ulaznom i izlaznom bridu, moze se zadati polinom IV. ili V. stupnja

sa rubnim uvjetima u(m)»["=" =01 u(m)~|™"="" = 0.

35

30 Per \
Z 25
Sy \

BB T
20
15
0 10 20 30 40 50 60 70

m (mm)

Slika 2.12: Raspodjela kuta lopatice po duzini strujnice



Poglavlje 2. Hidrauli¢ki proraun rotora i spiralnog kuéista 30

80

70 (e

60

50
g
& 40

SEN)
20

10

0
0 20 40 60 80 100 120 140 160

Slika 2.13: Raspodjela funkcije u(m)

Slika 2.14: Meridionalan i ortogonalan prikaz strujnica

Slika 2.13 prikazuje polinomnu funkciju u(m) koja odgovara raspodjeli kuta na slici

2.12. Velic¢ina Ly, na slici 2.13 je duzina pojedine strujnice u meridionalnoj ravnini (slika
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2.10). Prikaz razvoja lopatice za rotor definiran s 11 strujnica dan je na slici 2.15. 3D
prikaz istih dan je na slici 2.15. Plavom bojom oznacene su prostorne krivulje lopatice,

a crvenom strujnice u meridionalnom presjeku.

Slika 2.15: 3D prikaz krivulja lopatice i strujnica u meridionalnom presjeku

2.10. Oblikovanje ulaznog i izlaznog brida lopatice

kako bi se dobila pumpa visoke iskoristivosti i dobrih karakteristika, detalji poput
oblika ulaznog i izlaznog brida lopatice su vazan faktor. Ulazni i izlazni brid lopatice
utjecu na kavitacijske i energetske karakteristike pumpe. Na ulaznom bridu lopatice
pojavljuju se visoke vrijednosti brzine i niske vrijednosti tlaka, Sto pospjesuje kavitaciju.
Jasno je da je ulazni brid potrebno odabrati tako da minimum tlaka bude sto visi. U
tom pogledu klinasti ulazni brid je najbolji odabir, ali se izbjegava jer lako dolazi do
pucanja brida i odvajanja strujanja kada se kut relativnog toka ne poklapa s kutom
lopatice (slika 2.16). Najces¢i odabir je elipti¢ni i polukruzni oblik ulaznog brida, s time

da je raspodjela tlaka i brzine povoljnija kod elipti¢nog.
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Slika 2.16: Vrste profila na ulaznom bridu i njihovo ponasanje

Oblikovanje izlaznog brida lopatice utjece na visinu dobave. Ovisno o odabiru izla-

znog brida, mogu se ostvariti razlicite vrijednosti kuta lopatice na podtlacnoj i tlacnoj

strani. Moze se korigirati tlacna strana (slika 2.17-a), podtla¢na strana (slika 2.17-b) ili

obje. Najcesce se koristi neobradeni izlazni brid tako da su kutovi na tlacnoj i podtlacnoj

strani gotovo indenticni.

623

Slika 2.17: Profiliranje izlaznog brida [1]
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2.11. Hidrauli¢ki proracun spiralnog kucista

Spiralno kuciste je nepokretni element koji se nalazi nakon radnog kola, a sluzi za
usmjeravanje fluida do izlaznog presjeka. Takoder, sluzi za pretvorbu kineticke ener-
gije fluida u staticki tlak sa $to manjim hidraulickim gubicima. Zadatak proracuna je
odredivanje dimenzija poprecnog presjeka spiralnog kucista na proizvoljnom kutu pre-
sjeka . Za proracun spirale potrebno je odabrati poprecni presjek spiralnog kucista,
sirinu kanala b3 i pocetni radijus spirale r3. Buduéi da gotovo svi popreéni presjeci
spiralnog kucista imaju slicnu hidrodinamicku iskoristivost, odabir se vrsi i prema na-
prezanjima te mogucé¢nostima lijevanja. Postoje izvedbe spiralnog kuéista u kojima je
spirala podijeljena pregradom tako da se fluid odvodi s dva kanala u istom kudistu.
Takva izvedba nalazi primjenu kod pumpi za vodu kojima je optimalna visina dobave
veca od 80 - 120 m pri n, <40 [1]. Takoder je moguca izvedba s dva ili vise spiral-
nih kudista tako da pojedino kuciste odvodi fluid samo s jednog dijela rotora. Razlog
izvedbe spomenutih kucista su visoka naprezanja na vratilo rotora i lezajeve. Na slici

(2.18) prikazani su najcesée koristeni oblici presjeka spiralnog kuéista.

| | |
—+— :2,' ) |
| | |
| | |
i b) c d) i e) i

Slika 2.18: Razlic¢iti tipovi spiralnog presjeka: a)kruzni, b)kruzni vanjski,

I
__I__
I
|
I
|

a)

c¢)pravokutni, d)trapezni, e)oblik kisne kapi

Pocetni promjer spirale obi¢no se uzima da je d3 = (1.03 - 1.05)d,, a ako se zeli
smanjiti sum i vibracije, potrebno je odabrati d3 = (1.06 - 1.08)d, [4]. Takoder, pocetni
promjer spirale moze se odrediti prema [1]:

n pH
> 1. 12 4007 ). 2.72
dg_dg( 03 +0 4O+00710002) (2.72)

Sirina kanala bs ovisi o samoj izvedbi pumpe i specificnoj brzini vrtnje. Optimalnu

sirinu kanala tesko je unaprijed odrediti zbog vibracija i vrtlozenja u zazorima. Prema
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[4] preporuka je da izlazna Sirina bude b3 = by + (0.02 - 0.05)dy. Pocetni i krajnji
presjek spirale definiraju jezicak spirale. Jezicak se najcesce definira kruznicom promjera

~ 0.02d,, a moze biti postavljen pod kutem +3° u odnosu na kruznicu na kojoj se nalazi

1].

Presjek A-A
)
- b,
N e
3
A }
<
S I

Slika 2.19: Spiralno kuciste

Spiralno kuéiste zavrsava difuzorom u kojem se dodatno odvija transformacija ki-
neticke energije u tlak. Povecanje presjeka u difuzoru mora biti izvedeno tako da nema
odvajanja strujanja. Zbog pozitivnog gradijenta tlaka, strujanje je podlozno odvajanju
te je potrebno pazljivo odabrati kut Sirenja difuzora.

Hidrodinamicki prorac¢un spiralnog kucista temelji se na ocuvanju momenta koli¢ine
gibanja. Sto je bolja ocuvanost momenta koli¢ine gibanja, manja je interakcija rotora
i spiralnog kuéista, odnosno manji su gubici. Strujanje se razmatra kao potencijalno
tj. zanemaruje se utjecaj trenja. Jednadzba ocuvanja momenta kolicine gibanja za
elementarnu strujnu cijev (moment oko osi rotacije radi samo komponenta ¢, ):

M, = TpCupdq— / TqCuadg = 0
AA, Ada (2.73)

TpCub = TaCuq
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Pocetni presjek svih strujnih cijevi je na izlazu iz radnog kola pa se moze zapisati:
TCy = ToCy2 = konst. = K (2.74)

Jednadzba (2.74) pokazuje da se obodna komponenta apsolutne brzine ¢, smanjuje
hiperboli¢no s pove¢anjem radijusa. Smanjivanjem brzine povecava se tlak, sto znaci da
spirala ujedno funkcionira kao difuzor. Konstanta u jednadzbi (2.74) moze se odrediti

preko Eulerove jednadzbe za turbostroj uz pretpostavku ¢y, = 0:

H  ugco, wrace, wK

g g g
o (2.75)
K==7
13%

Uz pretpostavku da fluid izlazi jednoliko na izlazu iz radnog kola, protok kroz pojedini

presjek moze se odrediti kutom presjeka ¢:

Qp = %Q- (2.76)

Protok kroz elementarni presjek bdr =dA prikazan na slici 2.19 je:

b
d@Q = ¢, dA = ¢,bdr = K—dr (2.77)
T
Ukupni protok kroz presjek dobija se integriranjem:
Ts b
Q, = K/ —dr (2.78)
T3 r

Uvrstavanjem jednadzbe (2.76) u (2.78) dobija se osnovna jednadzba za sve vrste pre-

2nK [ b
= — —-d 2.79
e (2.79)

3

sjeka:

Uz navedeni pristup postoji mogucénost proracunavanja presjeka spiralnog kucista tako
da je srednja brzina strujanja u svim popreé¢nim presjecima jednaka. U takvom pristupu
povrsina poprecnog presjeka raste proporcionalno kutu ¢. Preporuka prema [1] je da se
proracun prema o¢uvanju momenta koli¢ine gibanja vrsi pri n, > (25 - 30), a prorac¢un

s jednakim brzinama pri n, < (25 - 30).
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2.11.1. Proracun spirale kruznog presjeka

Proracun spiralnog kuéista s kruznim presjekom svodi se na odredivanje promjera
presjeka na odredenim kutevima presjeka ¢. Prikazani proracun izveden je na temelju
odrzanja momenta koli¢ine gibanja. Kruzni presjek karakteristican je zato Sto je moguce

dobiti analiticki izraz za ovisnost radijusa presjeka o kutu ¢.

b

|
| A

A
Y

dr

Ts

A
Y

3

Slika 2.20: Dimenzije presjeka spiralnog kucista s kruznim presjekom

Sa slike (2.20) za kruzni presjek proizlaze sljedece relacije:

(2)2 + (r—a)?= R (2.80)

rs=a—R, rs=a+R (2.81)

Uvrstavanjem jednadzbi (2.80) i (2.81) u jednadzbu (2.79) dobiva se:

27rK atR 2\/R2 (r —a)? 47TK RB/R>— (r —a)?
dr  (2.82)
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Rjesenje podintegralne funkcije u jednadzbi (2.82) je

/a+R mdr —rla— VZ =), (2.83)

Uvrstavanjem relacije a = r3 + R iz jednadzbe (2.81) u jednadzbu (2.82) te uz kut ¢

izrazenim u stupnjevima dobiva se:

200K 7207 gH
o= <r3+R 7 r3+2R) k=12 N9 (2.84)

Q Q 1w
Iz jednadzbe (2.84) dobija se polumjer presjeka spiralnog kuéista R na odredenom kutu
@:
R= % + %rg. (2.85)

Kako bi se definirao jezicak spirale, potrebno je izvrsiti korekciju pocetnog radijusa
spirale. Korekcija se obi¢no izvodi tako da se od kuta ¢ = 270° radijus r3 linearno

povecava do kuta ¢ = 360° za iznos debljine jezicka spirale. Jednadzba korekcije:

° _ 270°
90—) , (2.86)

r§:r3+et( 500

gdje je rj korigirani pocetni radijus spirale, a e; debljina jezicka spirale. Po zavrsetku
poracuna spirale, potrebno je odabrati duzinu difuzora i krajnji promjer, odnosno kut
sirenja difuzora. Cesto se krajnji promjer bira na osnovu standardiziranih prirubnica

cijevi.

2.11.2. Proracun spirale proizvoljnog presjeka

Pri proracunu spirale proizvoljnog presjeka nije moguce odrediti analiticko rjesenje
kao sto je to slucaj s kvadratnim i kruznim presjekom. Pristup se svodi na diskretizia-
nje presjeka s n elemenata te numericke integracije podintegralne funkcije u jednadzbi

(2.78). Podintegralna funkcija u jednadzbi (2.78) oznacava se kao:

b
B=- 2.87
- (2.87)
Prema slici 2.21 protok kroz oznaceni presjek Sirine b; i visine Ar; je:
B; + B;
Q. = K2 PHin, (2.88)

2
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gdje su B; i B;; vrijednosti podintegralne funkcije B pri radijusima r; i r;41. Podjelom
presjeka na n elemenata te numerickom integracijom moguce je odrediti protok @, i kut

© pojedinog presjeka:

b " B;+ Bi}1
Q(p = K/T.S ;d?“ = K; TAT'Z‘, (289)
2K / b 2mK <~ B; + Biy1
p=— —dr = Ar;. 2.90
Q L, To & s (2:90)

3
T

A
Y

Slika 2.21: Prorac¢un spirale proizvoljnog presjeka

Proracun se provodi tako da se odrede veli¢ine pocetnog radijusa spirale r3, Sirine
bs te kut presjeka ® koji se obi¢no uzima da je isti za sve presjeke. Potom se za
odredeni broj presjeka (1,2,3 prikazani na slici 2.21) odreduje kut ¢ na kojem moraju
biti postavljeni. Proracun postaje malo slozeniji ako se zZeli odrediti oblik presjeka za
odredeni kut (. Za presjek koji se nalazi na kutu ¢ = 360° potrebno je uzeti u obzir

debljinu jezicka spirale te integraciju provoditi od radijusa r§ = 73 + e;.
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Numericki proracun

Strujanje unutar pumpe opisano je jednadzbama nestlacivog fluida. Zbog turbulent-
nog karaktera strujanja, koriste se osrednjene Navier-Stokes jednadzbe. Matematicki
modeli turbulencije koristeni u radu su k — e i k — w SST. Zbog rotacije rotora,
koristenje numerickih metoda postaje slozenije. U ovom radu prikazana su dva pri-
stupa numerickog rjesavanja strujanja: rotirajuci koordinatni sustav i rotiraju¢a mreza
kontrolnih volumena. Pristup pomocu rotirajuéeg kooordinatnog sustava (eng. multiple
reference frames) je vremenski manje zahtjevan zato $to je mreza kontrolnih volumena
stacionarna, a utjecaj rotacije opisuje se preko matematickog modela. Iz tog se razloga
ovaj pristup joS naziva pristup zamrznutog rotora. Drugi pristup je pomocu rotirajuce
mreze kontrolnih volumena. Taj pristup je vremenski zahtjevniji, ali je tocniji. Ge-
neralno, pristup pomocu rotiraju¢eg koordinatnog sustava moze se koristiti kao dobra
aproksimacija strujanja oko optimalne radne tocke kada je strujanje stacionarnog karak-
tera. Za bolje opisivanje interakcije rotora i statora te odredivanje ponasanja pumpe u
vanprojektnim rezimima rada, potrebno je koristiti metodu rotiraju¢e mreze kontrolnih

volumena.
Numericke simulacije omogucéavaju provjeru i optimiranje konstrukcije pumpe te pruzaju

mogucnost zamjene skupih eksperimentalnih ispitivanja. U nastavku je opisan koristeni

matematicki model te je dan sazet prikaz metode kontrolnih volumena.

39
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3.1. Matematicki model

Matematicki model koristen u ovom radu opisuje nestlacivo, turbulentno, izotermno
strujanje fluida bez utjecaja gravitacije. Takvo se strujanje opisuje pomocu zakona
ocuvanja mase i zakona ocuvanja koli¢ine gibanja.

Jednadzba ocuvanja mase za nestlacivo strujanje:
Veu=0. (3.1)

Jednadzba oc¢uvanja koli¢ine gibanja za nestlacivo strujanje:

aa—ltl + Ve(uu) — Ve(rVu) = —Vp, (3.2)

gdje je u vektor brzine, p iznos tlaka, a v kinematicka viskoznost fluida. Buduéi da se
razmatra izotermno strujanje, energetsku jednadzbu nije potrebno rjesavati. Navedene

jednadzbe poznate su pod nazivom Navier-Stokes jednadzbe.

3.1.1. Modeliranje turbulencije

Turbulentno strujanje moze se opisati kao vrtlozno kaoti¢no gibanje cCestica fluida
gdje vrijednosti svih relevantnih fizikalnih veli¢ina osciliraju. Ovakav tip strujanja ne-
stacionaran je i za stacionarne rubne uvjete te dobivanje cjelovitog analitickog rjesenje
nije moguce [8]. Bududi da je tesko obuhvatiti pojave nasumi¢nih promjena svih fi-
zikalnih veli¢ina u prostornim i vremenskim kordinatama, pribjegava se modeliranju
turbulencije tako da se ipak dobiju vrijednosti koje su s inzenjerskog stajalista korisne.
Takav pristup statisticki osrednjava sve fizikalne velic¢ine te korak prostorne i vremenske
diskretizacije ne mora biti jako mali, Sto postupak numerickog proracuna ¢ini vremenski

ucinkovitijim.

Reynoldsovo osrednjavanje Navier-Stokesovih jednadzbi

Osrednjavanje Navier-Stokesovih jednadzbi temelji se na tome da se fizikalna veli¢ina
rastavi na vremenski osrednjenu vrijednost i pulsirajuéi dio tako da vrijedi:
p=p+p,
(3.3)
u=u+u.
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gdje su u i p vremenski osrednjene vrijednosti, a u’ i p’ trenutne fluktuacije.
Osrednjavanjem jednadzbi (3.1) i (3.2) dobija se [9]:

Vel =0,
ot (3.4)

5 Ve(uu) — Ve(rVi) = —Vp + Ve(u'tr).

Razlika vremenski osrednjenih jednadzbi (3.4) naspram polaznih jednadzbi (3.1) i (3.2)
je dvojna korelacija, odnosno ¢lan u't’ koji se naziva Reynoldsov tenzor naprezanja,
a opisuje transport koli¢ine gibanja turbulentnim fluktuacijama. Reynoldsov tenzor
naprezanja je simetrican i ima 6 nepoznatih veli¢ina koje je potrebno modelirati kako
bi se zatvorio sustav jednadzbi. Koristenjem hipoteze Boussinesqa Sest komponenti
tenzora naprezanja modelirano je jednim nepoznatim poljem turbulentne viskoznosti.
Boussinesqova hipoteza je prvog reda jer se modelira dvojna korelacija, a glasi:

- 2
v’ =y [Vu + (Vu)'] + gkI, (3.5)

gdje je vy turbulentna viskoznost, I jedini¢ni tenzor, k& turbulentna kineticka energija
(k = §u’ «u). Polje turbulentne viskoznosti rjesava se pomo¢u dodatnih transportnih

jednadzbi, a njihov broj ovisi o koristenom modelu turbulencije.

3.1.2. Modeli turbulencije

Zadatak modela turbulencije svodi se na izjednac¢avanje nepoznanica i jednadzbi do
odredene korelacije tako da se ne izgubi jednostavnost, ekonomicnost, tocnosti i univer-
zalnost [8]. Postoje razli¢iti modeli turbulencije, a dijele se na broj dodatnih skalarnih
transportnih jednadzbi. Razlikujemo algebarske modele turbulencije te modele s jed-
nom ili vise dodatnih skalarnih transportnih jednadzbi. U ovom radu koriste se modeli
s dvije dodatne transportne jednadzbe. Takvi modeli pomoc¢u dvije transportne jed-
nadzbe modeliraju raspodjelu veli¢ina koje opisuju turbulentan karakter strujanja. Do-
datne transportne jednadzbe opisuju transport kineticke energije turbulencije k, brzinu

disipacije kineticke energije ¢ i specificnu brzinu disipacije turbulencije w.

k — ¢ model turbulencije

k—e model turbulencije rjesava transportnu jednadzbu kineticke energije turbulencije

k i brzine disipacije kineticke energije €. Model je nasao siroku primjenu kod potpuno
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turbulentnih strujanja s malim gradijentima tlaka. Postoje mnoge varijacije ovog modela
turbulencije pomocu kojih se pokusalo otkloniti njegove glavne nedostatke. Jednadzbe

modela turbulencije su:

OV e(h) = Velvess Th) + Qs (3.6)
Oe _
E + V.(ue) = V'(l/eff.VE) + Q-. (37)

Clanovi Qy 1 Q. predstavljaju izvor /ponor transportne varijable, odnosno generaciju i
disipaciju turbulentne kineticke energije k i disipacije kineticke energije . Zbog raznih
modifikacija, modeliranje ¢lanova @ i ). ovisi o odabranoj verziji i implementaciji

modela. Vise o modelu turbulencije moze se pronaéi u [10].

k —w SST model turbulencije

Ovaj model predstavljen je 1993. godine kao varijacija BSL modela [11] te je jedan
od najpopulanijih modela turbulencije. Model jako dobro opisuje negativne gradijente
tlaka u strujanju, a baziran je na pretpostavci da je smi¢no naprezanje proporcionalno
turbulentnoj kinetickoj energiji. Ideja modela je da se strujanje podalje od stijenke
modelira k£ — ¢ modelom, a da se u blizini stjenke zadrzi k£ — w model. k — ¢ model
odabran je zbog nize osjetiljvosti na rubne uvjete. Iako je £ — w SST kombinacija
dvaju modela trubulencije, nije znantno rac¢ulano zahtjevniji. Komunikacija dva modela
turbulencije ostvarena je preformuliranjem jednadzbi k — ¢ modela u jednadzbe k — w
modela te uz pomo¢ funkcije koja aktivira k —w model u blizini stijenke, odnosno k — ¢

model podalje od stjenke. Jednadzbe modela turbulencije su:

ok

E + V'(ﬁk‘) = V'(Vefka?) + Qr, (38)
g_z + V.(ﬁw) = V’(Veff.vw) + Q- (39)

Clanovi Q. i Q,, predstavljaju izvor /ponor transportne varijable, odnosno generaciju i
disipaciju turbulentne kineticke energije k i specificne brzine disipacije turbulencije w.
Kao i za slucaj k& — ¢ modela, modeliranje tih ¢lanova uz pripadne koeficijente ovisi o

koristenom racunalnom paketu i samoj implementaciji.
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3.1.3. Metoda pokretnog koordinatnog sustava (MRF - eng.

Moving Reference Frame)

Koristenje metode pokretnog koordinatnog sustava moguce je koristenjem apsolutne
ili relativne formulacije jednadzbi strujanja. U ovom radu koristi se opisana apsolutna
formulacija. Apsolutna formulacija pogodnija je jer je matematicki model jednostavniji.
Proracunska domena podjeljenja je na zone medu kojima razlikujemo stacionarne i roti-
rajuce zone. Rotirajuca zona kao i stacionarna miruje, ali ima modificirani matematicki
model koji omogucéava opisivanje rotacije i translacije. Jednadzba koja povezuje rela-
tivnu brzinu definiranu u relativnom koordinatnom sustavu i apsolutnu brzinu definiranu

u apsolutnom koordinatnom sustavu je:
U =ug +w XT. (3.10)

Indeks I odnosi se na apsolutni koordinatni sustav, a indeks R na relativni koordinatni
sustav. Jednadzbe strujanja za ovaj matematicki model sli¢ne su kao i za sluc¢aj mi-

rujuceg koordinatnog sustava [12]:

V°111 :O,
duI (311)

T + Ve(uguy) + w X uy = — Vp + Ve(vVuy),

razlika nastaje zbog novog ¢lana w x uj te zbog definicije konvektivnog ¢lana koji je
definiran preko relativne brzine. Prikazani matematicki model je robustan i numericki
jeftiniji od metode rotiraju¢e mreze. Metoda daje zadovoljavajuce rezultate za staci-
onarne tokove sa slabom interakcijom rotora i statora. Buduéi da je strujanje unutar
centrifugalne pumpe u okolini optimalne radne tocke stacionarnog karaktera, opravdano
je koristiti opisani pristup. Valja napomenuti kako se koristenjem ove metode dobivaju
rezultati za zadanu poziciju rotora te rjeSenja mogu odstupati za razlic¢ite pozicije ro-
tora. Ako se zele dobiti to¢niji rezultati, potrebno je koristiti znac¢ajno skuplju metodu

rotirajuce mreze koja je opisana u nastavku.
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3.1.4. Metoda rotirajuée mreze kontrolnih volumena (SM eng.
Sliding Mesh)

Pri koristenju numericke simulacije pomocu rotirajuc¢e mreze kontrolnih volumena,
potrebno je domenu odvojiti na stacionarne i rotirajuce zone. Prostorna diskretizacija
svake zone provodi se odvojeno te se dobivaju pojedina¢ne mreze kontrolnih volumena.
Za slucaj centrifugalne pumpe, rotiraju¢a mreza rotira oko osi rotacije kao kruto ti-
jelo. Zbog ¢injenice da mreza rotira kao kruto tijelo, sve ¢elije zadrzavaju pocetni oblik.
Buduéi da za ve¢inu numerickih simulacija kontrolni volumen miruje matematicki mo-
del u sebi nema brzinu gibanja granice kontrolnog volumena. Za sluc¢aj rotiraju¢e mreze
kontrolnih volumena, matematicki model mora opisivati gibanje kontrolnog volumena.
Detaljnije 0 matematickom modelu moze se pronaéi u [13]. Zbog rotacije mreze se na
dodirnim plohama ne poklapaju sto dodatno poskupljuje proracun. Pristup rotirajuce
mreze je najtoc¢niji numericki pristup po kojemu se ravnaju ostale numericki jeftinije
metode. Glavni nedostatak metode je visoka racunalna zahtjevnost koja otezava pri-

mjenu.

3.1.5. Rubni uvjeti

Kako bi sustav parcijalnih diferencijalnih jednadzbi bio rjesiv, potrebno je zadati
rubne uvjete. Rubni uvjeti koriste se kako bi se domena rjeSavanja mogla odvojiti od
ostatka domene koja nije od interesa. Za pravilno odredivanje rubnih uvjeta, potrebno je
poznavati prirodu problema koji se rjesava. Takoder je potrebno definirati rubne uvjete
za sve varijable koje se rjesavaju. Razlikujemo tri osnovna tipa rubnih uvjeta: Diric-
hletov, Neummanov i mijesani ili Robinov rubni uvjet. Dirichletov rubni uvjet koristi
se pri zadavanju varijable na granici. Neummanov rubni uvjet koristi se kada se zadaje
derivacija varijable u smjeru normalne na granicu. Kako su jednadzbe kontinuiteta i
koli¢ine gibanja spregnute po veli¢cinama brzine i tlaka, zadavanje tih velicina mora od-
govarati sprezi za nestlacivi tok. Iz tog razloga se za prilozene numericke simulacije na
ulazu u domenu zadaje iznos brzine i nulti gradijent tlaka, a na izlazu nulti gradijent

brzine 1 iznos tlaka.
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Modeliranje grani¢nog sloja

Ponasanje turbulentnog strujanja u blizini stjenke znatno se razlikuje u odnosu na
strujanje podalje od stijenke. Zbog ljepljenja fluida i smanjenog puta mjesanja cestica,
turbulentne pulsacije su prigusene te dominira molekularna viskoznost. Granicni sloj
¢esto se prikazuje u bezdimenzijskom obliku kako je prikazano na slici 3.1. Veli¢ine u™
i y* su bezdimenzijska brzina i bezdimenzijska udaljenost od stijenke. Grani¢ni sloj se
dijeli na vanjski i unutarnji. Unutranji granic¢ni sloj dijeli se na viskozni (a), prijelazni
(b) i inercijalni podsloj (c). U viskoznom podsloju dominira molekularna viskoznost, a
u inercijalnom turbulentna. U prijelaznom podsloju dogada se tranzicija iz linearnog
laminarnog profila brzina u turbulentni te je omjer molekularne i turbulentne viskoznosti

podjednak.

ut 4

unutarnji sloj

zakon zida /
vanjski sloj

|-

~5  ~30 log y+

Slika 3.1: Turbulentni granicni sloj

Granic¢ni sloj je podrucje s visokim gradijentima svih fizikalnih veli¢ina. Kao takav,
predstavlja zahtjevan zadatak za prostornu diskretizaciju i model turbulencije. Iz tog
razloga postoje dva pristupa u rjeSavanju grani¢nog sloja. Najcesce koristeni pristup
je opisivanje viskoznog i inercijalnog podsloja pomocu zidnih funkcija tako da centar
prve ¢elije pada u inercijalni podsloj. Drugi pristup je koristenje modela turbulencije
koji vrijedi pri asimptotskom priblizavanju stijenci. Koristenje takvih modela zahtijeva
finu prostornu diskretizaciju sto poskupljuje numericki proracun. Iz navedenog razloga

u ovom radu koriste se modeli turbulencije koji koriste zidne funkcije.
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3.2. Metoda kontrolnih volumena

Kako bi se sustav parcijalnih diferencijalnih jednadzbi mogao rijesiti, potrebno je
provesti prostornu i vremensku diskretizaciju. Rezultat diskretizacije je set linearnih
algebarskih jednadzbi koje se potom numericki rjesavaju. Diskretizacija vremenske
domene predstavlja podjelu ukupnog vremena rjeSavanja na konacan broj vremenskih
koraka, odnosno vremenskih tocaka u kojima ¢e se racunati vrijednosti zavisnih vari-
jabli. Diskretizacija prostorne domene rezultira prorac¢unskom mrezom koja se sastoji
od konacnog skupa kontrolnih volumena koji potpuno ispunjaju domenu, a da se pri-
tom medusobno ne preklapaju. Kontrolni volumen je konveksnog poliedarskog oblika, a
ogranicen je proizvoljnim brojem konveksnih poligonih stranica. Mreza sastavljena od
ovako definiranih kontrolnih volumena naziva se proizvoljnom nestrukturiranom mrezom
[14]. Primjer kontrolnog volumena prikazan je na slici 3.2, gdje su P i N teziste razma-

tranog i susjednog volumena, a f je teziSte dodirne plohe Sy.

o NV

Slika 3.2: Kontrolni volumen

Proracunski ¢vor svake celije nalazi se u tezistu volumena, ¢ime se egzakno opisuje

linearna raspodjela varijable te se osigurava drugi red tocnosti metode.
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3.2.1. Opca skalarna transportna jednadzba

Prethodno opisani matematicki model moguce je prikazati u obliku opce skalarne
transportne jednadzbe. Diskretizacijom opce skalarne transportne jednadzbe u nastavku
ujedno je opisana diskretizacija prikazanog matematickog modela. Opca skalarna trans-

portna jednadzba izrazena u diferencijalnom obliku [15]:

0
S Va(u0) - VoY) = a, (3.12)

gdje je ¢ skalarna transportna varijabla, a v koeficijent difuzije. Clan 88—? predstavlja
vremenski ¢lan i opisuje inerciju sustava. Ve(u¢) prestavlja konvektivni ¢lan, a opisuje
konvektivni transport varijable ¢ zbog polja brzine. Transport veli¢ine ¢ zbog neuni-
formnosti polja, tj. postojanja gradijenta opisano je difuzijskim ¢lanom Ve(yV¢). Izvor
i ponor transportne varijable opisan je izvorskim ¢lanom ¢,. Za potrebe metode kontrol-
nih volumena, jednadzbu (3.12) je potrebno prevesti u integralni oblik. Uz koristenje

Gaussovog teorema dobiva se [16]:

%dV + d(neu)dS — ]{

d Aeveds = [ qav.  (313)
vp Ol Ve Ve

Vp

Konvektivni i difuzijski ¢lan poprimaju novi oblik koji je definiran povrsinskim integra-

lom.

Diskretizacija opcée skalarne transportne jednadzbe

U ovom radu vremenska diskretizacija provedena je Eulerovom implicitnom metodom
prvog reda tocnosti koja je bezuvjetno stabilna i ogranic¢ena [14]. Vremenska derivacija

odredena je pomocu vrijednosi zavisne varijable u novom i proslom vremenskom koraku:

/ 9 gy — 9" = ¢OVP (3.14)
Vp

ot At

Koristenjem ove metode, racunanje ostalih ¢lanova u jednadzbi provodi se za novi vre-
menski korak. Buduci da je kontrolni volumen ogranic¢en stranicama, povrsinski integral
po granici kontrolnog volumena 0Vp moze se zapisati kao suma povrsinskih integrala po

stranicama:

$(r)dS = j $(r)ds. (3.15)
f s

oVp
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Uz linearnu raspodjelu varijable ¢ integral |, s ¢(r)dS prelazi u umnozak ¢Sy gdje je
Sy povrsina stranice, a ¢y vrijednost varijable ¢ u teziStu stranice f. Shodno tome,
povrsinski integral nad ¢lanom konvekvcije prelazi u:

p(neu)dS =Y ¢s(Syous) =Y ¢y F (3.16)
f f

oVp

Vrijednost zavisne varijable ¢; na stranici f racuna se pomocu vrijednosti u tezistima
susjednih vlumena primjenom shema diskretizacije konvektivnog ¢lana. U ovom radu
koriste se sheme drugog reda tocnosti za polje brzine te prvog reda tocnosti za turbu-

lentne velicine. Diskretizacija difuzijskog ¢lana provodi se na slican nacin:
§ TS =3 [ VoS = 3 uSm(Ve)  (317)
ovp 7 sy 7

clan nye (V) je normalni gradijent varijable ¢ na granici f. Za slucaj poklapanja
vektora dy sa normalom stranice ny racuna se kao (¢y — ¢p)/|d¢|. Takvo racunanje
gradijenta je drugog reda toc¢nosti. Buduéi da je ¢esto nemoguce provesti diskretizaciju
da se ostvari poklapanje vektora d; i ny uvodi se neortogonalna korekcija pomocu koje
se zadrzava drugi red to¢nosti [14].

Diskretizacija izvorskog ¢lana:
/ ¢dV = ¢, Vp. (3.18)
Vp

Izvorski c¢lan sadrzi sve Sto nije obuhvac¢eno ostalim c¢lanovima. Nelinearna je funk-
cija ovisna o varijabli ¢ pa ga se cesto prije diskretizacije linearizira. Detaljniji opis

diskretizacije metodom kontrolnih volumena moze se pronadi u literaturi [17], [18], [14].

3.2.2. Rjesavanje sustava jednadzbi

Za svaki kontrolni volumen moze se zapisati jednadzba u obliku:
ap¢$+ZaN¢”N = rp, (319)
N

gdje je ap dijagonalni koeficijent, ay susjedni koeficijent a rp desna strana jednadzbe
koja sadrzi rubne uvjete i poznate koeficijente. Konacno, za cijelu domenu dobiva se
sustav linearnih algebarskih jednadzbi u obliku Ax = b. Matrica A je rijetka kvadratna

matrica dimenzija N x N, gdje je NV broj kontrolnih volumena. Zbog velikih dimenzija
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matrice, sustav jednadzbi je potrebno rjesavati iterativnim postupkom. Bududi da se
varijabla tlaka pojavljuje samo u jednadzbi koli¢ine gibanja, potrebno je izvesti jed-
nadzbu za tlak. Jednadzba za tlak dobiva se divergencijom jednadzbe koli¢ine gibanja.

Diskretizacijom jednadzbe koli¢ine gibanja dobiva se jednadzba:
apup + Z ayuy =rp — Vp, (3.20)
N

uvodi se operator H(u) koji je definiran kao r— )\, ajyuy. Koristenjem operatora H(u)

jednadzba (3.20) se moze zapisati u obliku:
up = (ap)" (H(u) - Vp). (3.21)

Uvrstavanjem jednadzbe (3.21) u jednadzbu ocuvanja mase dobija se jednadzba za tlak
[19]:
Vel(ap)™'Vp] = Ve((ap)H(u)). (3.22)

Konaé¢ni sustav jednadzbi rjesava se odvojenim postupkom gdje je povezanost izmedu
brzine i tlaka ostvarena pomoéu SIMPLE (Semi Implicit Method for Pressure Linked
Fquations) algoritma. Kako konvergencija iterativnog postupka ovisi o dijagonalnoj do-
minantnosti matrice, matrice s manje izrazenom dijagonalnom dominatnosti teze se ite-
rativno rjesavaju. Smanjivanje vremenskog koraka povecava dijagonalnu dominatnost, a
buduéi da stacionarne simulacije, kao i tranzijentne simulacije sa velikim vremensim ko-
rakom, imaju malu dijagonalnu dominatnost, potrebno je koristiti faktore podrelaksacije
kako bi se osigurala konvergenicja rjesenja. Vise o spomenutom algoritmu i metodologiji

rjesavanja sustava jednadzbi moze se pronaéi u literaturi [17], [18], [14] i dr.
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Proracun pumpe trazenih

karakteristika

Pomocu prethodno opisanih postupaka proveden je hidraulicki proracun rotora i spi-
ralnog kucista. Provjera rezultata i karakteristika pumpe izvrsena je numerickim putem.
Trazene karakteristike pumpe odabrane su prema postojecoj izvedbi pumpe proizvodaca
Croatia Pumpe. Iz kataloga [20] je odabrana centrifugalna pumpa pod nazivom NN 80-
200 (promjer rotora 215 mm). Radne karakteristike serije pumpi kojoj pripada odabrana
pumpa prikazane su na slici 4.1. Pumpa je izvedena prema standardu DIN 24255, a na-
mjenjana je za crpljenje neabrazivnih tekuc¢ina bez sadrzaja ¢vrstih c¢estica. Primjenu
nalazi u vodovodima te raznim industrijskim i energetskim postrojenjima niskog tlaka.
Dijagram ovisnosti visine dobave i iskoristivosti ovisno o protoku prikazan je na slici 4.2.

U tablici 4.1 dane su osnove karakteristike pumpe NN 80-200.

Tablica 4.1: Karakteristike pumpe NN 80-200

H, opt Qopt Topt P, opt n P, max Ng dd dl d2 dw
m m?/s | % | W |okr/min | W - |mm | mm | mm | mm

12.315 | 0.0232 | 73 | 3855 1450 5500 | 33.6 | 80 | 100 | 215 | 32

Kako bi dizajn pumpe u nastavku bio usporediv sa odabranom pumpom, proracun
je izvrSen za istu brzohodnost odnosno optimalnu radnu tocku. Takoder, zadrzani su

osnovni geometrijski parametri poput ulaznog i izlaznog promjera te promjera rotora.

20
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Slika 4.1: Radne karakteristike serije centrifugalnih pumpi za brzinu vrtnje
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Slika 4.2: Radna karakteristika pumpe NN 80-200, promjer rotora 215 mm
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4.1. Meridionalni presjek

Prema jednadzbi (2.8) dobiva se optimalni koeficijent tlaka W,, = 0.934 te se iz
jednadzbe (2.9) dobiva vanjski promjer rotora do = 211.8 mm. Usvojeni vanjski promjer
iznosi 215 mm, a odabran je u skladu s pumpom NN 80-200. Preporucena vrijednost
za izlaznu $irinu dobiva se iz jednadzbe (2.10) i iznosi 20.4 mm, a usvojena vrijednost
iznosi 17 mm. Ulazni promjer d; odabaran je prema pumpi NN 80-200 i iznosi 100
mm. Pomoc¢u jednadzbi (2.13) i (2.14) dobiva se veéi iznos ulaznog promjera sto je
pogodniji odabir. Aksijalna duzina rotora prema jednadzbi (2.7) isnosi 49 mm te je
ista usvojena. Dimenzioniranje meridionalnog presjeka napravljeno je pomocu ravnih
segmenata i kruznih lukova. Meridionalni presjek i njegove dimenzije prikazani su na

slici 4.3.
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Slika 4.3: Dimenzije meridionalnog presjeka
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Radijus prednjeg vijenca Rp iznosi 41.24 mm, a odabran je iz uvjeta tangentnosti na
prethodno odreden pocetni i krajnji ravni segment. Radijus straznjeg vijenca Ry iznosi
59.42 mm te je takoder tangentan na ravne segmente. Iznos radijusa R; odabran je
na temelju kontinuirane promjene povrsine meridionalnog presjeka. Odabrani promjer
glavéine iznosi 34 mm, a promjer vratila pumpe NN 80-200 iznosi 32 mm. Zbog standar-
dizacije, odabrana pumpa ima isti promjer vratila kao pumpe sa znatno veé¢im iznosom
snage. Usvojeni promjer glavéine moguce je tehnicki izvesti, a u krajnjem slucaju moze

se pred¢i na manji promjer vratila, ako su zadovoljeni ostali proracuni vratila.

4.2. Potencijalno strujanje u meridionalnom presjeku

Za proracun potencijalnog strujanja, opisani matematicki model u odjeljku 2.5 imple-
mentiran je u programski paket foam-extend. Prostorna diskretizacija meridionalnog
presjeka izvrSena je strukturiranom mrezom s 5236 kontrolna volumena. Produzivanjem
ulazne i izlazne granice domene omogucéeno je pravilnije zadavanje rubnih uvjeta. Bududi
da je efekt osnosimetri¢nosti opisan matematickim modelom, mreza je dvodimenzijska,
odnosno trodimenzijska za potrebe foam-extend paketa. Proracun potencijalnog stru-
janja izvrSava se sa optimalnim protokom uve¢anim za volumetricke gubitke, odnosno
Qra = Q/n, = 0.024 m3/s. Za strujnicu na glavéini zadana je nulta vrijednost, stoga za
strujnicu na prednjem vijencu vrijedi ¥ = Qr,/2m = 0.00382.

Slika 4.4 prikazuje diskretizaciju domene strujanja i dobiveno polje funkcije toka.
Polje meridionalne brzine strujanja i koeficijenta tlaka prikazano je na slici 4.5. Ulazni
i izlazni brid oznaceni su na slikama 4.4 i 4.5. Kut ulaznog brida lopatice ~; iznosi 50°.
Izlazni brid je postavljen paralelno sa osi rotacije. Raspodjela meridionalne brzine i

koeficijenta tlaka duz 11 strujnica dana je na slikama 4.6 i 4.7.
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Slika 4.5: Polje meridionalne brzine i koeficijenta tlaka
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4.3. Rotor

Za razvoj lopatica koristen je programski paket Octave. Proracun izlaznog trokuta
izvrSen je prema metodi opisanoj u odjeljku 2.8.1. Za razvoj lopatica koristeno je 11
strujnica. Slika 4.8 prikazuje strujnice i njihovu diskretizaciju u okolini izlaznog brida
lopatice. Strujnice su diskretizirane pomocu 250 segmenata jednakih duljina. Finijom
diskretizacijom i ve¢im brojem strujnica bolje se opisuje ploha koja definira lopaticu. Za
vece iznose specificne brzine koriti se veci broj strujnica posto se pove¢avanjem specificne

brzine povecava Sirina meridionalnog presjeka.

Slika 4.8: Strujnice dobivene iz potencijalnog rjeSenja, detalj diskretizacije

strujnica

Osnovni parametar za razvoj lopatice je kut lopatice na ulaznom i izlaznom bridu.
Odredivanje kuta lopatice potrebno je provesti na temelju polja meridionalne brzine iz
prethodno rijeSenog potencijalnog strujanja. Pomoc¢u raspodjele meridionalne i obodne

brzine odreduju se trokuti brzina pojedine strujnice. Na slici 4.9 prikazan je profil me-
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ridionalne brzine strujanja za ulazni i izlazni brid lopatice. Posto je brzina strujanja na
izlazu iz rotora konstantna opravdano je koristenje istog izlaznog trokuta za sve struj-
nice. Rezultati proracuna ulaznog i izlaznog trokuta brzina dani su tabli¢no u tablicama
4.214.3. Proracun rotora kao i potencijalnog strujanja izvrsen je sa optimalnim iznosom

protoka uvec¢anim za volumetricke gubitke.
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Slika 4.9: Profil meridionalne brzine na ulaznom i izlaznom bridu lopatice

Za razvijanje lopatica koristen je polinom IV stupnja. Za dodatni rubni uvjet uzeto je
da je brzina promjene izlaznog kuta jednaka nuli. Takav rubni uvjet osigurava postizanje
proracunatog faktora klizanja i kona¢no visine dobave. Kut razmatanja strujnice na
glavéini je 105° te se linearno smanjuje do 83°. Odabrani broj lopatica je 7, a njihova
debljina iznosi 3.5 mm. Debljina lopatica je konstanta, a ulazni brid ima polukruzni
oblik. Kut razmotavanja lopatica kao i njihov broj utjece na opterecenje lopatice tj. na
raspodjelu tlaka Sto je povezano sa pojavom kavitacije i odvajanja strujanja. Na slici
4.10 prikazan je 3D model rotora. Prirazvoju lopatica mogudée su razne izvedbe ulaznog i
izlaznog brida lopatice, a razvijeni racunalni program omogucava njihovu izvedbu. Slika
4.11 prikazuje rotor sa kosim izlaznim bridom i radijalnim ulaznim bridom. Strujnica

na glavéini ima kut razmotavanja 125°, a svaka iduéa ima stupanj manje. Na slici
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4.12 prikazan je rotor koji ima jednak kut razmotavanja svih strujnica, a iznosi 85°.

Mogucnosti pri razvoju lopatica su velike, a optimalan dizajn je moguce odrediti uz

pomo¢ numerickih simulacija.

Tablica 4.2: Ulazni trokuti brzina

Strujnica | 7y (mm) | uy (m/s) | wy (m/s) | cum (m/s) [ 71 () | B () | 81 (°) | Bus (°)
1 28.034 4.257 4.740 2.084 1.330 | 26.091 | 33.079 | 34.079
2 32.466 4.930 5.447 2.316 1.291 | 25.160 | 31.227 | 32.227
3 36.043 5.473 6.030 2.532 1.263 | 24.824 | 30.295 | 31.295
4 39.066 5.932 6.532 2.734 1.242 | 24.747 | 29.794 | 30.794
5) 41.694 6.331 6.975 2.928 1.226 | 24.818 | 29.542 | 30.542
6 44.025 6.685 7.375 3.115 1.212 | 24.983 | 29.450 | 30.450
7 46.122 7.003 7.742 3.299 1.200 | 25.222 | 29.477 | 30.477
8 48.027 7.293 8.081 3.482 1.190 | 25.521 | 29.598 | 30.598
9 49.776 7.803 8.400 3.666 1.180 | 25.874 | 29.797 | 30.797
10 51.388 8.702 8.702 3.853 1.172 | 26.278 | 30.065 | 31.065
11 52.882 8.991 8.991 4.044 1.165 | 26.732 | 30.399 | 31.399

Tablica 4.3: Izlazni trokut brzina
ro (mm) | up (m/s) | by (mm) | Ay (mm?) | o (m/s) | 7o (-)
107.5 16.323 17 11482.52 2.090 1.077
rim () | 710 (mm) | rig (mm) | 5, () | ke () | 7 0)
0.554 28.033 52.882 0.394 1 0.801
Cou (m/s) | 2ra (1) | &y (m/s) | wp (m/s) | wyu (m/s) | ¢z (m/s)
9.247 7 9.248 7.378 7.106 9.481
as (%) B (%) B (%) B (°) ¢ (°) h
12.736 16.456 17.650 30.422 12.772 0.8
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Slika 4.10: 3D model rotora, €., =83 - 105°, z;, = 7, e = 3.5 mm

Slika 4.11: 3D model rotora, €5, =114 - 125°, 21, =7, e = 3.5 mm
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Slika 4.12: 3D model rotora, €., =85°, 21, = 7, € = 3.5 mm

4.4. Spiralno kuéiste

Spiralno kuéiste izvedeno je sa kruznim poprec¢nim presjekom. Izlazni promjer di-
fuzora je isti kao za pumpu NN 80-200 i iznosi 80 mm. Duzina difuzora iznosi 250
mm, a kut Sirenja iznosi 2 °. Kako bi se model spiralnog kucista mogao upotrijebiti za

numericki proracun, Sirina kanala b3 jednaka je izlaznoj Sirini rotora bs i iznosi 17 mm.

Slika 4.13: Modifikacija Sirine kanala spirale za potrebe numericke simulacije
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Izjednacavanjem Sirina by i b3 pojednostavljen je numericki proracun zbog zanemari-

vanja osjecanog volumena prikazanog na slici 4.13. Prorac¢un spiralnog kucista izveden

je sa jednakom hidraulickom iskoristivos¢u kao i prorac¢un rotora.

Tablica 4.4: Rezultati proracuna spiralnog kucista

0 (°) 10 20 30 40 50 60 70 80 90
R(mm) | 504 | 7.19 | 886 | 1029 | 11.56 | 12.72 | 13.80 | 14.80 | 15.76
0 (°) 100 | 110 | 120 | 130 | 140 | 150 | 160 | 170 | 180
R (mm) | 16.66 | 17.53 | 18.36 | 19.17 | 19.95 | 20.70 | 21.43 | 22.15 | 22.85
o (%) 190 | 200 | 210 | 220 | 230 | 240 | 250 | 260 | 270
R (mm) | 2352 | 24.19 | 24.84 | 2548 | 26.11 | 26.72 | 27.33 | 27.92 | 28.50
0 (°) 280 | 290 | 300 | 310 | 320 | 330 | 340 | 350 | 360
R (mm) | 29.08 | 29.65 | 30.21 | 30.77 | 31.31 | 31.85 | 32.39 | 32.91 | 33.43
v (mm) | 114.43 | 114.90 | 115.38 | 115.86 | 116.34 | 116.82 | 117.29 | 117.77 | 118.25
35 3500
30 /,;; T 3000
25 ﬂw e <2500
= 20 o P 192000 H
g el o g
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Slika 4.14: Ovisnost radijusa i povrsine poprecnog presjeka spiralnog kucista

o kutu ¢
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250.0

Slika 4.15: 3D model spiralnog kucista

Prema preporukama odabrani pocetni promjer spiralnog kudista je za 6% vedi od
promjera radnog kola i iznosi 227.9 mm. Kako bi se dobila debljina jezicka spirale koja
iznosi 4.3 mm izvrSena je korekcija pocetnog radijusa spirale. Korekcija je izvrsena
pomocu jednadzbe (2.86), a poc¢inje na kutu ¢ = 270°. Rezultati prorac¢una spiralnog
kuéista dani su u tablici 4.4. Ovisnost radijusa poprecnog presjeka o kutu presjeka
¢ dana je na slici 4.14. Kona¢ni model spiralnog kuéista izveden je u 3D CAD pro-
gramskom paketu u kojem se spajanjem presjeka dobiva povrsina koja definira spiralno

kuciste. 3D model spiralnog kucista prikazan je na slici 4.15.
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4.5. Numericki proracun strujanja

Numericki proracun proveden je u programskim paketima ANSYS Fluent i foam
-extend. Model koriSten za numericki proracun prikazan je na slici 4.16. Zbog nu-
merickog postupka model je podjeljen na tri zone. Spiralno kuciste (zeleno) skupa sa
ulaznom cijevi (plavo) predstavlja stacionarne zone. Rotor ozna¢en crvenom bojom je
rotirajuca zona kojoj je potrebno propisati brzinu rotacije. Propisana brzina rotacije
je 1450 okr/min odnosno w = 151.844 rad/s. Vremenska diskretizacija provedena je
fiksnim vremenskim korakom koji iznosi At = 5 x 107° 5. Kako je za jedan okretaj
rotora potrebno vrijeme od 0.04138 s, u zadanom vremenskom koraku At zakret rotora
iznosi 0.435 ° ¢ime je jedan okretaj rotora diskretiziran sa 828 vremenska koraka. Za
potrebe stacionarnog prorac¢una s metodom pokretnog koordinatnog sustava diskreti-
zirana domena je podjeljena na zone, a diskretizacija je provedena na cijelom modelu
pumpe. U nestacionarnim proracunima, zbog okretanja rotora potrebno je odvojeno
prostorno diskretizirati svaku zonu. Komunikacija mreza na dodirnim plohama ostva-
ruje se numerickim postupcima o kojima se vise moze pronaci u [21] i [13]. Numericki
proracuni provedeni su sa vodom gustoce 998.2 kg/m? i viskoznosti y=1.003x1073 Pas.
Na ulazu u domenu zadan je srednji iznos brzine na osnovu protoka v = (4Q)/(d?m).
Iznos varijabli modela turbulencije zadan je pomoc¢u hidraulickog promjerom d; = 100
mm i propisanog inteziteta turbulencije u iznosu od 5 %. Na izlazu iz spiralnog kucista
zadan je staticki tlak u iznosu od 200000 Pa. Posto se polje tlaka u jednadzbama nes-
tlacivog strujanja pojavljuje u obliku gradijenta odredeno je na konstantu koja se mora
zadati po nekom rubu ili ¢eliji, a iznos za provedene analize nije od znacaja. Visina
dobave pumpe definirana je razlikom totalnih tlakova na ulazu u pumpu (1) i izlazu iz

spiralnog kuéista (2):

H — ptOtl _ptOtQ' (41)
P9
Srednja vrijednost totalnog tlaka na ulazu i izlazu racuna se pomocu izraza [1]:
— 2 9rlupeSyl
§= SLUWEL (1.2
> f [uyeSy|

gdje je ¢ srednja vrijednost, ¢¢ vrijednost veli¢cine na pojedinoj stranici, a umnozak
|useSy| je apsolutna vrijednost protoka pojedine stranice. Za potrebe ra¢unanja totalnog

tlaka velicina ¢ je zbroj statickog i dinamickog tlaka. Iskoristivost se racuna pomocu
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momenta dobivenog integracijom raspodjele tlaka i viskoznih sila po stjenci rotora:

pgHQ
Mw

64

. (4.3)

Slika 4.16: 3D model pumpe
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4.5.1. Prostorna diskretizacija

Proracunska domena je prostorno diskretizirana nestrukturiranom poliedarskom mre
-zom. Prednost takve diskretizacije je ubrzavanje procesa generiranja mreze kontrolnih
volumena, odnosno ubrzan je proces dobivanja rjesenja, sto je vrlo bitno prilikom optimi-
ranja geometrije centrifugalne pumpe. Za primjer, generiranje heksaedarske strukturirne
mreze zahtijeva znatno vise vremena, ali omogucava tocnije rjesenje zbog manjeg unosa
numericke difuzije, sto je slucaj ako se zna smjer toka fluida. Buduéi da je strujanje u
spiralnom kuéistu centrifugalne pumpe vrtloznog karaktera, prednosti poliedarske mreze
dolaze do izrazaja.

Glavna karakteristika poliedarske mreze je Sto svaki kontrolni volumen ima velik broj
susjednih kontrolnih volumena (obi¢no oko 10). Iz tog razloga pruza moguénost tocnijeg
racunanja gradijenata fizikalnih veli¢ina naspram tetraedarske mreze. lako je potrebno
koristiti viSe racunalne memorije i racunalnih operacija, i dalje je u znatnoj prednosti
naspram tetraedarske mreze jer omogucava dobivanje tocnijih rezultata uz koristenje
znatno manjeg broja kontrolnih volumena [22].

Diskretizacija grani¢nog sloja izvedena je tako da je omogucéeno koristenje zidnih
funkcija. Za sve mreze prosjecna vrijednost bezdimenzijske udaljenosti od zida y™* iz-
nosi > 30. Takvim pristupom znatno se ustedjelo na broju kontrolnih volumena i
kona¢no na potrebnom vremenu racunanja. Takoder, da bi se ustedilo na broju kon-
trolnih volumena, odredena zaobljenja geometrije koja bi postojala u realnoj izvedbi
nisu modelirana. Kako bi se ispitao utjecaj broja volumena na rjesenje, provedena je
konvergencija rjeSenja koja je opisana u nastavku. U skladu s rjesenjima odabrana
je potrebna prostorna diskretizacija. Diskretizacija domene koriStena za stacionarne
proracune pomoc¢u metode rotirajuceg koordinatnog sustava prikazana je na slici 4.17.
Za nestacionarne proracune rotirajuca zona rotora i stacionarne zone moraju biti fizicki
odvojene te je provedena zasebna diskretizacija svake zone. Na slici 4.18 prikazane su
dodirne plohe mreza te su oznacene crvenom bojom. Mreza koriStena za nestacionarne
proracune prikazana je na slici 4.19. Rotor i priklju¢na cijev su translatirani duz osi ro-
tacije kako bi se prikazala diskretizacija dodirnih ploha mreza. Na slici 4.20 prikazano je
proguscéenje mreze kontrolnih volumena u okolini ulaznog brida lopatice i diskretizacija

u okolini jezicka spiralnog kucista.
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Slika 4.17: Diskretizirana domena pumpe, mreza C
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=

?'

Slika 4.20: Prikaz diskretizacije ulaznog brida lopatice i prostora oko jezicka

spirale, mreza C

4.5.2. Konvergencija rjeSenja

Konvergencija rjesenja ispitana je za optimalnu radnu tocku pomocéu metode ro-
tiraju¢eg koordinatnog sustava u programskom paketu Fluent. Prikazani su rezultati
dobiveni pomoc¢u dva modela turbulencije: £ — ¢ i K — w SST. Na osnovu dobivenih
rezultata, odabran je potreban broj kontrolnih volumena za provedbu numerickih simu-
lacija. Napravljene su 4 mreze kontrolnih volumena tako da svaka ima jednaku visinu
prve ¢elije i broj ¢elija u grani¢nom sloju. Presjek mreza kontrolnih volumena dan je na
slici 4.22. 1z presjeka prikazanog na slici 4.22 vidljivo je pove¢anje broja volumena od
najgrublje mreze A do najguscée mreze D. U tablici 4.5 prikazana su rjesenja momenta,
visine dobave i iskoristivosti. Slika 4.21 prikazuje konvergenciju visine dobave i iskori-
stivosti. Iz rezultata je vidljivo kako se rjeSenja zanemarivo razlikuju za oba modela
turbulencije i sve Cetiri mreze. Zakljucuje se da se skuplji proracun metodom rotirajuce
mreze kontrolnih volumena moze provesti na najgrubljoj mrezi A, a da pritom rjesenja
budu zadovoljavajuca. U nastavku je proracun metodom rotiraju¢eg koordinatnog su-

stava izveden na mrezi C.
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Tablica 4.5: Utjecaj broja volumena na rjeSenje

Mreza A B C D
Ulazna cijev 66 348 100 940 148 694 218 311
) Rotor 512 050 681 522 898 543 | 1 211 818
Broj volumena - -
Spiralno kuciste 550 121 808 478 | 1 136 641 | 1 667 043
Ukupan broj volumena | 1 128 519 | 1 590 940 | 2 183 878 | 3 097 172
Ulazna cijev 32.31 31.99 32.33 32.36
U ssT Rotor 47.24 47.95 48.06 47.84
Spiralno kuciste 76.09 75.90 76.14 76.54
k —w SST 23.637 23.639 23.604 23.593
M (Nm)
k—e 23.659 23.653 23.619 23.609
H (m) k —w SST 13.616 13.633 13.620 13.613
o k—e 13.614 13.622 13.600 13.591
%) k —w SST 89.127 89.228 89.277 89.278
T k—e¢ 89.028 89.105 89.086 89.067
13.7 ; ‘ 0.905
H (k—wSST) —e—
n (k—wSST) —a—
H Ek: —g) —o—
13.65 n k=gl =8= 19
£ 136 B - 0805 L
m . U\\‘O . _
"
./,‘_'L = g
13.55 B 0.89
13.5 0.885

1 x 106 1.5x10°  2x10° 25x10° 3 x10° 3.5x10°

Broj volumena

Slika 4.21: Konvergencija visine dobave i iskoristivosti
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Slika 4.22: Presjek diskretizirane domene
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4.5.3. Rjesenja numerickih simulacija

Kako bi se ispitalo ponasanje pumpe u vanprojektnim rezimima rada, provedene su
numericke simulacije pri protocima Q = 0.01,0.015,0.02,0.024,0.03 i 0.035 m?3/s. Pri
projektnom protoku @ = 0.024 m?/s ostvarena je maksimalna iskoristivost u iznosu od
89 %. Bududi da numericke simulacije ne uzimaju u obzir strujanje kroz prednji i straznji
procijep, kao ni mehanicke gubitke, za ocekivati je da realna izvedba pumpe ima nesto
nizu iskoristivost od one izra¢unate. Usprokos tome, mogu se ocekivati bolje hidraulicke
karakteristike konstruirane pumpe naspram pumpe NN 80-200 koja ima maksimalnu
iskoristivost od 73 %. Rezultati simulacija provedenih pomoéu metode rotirajuée mreze
su nestacionarnog karaktera te su prikazani dijagramski na slici 4.24. Kako bi se dobile

srednje vrijednosti momenta i visine dobave, provedeno je osrednjavanje pomocu relacije:

_ 1 m n n—1

n=1

gdje je ¢ osrednjena vrijednost, ¢ vrijednost koja se osrednjava, a n odredeni vremenski
trenutak. Za proracune provedene pri protocima ) > Q. dovoljno je osrednjiti jedan
okretaj rotora, Sto za protoke @) < Q. nije slucaj zbog vece nestacionarnosti strujanja.
Zbog izrazene nestacionarnosti strujanja, proracuni provedeni metodom pokretnog ko-
ordinatnog sustava pri protocima ) < Q. tesko konvergiraju te iz tog razloga nisu pro-
vedeni. Konvergencija rezultata stacionarnih simulacija prac¢ena je preko iznosa visine
dobave i momenta te se prorac¢un prekidao kada su se vrijednosti ustabilile. Koristeni
faktori podrelaksacije prikazani su u tablici 4.6. Konvergencija rezultata stacionarne

simulacije pri projektnom protoku prikazana je na slici 4.23.

Tablica 4.6: Koristeni faktori podrelaksacije

p | u| w | k €
0.3[07]08]08|0.8

Usporedba programskih paketa izvrSena je za simulacije provedene metodom po-
kretnog koordinatnog sustava. Nastale razlike su jako male, a uzrok dobivenih razlika
mogu biti konstante modela turbulencije ili razli¢itost shema diskretizacije. Za polje
brzine koristene su sheme diskretizacije drugog reda toc¢nosti dok je za velicine modela

turbulencije koristen prvi red toc¢nosti numerickih shema.
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Slika 4.23: Konvergencija visine dobave i momenta, @ = 0.024 m3/s, k — ¢

model turbulencije

Proracuni metodom rotirajuc¢e mreze kontrolnih volumena izvrSeni su u program-
skom paketu Fluent. Usporedbom rjesenja dviju spomenutih metoda vidljivo je do-
bro poklapanje rjesenja u optimalnoj radnoj tocki, a pri protoku @ = 0.03 m?/s na-
staje oc¢ekivana mala razlika. Pravilnija usporedba rezultata spomenutih metoda bila bi
moguca kada bi se koristili rezultati metode pokretnog koordinatnog sustava dobiveni
osrednjavanjem vrijednosti za vise pozicija rotora. Usprkos ovisnosti rjesenja o pozi-
ciji rotora, koristenjem metode pokretnog koordinatnog sustava moguce je usporediti
ponasanje razlicitih izvedbi rotora u istoj poziciji, ¢ime se omogucava provjera rezultata
hidraulickog proracuna. Zbog jednostavnije provedbe diskretizacije i potrebnog vremena
racunanja, metoda pokretnog koordinatnog sustava koristan je alat prilikom konstruira-
nja centrifugalne pumpe. Rjesenja provedenih numerickih prora¢una dana su u tablici
4.7 i na slikama 4.26, 4.27 i 4.28. Na slikama su prikazana rjesenja dobivena pomocu
programskog paketa Fluent, a rezultati foam-extend paketa nisu prikazani zbog pre-
glednosti i slicnosti rezultata. Na slici 4.29 prikazana su polja statickog tlaka dobivena

k — & modelom turbulencije pri projektnom, odnosno optimalnom protoku. Slika 4.30
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prikazuje konture statickog tlaka po lopaticama rotora, a slika 4.31 prikazuje vektore

apsolutne brzine u okolini jezicka spirale pri projektnom protoku.

Tablica 4.7: Rjesenja numerickih simulacija

Q (m*/s) | M (Nm) | P (W) | H (m) | n ()
foam-extend k—e 0.03 26.06 3957 | 11.359 | 0.843
Fluent k—e 0.03 25.61 3888 | 11.124 | 0.840
MRF foam-extend | k — w SST 0.024 23.87 3624 | 13.715 | 0.893
Mreza C Fluent k —w SST 0.024 23.60 3584 | 13.620 | 0.893

foam-extend k—e¢ 0.024 23.74 3605 | 13.666 | 0.891
Fluent k—e¢ 0.024 23.62 3586 | 13.599 | 0.891
k—e 0.024 23.96 3638 | 13.877 | 0.896

0.024 24.05 3653 | 13.945 | 0.897
M 0.020 21.69 3293 | 14.869 | 0.884
Fluent 0.015 17.77 2698 | 15.560 | 0.847

Mreza A k —w SST
0.01 13.38 2031 | 15.580 | 0.750
0.030 26.92 4088 | 11.833 | 0.850
0.035 28.33 4302 9.133 | 0.727
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Slika 4.24: Rezultati nestacionarnih simulacija pomoéu SM metode i k — w
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Slika 4.25: Usporedba k — w SST i k — ¢ modela turbulencije pri ) = 0.024

m?/s: a) k —w SST, b) k — & model
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Slika 4.26: Rezultati simulacija na () — H krivulji
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Slika 4.28: Rezultati simulacija na () — P krivulji
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Slika 4.29: Polje statickog tlaka, @ = 0.024 m3/s, k — ¢ model turbulencije:

a) Fluent, b) foam-extend
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Slika 4.30: Konture statickog tlaka, @ = 0.024 m?3/s, k — ¢, foam-extend

Slika 4.31: Vektori apsolutne brzine u okolini jezicka spirale, Q = 0.024 m3/s,

k — e, foam-extend
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Zakljucak

U radu je definiran novi postupak hidraulickog proracuna rotora i spiralnog kuéista
brzohodne centrifugalne pumpe. Za provedbu prora¢una koristeni su programski paketi
Octave i foam-extend. Hidraulicki proracun testiran je na primjeru postojece centrifu-
galne pumpe domaceg proizvodaca Croatia pumpe. Proracun je proveden za optimalnu
radnu tocku pumpe NN 80-200 te su zadrzane iste osnovne dimenzije pumpe. Provjera
hidraulickog proracuna provedena je metodama racunalne dinamike fluida. Koristena
je metoda pokretnog koordinatnog sustava i metoda rotiraju¢e mreze kontrolnih volu-
mena. Pomocéu metode pokretnog koordinatnog sustava ispitana je ovisnost rjesenja
o prostornoj diskretizaciji i modelu turbulencije. Rezultati pokazuju malu ovisnost
o koristenom modelu turbulencije, prostornoj diskretizaciji i metodi rjesavanja. Nu-
merickim proracunima pokazano je da dobivena geometrija pumpe ostvaruje trazene
zahtjeve, ¢ime je potvrdena valjanost prikazanog hidraulickog proracuna. Ostvarene su
bolje hidraulicke karakteristike naspram pumpe NN 80-200. Dobivena pumpa ima visu
visinu dobave za nizi iznos snage, ¢ime se ostvaruje veca iskoristivost pumpe. Za pro-
vedbu simulacija strujanja koristen je Ansys/Fluent i foam-extend programski paket te
je prikazana usporedba istih.

Daljni rad trebao bi se temeljiti na automatiziranju procesa generiranja modela rotora i
numerickih prora¢una. Takvim postupkom bilo bi moguce provesti optimizaciju parame-
tara poput kuta razvoja lopatice i broja lopatica. Takoder, trebalo bi provesti numericke
proracune dvofaznog strujanja kako bi se opisala pojava kavitacije i performanse pumpe

s obzirom na njenu pojavu.
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