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PREDGOVOR

Centrifugalne pumpe su turbostrojevi kod kojih se protok i prirast tlak ostvaruju
promjenom koli€ine gibanja fluida koji struji kroz kanale koje Cine rotorske i statorske
lopatice. Imaju neizostavnu primjenjuju u razli€itim podrucjima, od svakodnevnog Zivota,
do razli€itih industrijskih grana. Takoder, imaju Siroku primjenu i kod tehnologije crpljenja

nafte.

Promjene geolosSkih uvjeta leziSta i strukture slojeva, tj. starenje buSotine, tokom
crplienja nafte dovodi do smanjenja leziSnog tlaka, a takoder do povecCanja sadrzaja
vode, sadrZaja plina i abrazivnih Cestica u nafti koja se crpi. Istovremeno se smanjuje
proizvodnost pa se danas se u Svijetu preko 60% dobavljene nafte crpi potopnim
centrifugalnim pumpama pogonjenim s elektromotorima. Te su pumpe konstruirane 60-
70 godina pros$log stolje¢a, te stoga nisu proraCunate na crpljenje nafte u novonastalim
ekstremnim uvjetima: s povec¢anim sadrzajem plinova i za rad na buSotinama s malom

proizvodn$céu, uz povecani sa sadrzaj abrazivnih Cestica.

Stoga je razumljiva tendencija za stalnim poboljSanjem njihovih eksploatacijskih
karakteristika kao $to su protok (dobava), tlak (visina dobave) i iskoristivost. Jasno takva
poboljSanja mogu dati financijske i energetske ustede, a samim time i pozitivan utjecaj

dobro djelovanje na okoli$, $to je danas izuzetno znac€ajno s aspekta odrzivog razvoja.

Kao jedan od nacina poboljSanja radnih karakteristika centrifugalnih pumpi predlozena
je i eksperimentalno potvrdena metoda stvaranja tzv. koherentnih struktura, vrtloga i
turbulencije na perifernom podrucju centrifugalnog stupnja ugradnjom vrtloZznog vijenca.
Izvedena je nova konstrukcija stupnja pumpe tzv. centrifugalno vrtloznog, Kkoji
objedinjuje dobre strane ta dva tipa pumpi: visoku vrijednost visine dobave vrtloznog
stupnja te visoku iskoristivost centrifugalnog stupnja. Takoder centrifugalne pumpe daju
veCe protoke uz nize tlakove, dok vrtlozne pumpe daju viSe tlakove, ali uz manje
protoke. Kod centrifugalno vrtloZnih pumpi lopatice vrtloZnog vijenaca su smjestene na
straznjoj strani centrifugalnog rotora. Vanjski promjer vrtloZnog vijenca maniji je od
vanjskog promjera centrifugalnog rotora. Vrtlozni vijenac daje vrtloznost dijelu toka koji
je proSao kroz centrifugalni rotor. Taj dodatni tok se, zatim, pridodaje ostatku toka.

Energija vrtloga tog dodatnog toka predaje dio svoje kinetiCke energije glavhom toku. Ta
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dodana kinetiCka energija pretvara se u tlak koji se pribraja tlaku koji ostvaruje
centrifugalni rotor, pa na taj nacin vrtloZni vijenac poboljSava cjelokupnu karakteristiku
pumpe. Pri tome u podrucju vrtloZnog vijenca dolazi do intenzivhog procesa disperzije

plinova, §to povisuje stabilnost rada pumpe kod crpljenja smjese nafte, vode i plinova.

Proces energetske pretvorbe u centrifugalno vrtloznoj pumpi tj. slike strujanja kod
mijeSanja toka iz centrifugalnog rotora i vrtloga iz vrtloznog vijenca i kvantitativhost te
superpozicije nisu, do sada, potpuno objasnjeni, niti postoje opce prihvacene metode

njihovog predvidanja.

Cilj istrazivanja je dobiti bolji uvid u energetsku pretvorbu te utvrditi njihov utjecaj na

karakteristike centrifugalno vrtlozZne pumpe.
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SAZETAK RADA NA HRVATSKOM JEZIKU

Konstrukcija i odredivanje radnih karakteristika pumpi je i dalje slozen zadatak,
prvenstveno zbog velikog broja slobodnih geometrijskih parametara Ciji se utjecaj ne
moze direktno procijeniti. ZnaCajna cijena koStanja konstruiranja pumpi na temelju
eksperimentalnih istrazivanja, tj. mjerenjima na prototipovima cCini racunalne simulacije
temeljene na racunalnoj mehanici fluida (engl. Computational fluid dynamics — CFD)
nestacionarne pojave pri medudjelovanju rotora i statora, te nestabilnosti strujanja i dalje

nuzno zahtijevaju validaciju i verifikaciju dobivenih rezultata eksperimentalnim putem.

Istrazivanje energetske pretvorbe u centrifugalno vrtloznoj pumpi u ovom radu je
provedeno numeri€¢kim simulacijama strujanja u centrifugalnoj pumpi, centrifugalno
vrtloznoj pumpi i vrtloZnom dijelu centrifugalno vrtlozZne pumpe, te mjerenjima
relevantnih parametara koji opisuju radne karakteristike pumpi na njihovim fizikalnim
modelima. Rezultati mjerenja posluZzili su kao eksperimentalna validacija numerickih
simulacija, ali i obrnuto, vizualizacija strujanja proizaSla iz numeriCke simulacije
koristena je za interpretaciju mjerenja. Validacija numeriCkog modela provedena je
usporedbom dobivenih integralnih veli€ina, (protoka, visine dobave i snage) s
izmjerenima na istovjetnim fizikalnim modelima. Takoder je provedena usporedba
dobivenih veli€ina kod centrifugalne, centrifugalno vrtlozne pumpe i vrtloznog dijela u

cilju njihove usporedbe.

Za potrebe provodenja eksperimentalnih istrazivanja, u Laboratoriju za hidrodinamiku i
hidraulicke strojeve Fakulteta strojarstva i brodogradnje u Zagrebu, izradeni su fizikalni
modeli centrifugalne i centrifugalno vrtlozne pumpe koji odgovaraju numeric¢kim te
eksperimentalna linija s pripadajuéom opremom koja je omogucila promjenu broja
okretaja, odabir radne toCke te mjerenje trenutnog protoka, prirasta tlaka i snage
pogonskog elektromotora. NumeriCka simulacija nestacionarnog strujanja u
centrifugalnoj pumpi i centrifugalno vrtlozZnoj pumpi provedena je koristenjem
aplikacijskog komercijalnog programskog paketa ANSYS Fluent za racunalnu dinamiku

fluida koji se temelji na metodi konaénih volumena.
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Provedena istrazivanja su pridonijela pojasnjenju mehanizama energetske pretvorbe u
centrifugalno vrtloznoj pumpi te potvrdila povoljni utjecaj vrtloznog vijenca na

karakteristike iste (protok, tlak, iskoristivost, kavitacijska karakteristika).
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SAZETAK RADA NA ENGLESKOM JEZIKU
Title of this doctoral thesis: Hydrodynamic phenomena in centrifugal vortex pump

The design and performance prediction of pumps is still a complex task, mainly due to a
large number of free geometrical parameters whose influence cannot be directly
evaluated. The significant financial cost of pump design by trial and error methods and
the cost of experimental prototype testing, renders the computational fluid dynamics
(CFD computer simulation) as the most acceptable tool in the design and performance
analysis of pumps. However, unsteady phenomena in the form of interaction of rotor and
stator and other flow instabilities continue to make accurate prediction of the pump
characteristics a difficult and time-consuming task, which still requires validation and

verification of the experimentally obtained results.

In this paper the research of the energy transformations in centrifugal vortex pump has
been performed by numerical simulation of flow in centrifugal pumps, centrifugal vortex
pumps and vortex part of centrifugal vortex pump, as well as by the measurements of
relevant parameters that describe the performance of pumps on their physical models.
The results of experimental measurements served primarily as experimental validation
of numerical simulation, and vice versa, the visualization of the flow arising from
numerical simulations was used for the interpretation of measurements. The validation
of the numerical model was conducted by comparing the integrated quantities, flow rate,
the head and the power consumption with those obtained by measurements on identical
physical models. Also, a comparison of the obtained physical values was conducted with
the aim of making a conclusion about the diversity of integral parameters of centrifugal

pumps, centrifugal vortex pump and the vortex part of the centrifugal vortex part.

During the preparation of this research, at the Laboratory for Hydrodynamics and
hydraulic machinery, Faculty of Mechanical Engineering and Naval Architecture
University of Zagreb, physical models of centrifugal pump and centrifugal vortex pump
were made, that correspond to numerical models and the experimental line with the
respective equipment that allowed the change of angular velocity, setting of the working
point and measuring of current flow, increment of pressure and propulsion power. The

numerical simulation of unsteady flow in centrifugal pumps and centrifugal vortex pumps



were conducted using commercial software package ANSYS Fluent for Computational

fluid dynamics which is based on the finite volume method.

The research results have contributed to clarify the mechanisms of energy conversion in
a centrifugal vortex pump and confirmed the favorable impact of a vortex ring on the

pump characteristics (flow, pressure, efficiency, cavitation characteristics).
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KLJUCNE RIJECI

Centrifugalno vrtlozna pumpa, hidrodinami¢ke pojave, energetska pretvorba,
nestacionarno strujanje, karakteristika pumpe, energetska iskoristivost, kavitacija,
racunalna dinamika fluida.

Centrifugal vortex pump, hydrodynamic phenomena, energy transformation, unsteady
flow, pump performance curves, energy efficiency, cavitation, computational fluid
dynamics.
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1 Uvod

1. UVOD

Centrifugalne pumpe se primjenjuju u razli¢itim podrucjima, od svakodnevnog Zivota do
razli€itih industrijskih primjena. Stoga je razumljiva tendencija za stalnim poboljSanjem
njihovih karakteristika kao $to su protok (dobava), tlak (visina dobave) i iskoristivost.
Konstrukcija i odredivanje karakteristika centrifugalnih pumpi je i dalje zahtjevan zadatak
uglavhom zbog sve slozenije geometrije, ali i zbog strujnih pojava koje je tesko
neposredno istraziti, a u nekim sluCajevima gotovo i nemoguce. Sama fizikalna
simulacija (eksperiment) ne pruza potrebne informacije o strukturi energetske pretvorbe,
a istovremeno moze biti i skupa (npr. eksperimentalne vizualizacije). Stoga jedino
upotreba metoda racunalne simulacije (CFD) moze dati uvid u strukturu tokova i

kvantifikaciju parametara, $to pomaZze kod razumijevanja procesa energetske pretvorbe.

Jedna od moguénosti poboljSanja karakteristika centrifugalnih pumpi je pridodavanje
vrtloznog vijenca na centrifugalni rotor ¢ime se dodatno uklju€uje energija induciranih
vrtloga, u kanalima vrtloZznog vijenca, u proces poveéanja ukupnog tlaka [1, 2, 3, 4, 5,
6].

Dosadasnje proucavanje centrifugalno-vrtloznih pumpi svodi se na mjerenja njihovih
integralnih parametara, tlaka i protoka. Ta mjerenja su u praksi pokazala opravdanost
povezivanja centrifugalnog i vrtloZnog djelovanja kod centrifugalno-vrtloZznog rotora [1, 2,
3, 4, 5, 6]. Fizikalne pojave kod takovog kombiniranog toka nisu do sada jo$ u
potpunosti objasnjene niti teorijski kvantificirane. Uzrok tome je u slozenosti strujanja
koje se sastoji od strujanja u centrifugalnom rotoru, strujanja induciranih koherentnih
struktura i vrtloga, njihovog medudjelovanja te konacne interakcije sa statorom. Da bi se
mogla razumijeti fizikalna pozadina tako sloZenog strujanja, a u konacnici i izvesti
zakljucci, potrebno je provesti strukturalnu analizu toka (tlaka, turbulencije, vrtloznosti,

brzina, protoka, itd.) sto je jedino moguce primjerenim numeri¢kim simulacijama.

U radu je koristen centrifugalno vrtloZni stupanj 2VNN5-79 tvrtke Novomet-Perm.



2 Hipoteza rada

2. HIPOTEZA RADA

Kineticka energija koherentnih struktura i vrtloga, koje stvara vrtloZni vijenac, pridodaje
se toku fluida koji istrujava iz kanala centrifugalnog rotora. Na taj nacin vrtlozni vijenac
povecava ukupnu energiju fluida prije ulaska u stator. Nadalje, uzduzni vrtlozi, koji
nastaju po obodu vrtloznog vijenca uslijed promjene kinetiCke energije vrtloga, i radijalni
vrtlozi, koji se odcjepljuju s bridova vrtloznih lopatica, predaju dodatnu energiju glavhom
toku fluida. Intenzitet vrtloZnog procesa i odgovarajuci prirast tlaka zavisi o protoku, a uz
dani protok — o veliCini aksijalne komponente apsolutne brzine pri prijelazu kapljevine iz
centrifugalnog rotora u kanale statora. Sto je manji protok i $to je manja aksijalna
komponenta brzine, to veci broj kanala vrtloZnog vijenca ucestvuje u promjeni koli€ine
gibanja izmedu kapljevine, koja se nalazi u danom vremenskom trenutku u tim ¢éelijama,

i kapljevine izasle iz kanala centrifugalnog rotora.

S ciliem boljeg razumijevanja energetske pretvorbe, koja je rezultat interakcije toka iz
kanala centrifugalnog rotora s vrtlozima nastalih u vrtloZnom vijencu te njihove
interakcije sa statorom, provedena je analiza struktura strujanja.. Konacni cilj je bio
ovladavanje spoznajama koje ¢e doprinijeti postizanju maksimalne iskoristivosti

energetske pretvorbe u rotorima centrifugalno vrtloznih pumpi.



3 Razrada teme

3. RAZRADA TEME

3.1 RAZVOJ CENTRIFUGALNO VRTLOZNOG STUPNJA

Svrha centrifugalnih pumpi je da pretvore mehani¢ku energiju dovedenu od pogonskog
stroja (npr. elektromotora ili turbine) prvo u kinetiCku energiju, a zatim istu u energiju
tlaka fluida koji se transportira. Energetska pretvorba se ostvaruje djelovanjem dvaju

glavnih dijelova pumpe, rotora i statora (difuzor), slika 1.

Vrtlozni
vijenac
Stator

Centrifugalni
rotor

Usisni kanal

Slika 1 Osnovne sastavnice centrifugalne pumpe

Prvi dio energetske pretvorbe, tj. mehani€ke u kineticku energiju fluida odvija se u
rotoru, dok se drugi dio energetske pretvorbe, tj. kinetiCke energije fluida u tlanu odvija
kako u rotoru tako i statoru (reaktivhost pumpe). Fluid ulazi u rotor kroz usisni kanal.
Rotor svojom vrtnjom stavlja u gibanje prema periferiji (vanjskom promjeru rotora) fluid
koji se nalazi u kanalima izmedu rotorskih lopatica i pri tome mu povecava koli€inu
gibanja, odn. energetsku razinu. U rotoru se uz povecanje brzine povecéava i staticki tlak.

Svrha difuzora je pretvoriti u tlaénu energiju preostalu kineti¢ku energiju fluida koji
3
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napusta rotor. Kako fluid napusta sredisSnji dio rotora to ovdje nastaje podrucje nizeg
tlaka, koje se po zakonu kontinuiteta, popunjava novim fluidom iz usisnog kanala. Stoga

su pumpe i strojevi na strujanje s kontinuiranim djelovanjem.

Buduci da su kanali rotora zakrivljene geometrije, to ¢e strujanje fluida imati komponente

u tangencijalnom i radijalnom smijeru.

Svaka pumpa s rotorom odredenog promjera i odredenom brzinom vrtnje ¢e podignuti

fluid na odredenu visinu koja se naziva visina dobave H.

Visina dobave moze se odrediti iz modificirane Bernoulijeve jednadzbe

Peipvq Ve i HoPi iy g "—3+§:H +SH
pg s 129 pg d 229 fs fd
odnosno:

H = Hp, + H, + Hv, + Hf, — (Hp, + H, + Hv + Hf,) (1.1)

Pojedini ¢lanovi u prethodnim jednadzbama su prikazani na slici 2, te predstavljaju:

1) StatiCku visinu usisa (Hs) - vertikalna udaljenost toCke usisa fluida u odnosu na
simetralu pumpe. Ako je razina fluida iznad simetrale pumpe, Hs je pozitivha. Ako
je razina fluida ispod simetrale, Hs je negativna;

2) StatiCku visinu izlaza (Hp) - vertikalna udaljenost toCke izlaza fluida u odnosu na
simetralu pumpe;

3) Visinu trenja (HF) - visina potrebna da se savladaju otpori strujanja u vodovima i

ostalim elementima. Ona ovisi o veli€ini, stanju i vrsti cijevi, broju i vrsti elemenata
v? v?

koji Cine cjevovod te o protoku i prirodi fluida: H. =H, +H,, = SK5+ dKE

4) Visinu tlaka (Hp) - apsolutni tlak u spremniku na ulazu ili u spremniku na izlazu

pretvoren u visinu stupca fluida koji se pumpa. Ako je sustav otvoren jednak je

atmosferskom tlaku: Hp _P

Jale]

5) Visinu brzine (Hy) - kinetiCka energija fluida pretvorena u visinu stupca fluida koji

V2
se pumpa [1]: H, = —
29
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Slika 2 Promjena energetske linije (E.L.) i hidrauliéne gradijentne linije (H.G.L.)

Shematski prikaz tipicne vrtloZne pumpe je prikazan na slici 3. Karakteristika ove vrste
pumpe je dobava (transport) fluida koji sadrze relativno velike koli€ine krutih ¢estica, kao
i velike koli€ine otopljenog zraka ili nekog drugog plina, $to ju stavlja u prednost spram

centrifugalne pumpe. No s druge strane vrtloZne pumpe imaju vrlo nisku iskoristivost.

Slika 3 Presjek tipicne vrtlozne pumpe, [2]

5



3 Razrada teme

Ako se usporede centrifugalna pumpa i vrtlozna pumpa istih visina dobave H, zaklju€uje
se da visina dobave vrtlozne pumpe s povecanjem protoka ne pada tako brzo kao $to

pada visina dobave centrifugalne pumpe [2].

1976. godine patentirana [3] je pumpa koja ima na istom vratilu uz vrtloZni rotor i
centrifugalni rotor. To je centrifugalno vrtloZna pumpa prikazana na slici 4, kod koje fluid

serijski struji prvo kroz centrifugalni, a zatim kroz vrtlozni rotor.
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Slika 4 Presjek centrifugalno vrtloZne pumpe kod koje je vrtlozni vijenac zatvoren u svojem kucistu, [3]

Ideja centrifugalno vrtlozne pumpe je konstruirti pumpu koja ¢e kombinirati dobra
svojstva centrifugalne i vrtlozne pume (veliki protok i relativno visoka visina dobave), a
otkloniti relativno loSije karakteristike obje (relativnho niska visina dobave i mali protok).

Na slici 5 dana je usporedba karakteristika centrifugalne i vrtlozne pumpe.
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Slika 5 Shematska usporedba karakteristike centrifugalne i vrtloZne pumpe, [3]

Protok vrtloZznog rotora je ograniCen gubitkom trenja zbog duljine vrtlozne putanje [3].
Prema istrazivanjima visina dobave vrtloznog stupnja, kod kojeg je vrtloZni vijenac
zatvoren u svojem kuéistu, je 2,5 do 4 puta veca nego centrifugalnog uz jednaku
iskoristivost (kao $to se moze vidjeti i sa slike 4, krivulja 122, [3]). No medutim, njihova
konstrukcija je slozena i zahtijeva strogo oCuvanje zazora izmedu statora i rotora u
stotinku milimetra. Kod povecanja zazora dolazi do naglog pogorSanja karakteristike.

Navedeni patent nije doZivio prakti€nu primjenu.

U tehnologiji crpljenja nafte u 1997. godini prvi put se primjenjuje centrifugalno vrtlozna
pumpa s otvorenim vrtloznim rotorom [4], za razliku od zatvorenog u [3]. Takoder
predlozena konstrukcija se odlikuje jednostavnoSc¢u ustrojstva i tehnologi¢noscu, te se
istovremeno lako smjesSta u gabarite obi¢nog centrifugalnog stupnja, bez povecanja

njegovih aksijalnih dimenzija, slika 6, $to nije bio slu€aj kod [3].
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Slika 6 Presjek centrifugalno vrtlozne pumpe s otvorenim vrtloznim rotorom, [4]

Na periferiji diska (1) centrifugalnog rotora (2), sa strane usmjeravajuceg statorskog
ustrojstva, nalazi se vrtlozni vijenac (rotor) (3) s odredenim zazorom izmedu pokrova
usmjeravajuceg statorskog ustrojstva i bridova vrtloznih radijalnih lopatica. Meduprostor
izmedu izlaza iz rotora i ulaza u usmjeravajuce statorsko ustrojstvo, €ini periferno-bocni

prstenasti kanal.

Dobivena dodatna kinetiCka energija Hs koherentnih struktura induciranih u vrtloznom
vijencu pretvara se u visinu dobave, koja se zatim pribraja tlaku dobivenom u

centrifugalnom rotoru pumpe.

H=H_ +H, (1.2)

Mjerenja u [4] su pokazala da vrtlozni efekt je omogucio povecCanje visine dobave
stupnja za 15-25 %. Takoder je pokazano da takva pumpa ima padajuéu Q-H
karakteristiku, $to osigurava stabilnost njenog rada, slika 7. Istovremeno je pokazano da

je iskoristivost pumpe porasla [4].



3 Razrada teme

Slika 7 Usporedba karakteristike centrifugalne i centrifugalno vrtloZne pumpe, [4]

Daljnja istrazivanja centrifugalno vrtloznih pumpi pokazuju kako se dodatna energija
predaje kako pomocu uzduznih vrtloga, koji nastaju po obodu vrtloZznog vijenca uslijed
promjene kinetiCke energije vrtloga tako i pomocu radijalnih vrtloga, koji se odcjepljuju s
bridova vrtloznih lopatica. Daje se naslutiti kako intenzitet vrtloznog procesa i
odgovarajuci prirast tlaka zavise o protoku, a uz dani protok — o veli€ini aksijalne
komponente apsolutne brzine pri prijelazu fluida iz centrifugalnog rotora u kanale
statora. Nadalje, Sto je maniji protok i $to je manja aksijalna komponenta brzine, to vedi
broj kanala vrtloznog vijenca ucestvuje u promjeni koli€ine gibanja izmedu fluida, koji se
nalazi u danom trenutku u kanalima vrtloznog vijenca, i fluida koji istrujava iz kanala

centrifugalnog rotora [5].

Istrazivanja stabilnosti rada centrifugalno vrtlozne pumpe sa smjesom plina i kapljevine
pokazuju da do prekida dobave pumpe (protoka) dolazi, kada se pojavi prekid
popunjavanja kapljevinom kanala rotora. U tom su slu€aju Cestice kapljevine odvojene
mjehurima plina i nije moguc¢ prijenos tlaka izmedu njih. Kod malih protoka kanali su
popunjeni kapljevinom samo parcijalno, ostatak su mjehuri plina. Ovdje vrtloZni vijenac
rasprsuje te mjehure plina ¢ime poboljSava karakteristike centrifugalno vrtloznih pumpi

pri transportu dvofaznih i viSekomponentnih fluida [5].

Mogucée su i druge izvedbe vrtloznog vijenca. Tako je na slici 8 prikazana izvedba
centrifugalno vrtlozne pumpe kod koje je vrtlozni vijenac izveden s aksijalnim

lopaticama. Na disku (1) centrifugalnog rotora (2), u prstenastom kanalu izmedu njegova

9
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izlaza i ulaza u kanale (3) usmjeravajuceg ustrojstva smjeSten je aksijalni lopaticni

vijenac (4).

Slika 8 Presjek centrifugalno vrtloZne pumpe gdje je vrtloZni vijenac izveden s aksijalnim lopaticama, [5]

Na slici 9 prikazan je razvijeni cilindrini presjek po vanjskom promjeru aksijalnog
vrtloznog vijenca sa slike 8. Ravne ili profilirane aksijalne lopatice (4) se ugraduju pod
odrednim kutom prema ravnini vrtnje rotora. Dio aksijalnih lopatica, jednak broju lopatica
centrifugalnog rotora, nastavlja se sa svoje ulazne strane na izlazne rubova lopatica
centrifugalnog rotora i tako Cine aksijalne kanale koji su produzetak lopati¢nih kanala
rotora. Kapljevina nakon izlaska iz kanala centrifugalnog rotora ulazi u kanale aksijalnog
vrtloznog vijenca, gdje joj se predaje dodatna energija i samim time osigurava prirast

visine dobave (tlaka) [6].

10
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Slika 9 Razvijeni cilindri¢ni presjek aksijalnog vrtloznog vijenca, [5]

2008. godine patentiran je vrtlozni vijenac kod kojeg su lopatice povinute u smjeru vrtnje
i protezu se od srediSta do maksimalnog promjera rotora, slika 10. Ostvaruje se porast
visine dobave 20 %-40 % u odnosu na vrtlozni rotor s ravnim lopaticama ugradenima od

nekog unutarnjeg promjera do vanjskog promjera [7].

Slika 10 Vrtlozni vijenac s povijenim lopaticama, [7]

11
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U radu [29] obavljaju se eksperimentalna istraZivanja na centrifugalno vrtloznoj pumpi,
gdje su centrifugalni i vrtlozni rotor na istom vratilu, ali su razmaknuti jedan od drugog,
slika 11. Daju se korisni eksperimentalni podaci u obliku Q-H i Q-n dijagrama, i to za
slu€aj kad je radni fluid voda i slu¢aj kad je radni fluid mjeSavina vode i plina. Iz danih
rezultata vidi se povecanje visine dobave i prekid strujanja na za 15 % viSem udjelu

plina u kapljevini u odnosu na centrifugalnu pumpu.

5 6

1 L ;% [

Slika 11 Presjek centrifugalno vrtlozne pumpe,centrifugalni i vrtlozni dio se nalaze na istom rotoru, [29]

Na Katedri za turbostrojeve, Zavoda za energetska postrojenja, energetiku i ekologiju
Fakulteta strojarstva i brodogradnje Sveudilista u Zagrebu 2003. godine pocinju
istrazivanja financirana od MZOS RH na tehnolodkom projektu Turbinsko plinsko dizalo
za naftu, broj TP-03/0120-21 u sklopu programa TEST. Cilj projekta je bio konstruirati i
proizvesti prototip turbinskog plinskog dizala za naftu (plinska turbina pokreée
centrifugalno vrtloznu pumpu tvrtke Novomet-Perm, tip 2VNN5-79, shematski prikazana
na slici 6), testirati ga u laboratorijskim uvjetima te ga ugraditi u testnu busSotinu i

provesti potrebna mjerenja s ciljem verifikacije postupka.

Plinsko dizalo je jedan od postupaka koji se koriste za umjetno (prisilno, potpomognuto)
dizanje nafte iz leziSta gdje vlada prenizak lezisni tlak, te nafta ne moze eruptivno izlaziti

na povrSinu. Sam proces se svodi na utiskivanje plina kroz prostor izmedu cijevi kroz

12
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koju prolazi nafta (tzv. tubing) te cementirane vanjske cijevi (tzv. casing). Plin kroz
ventile ulazi u ,tubing“, gdje se mijeSa s naftom te joj smanjuje gustocu, i time
omogucava da lezisni tlak postaje dovoljan za podizanje nafte na povrSinu. Plin se moze
utiskivati kontinuirano ili periodicki, ovisno o karakteristikama busSotine te ostaloj opremi

koja se Koristi.

Slika 12 prikazuje shematski prikaz turbinskog plinskog dizala za naftu. Turbinsko
plinsko dizalo kombinacija je pumpe (mehaniCkog dizala) i dizala pomocu plina
(klasi€nog plinskog dizala). Pumpa u sastavu prisilnog turbinskog plinskog dizala
pogonjena je pomocu plinske turbine koja koristi isti plin kao i klasicno plinsko dizalo.
Naime, nakon $to plin ekspandira do odredenog tlaka u plinskoj turbini i obavi koristan
mehanicki rad, ulazi u sustav klasicnog plinskog dizala. Na ovakav nacCin se postize
znatno bolja iskoristivost cijelog procesa nego kod klasi¢nog plinskog dizala, osobito kod
podizanja nafte iz vec¢ih dubina (preko 1000 m). Kod klasi¢nog se plinskog dizala plin iza
kompresorske stanice uvodi u ,casing” pod relativnho visokim tlakom (cca. 45 bar), te se
prije ulaska u ,tubing“ priguSuje s tog tlaka na znatno nizi tlak (cca. 25 bar). Ovim
priguSivanjem proizvodi se znafajan energetski gubitak te pada iskoristivost samog
procesa crpljenja nafte. Sada, uz turbinsko plinsko dizalo, ta se razlika tlaka (entalpije)
koristi za dobivanje korisnog mehanicki rad za pogon pumpe. Time raste iskoristivost

cijelog procesa.

13
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Slika 12 Shematski prikaz turbinskog plinskog dizala za naftu
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Pomocu vlastito razvijenog raCunalnog program napravljen je aerodinamicki i
termodinamicki proracun plinske turbine (posebnosti: mikroturbina Ciji je vanjski promjer
ogranicen; $to maniji broj okretaja uz prihvatljiv broj stupnjeva; uz parcijalni privod postici
Sto bolju unutarnju iskoristivost) na temelju kojeg je izradena projektna dokumentacija.
Po projektnoj dokumentaciji firma BANKO D.O.O. izraduje samu plinsku turbinu, slika
13, koja ¢e pogoniti poznatu centrifugalno vrtlozZnu pumpu tvrtke Novomet-Perm, tip

2VNNS-79.

Slika 13 Dijelovi plinske turbine: vanjsko kuciste, rotor i segment sa statorskim lopaticama

Nakon izrade plinske turbine za pokretanje centrifugalno vrtlozne pumpe pristupilo se
laboratorijskom ispitivanju turbinskog plinskog dizala za naftu sa zrakom kao radnim
fluidom, slika 14, te i s metanom kao radnim fluidom na naftnom polju Sandrovac u

uvjetima na povrsini zemlje, slika 15.

15
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Centrifugalno Turbina

vrtloZna pumpa

Slika 14 Ispitivanje plinsko turbinskog dizala sa zrakom kao radnim fluidom u Laboratoriju za
hidromehaniku i hidrauli¢ke strojeve

Slika 15 Ispitivanje na povrsini zemlje s metanom kao radnim fluidom na naftnom polju Sandrovac

Provedena ispitivanja prototipa turbinskog plinskog dizala za naftu kako sa zrakom tako
i metanom su pokazala da funkcionalno zadovoljava oCekivane rezultate uz sljedeci
komentar. Dobiveni rezultati protoka i prirasta tlaka su ispod ocekivanih, tj. rezultati
mjerenja ne leze na karakteristici pumpe zbog velikih brzina strujanja uvjetovanih viSe
od tri puta veéim brojem okretaja pri ispitivanjima spram nominalnog. U tim uvjetima i
rezultate proraCuna Q-H karakteristike pumpe dobivene na temelju teorije sliCnosti

takoder treba prihvatiti s rezervom, te se znatnije odstupanje rezultata mjerenja od Q-H

16
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karakteristike objasnjava dodatno moguéom pojavom kavitacije kod pumpe u tom
podru¢ju rada. Nadalje treba imati u vidu i neispunjenje svih potrebnih tehnicki uvjeta
mjerne opreme pri provedenom ispitivanju. To su bili osnovni razlozi zbog kojih se
postavilo pitanje o nepoznavanju energetske pretvorbe u centrifugalno vrtloznoj pumpi i

potreba za njenim istrazivanjem.

Trenutno se vrse ispitivanja turbinskog plinskog dizala u uvjetima buSotine na naftnom
polju Beni¢anci, slika 16. | na dubini od 1000 m turbinsko plinsko dizalo funkcionalno

zadovoljava, znatno povecavajuci iscrpak nafte iz buSotine kojoj je lezisni tlak ve¢ opao.

Slika 16 Ispitivanja turbinskog plinskog dizala u uvjetima buSotine na naftnom polju Beni¢anci

17
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3.2 TEORIJSKE OSNOVE ENERGETSKE PRETVORBE

U stacionarnom se fluidu intenzitet tlaka Siri jednoliko u svim smjerovima (Pascalov
zakon). Kod fluida u strujanju moze postojati razlika tlaka duz strujnice i popre¢no na
presjek strujanja zbog djelovanja dinamickih sila koje uzrokuju samo strujanje. Promjena

tlaka duz strujnice je rezultat promjene kinetiCke energije prema Bernoulijevoj jednadzbi:

2

pr+Qp+Qp2V—g=konst. (3.1

pri Cemu ukupna energije svake strujnice ostaje konstantna:

2
y+P Y E—konst. (3.2)
p 29
U slu€aju nestlaCivog fluida, gusto¢a p se moze eliminirati iz jednadzbe (3.1) Sto
rezultira jednadzbom (3.2). No nije dovoljno da je umnozak Qp konstantan pa da se Qp
moze pokratiti u jednadzbi (3.1), jer on predstavlja tezinu fluida koja je konstantna i za

plinove, a oni su stlacivi.

Do povecanja tlaka duz strujanja moze doci na nacin da se nekim strujnicama poveca
tlak bez da im se smaniji brzina, tj. poveca im se ukupna energija. No kako ukupna
energija strujanja po presjeku strujanja ostaje konstantna, takvo povecanje energije
tlaka nekih strujnica nastaje na racun energije tlaka drugih strujnica. Kada se pretvorba
energije tlaka dogada na ovakav nacin bez mijeSanja strujnica, tada se ta energetska
pretvorba moze zvati kondukcija. Energija tlaka i energija topline nastaju zbog kineticke

energije molekula.

Kad se pretvorba energije tlaka odvija zakretanjem ili mijeSanjem strujnica sli¢na je

konvekciji.

Treéi model energetske pretvorbe bez izmjene Cestica i bez mijeSanja strujnica je Sirenje

tlacnih valova, Sto se moZe nazvati radijacija tlaka.
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Sirenje energije tlaka od podrugja viseg tlaka ka podrugju nizeg tlaka ekvivalentno je
Sirenju topline od viSe ka nizoj temperaturi. Nadalje prenoSenje energije tlaka u
suprotnom smjeru moguce je djelovanjem dinamickih sila koje nastaju pri zakrivljenom ili
rotacijskom strujanju. MehaniCka se energija preko rotora predaje radnom fluidu i
pretvara u kinetiCku energiju, koja se zatim pretvara u prirast tlaka tijekom procesa

difuzije brzine u kanalima statorskih lopatica [8].

Va2
Vm, 2 &

Slika 17 Trokuti brzina centrifugalnog rotora, [10]

U opcenitom slu€aju model energetske pretvorbe izmedu fluida i rotora duz kanala
rotora sadrzava aksijalnu, radijalnu i tangencijalnu komponentu apsolutne brzine toka
fluida: va, vm i Ve (trodimenzijsko strujanje). U sluaju centrifugalnih pumpi strujanje se
moze svesti na dvodimenzijsko, kao sto je prikazano na slici 17. Pri tome je stanje fluida
na ulazu u rotor oznaeno s 1, a stanje na izlazu s 2. Slika 17 takoder prikazuje
odgovarajuci ulazni i izlazni trokut brzina, crtan u ravnini okomitoj na os vrtnje
centrifugalnog rotora. Trokuti prikazuju obodnu brzinu rotora u, brzinu fluida relativho s
obzirom na rotor w, apsolutnu brzinu fluida v i tangencijalnu komponentu vy koja se
naziva tangencijalna (vrtlozna) komponenta brzine. Kod centrifugalnog rotora koji se
ovdje analizira, aksijalni tok na ulazu rotora je znaCajan samo kod odredivanja masenog
toka na ulazu u stupanj pumpe. Centrifugalno djelovanje se oCekuje izmedu dva stanja u

radijalnim ravninama na dva razli€ita polumjera. Fluid struji kroz kanale izmedu lopatica
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rotora i u idealnom slucaju slijedit ¢e profil lopatice. Relativha brzina fluida s obzirom na
rotor w u kombinaciji s lokalnom obodnom (prijenosnom) brzinom rotora u odreduje
apsolutnu brzinu strujanja v. Posto se w mijenja s polumjerom r, visina trokuta brzina se

mijenja izmedu ulaznog 1 i izlaznog 2 stanja.

Zakon kontinuiteta za jednodimenzijski tok na ulazu i izlazu iz kontrolnog volumena za

nestladive fluide:

V1), A =(v2), A (3-3)

Moment koli€ine gibanja s obzirom na os vrtnje turbostroja koji se moze prikazati kao

,crna kutija“ na slici 18 [9] glasi:

@;.TH.dA+m;.Bg.pdv:4;5(?-ve)-(p-\7-dA)+§”j(F-v9)-(p-dv)(3.4)

Za stacionarno strujanje moment koli€ine gibanja poprima oblik:

gpr -7, -0+ [[[F-B, pav =dp(r-v,)-(0-V-dA) (3.5)

U jednadzbi (3.5) prostorne sile B ovise o tezini fluida i tezini rotora na os unutar

kontrolnog volumena (KV). Zbog simetri¢nosti te sile ne utjeCu na moment u odnosu na
os vrtnje. Na moment djeluju manje sile trenja u leZajevima vratila koje se mogu
zanemariti, te se moze uzeti da djeluje samo moment oko osi vrtnje turbostroja M, kao

posljedica ulaznog i izlaznog toka fluida. Tako jednadzba (3.5) prelazi u oblik:

M, =-r-(v,), -[p1 (Vo) 'A1]+;2 (o), -[,02 Vo), ‘A2] (3.6)

te se moze napisati za stlacive i nestlacive fluide u obliku:

—

M, =r-(v,), =1 (v,),]-p-Q 3.7

Prvi zakon termodinamike za stacionarni jednodimenzijski ulaz i izlaz moze se zapisati u
obliku:
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vz daQ | v} aw,
{?1"'9')/1+h1i|+d_m:{?2+g'y2+h2j|+ am (3-8)

Cy kontrolna povrsina

~ 77
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Slika 18 Presjek turbostroja s oznagenim kontrolnim volumenom i kontrolnim povrSinama, [9]

Uz zanemarenje izmjene topline jednadzba (3.8) prelazi u:

V2 dw, | v}
{?1+Q'Y1+h1}_ dm8=|:?2+g'y2+h2} (3-9)

Za nestlaciv fluid moze se uzeti da je unutarnja energija u konstantna te se entalpije hy i

h, mogu zamijeniti s p+/p i p2/p i ako se (3.9) pomnozi s pQ poprima oblik:

2 w 2
V_1+g.y1+& .pQ_b: V_2+g.y2+& ,OQ (310)
yo, dt 2 P

Ako se jednadzba (3.10) podijeli s g slijedi:

% ,01} dw, |:V22 p2:|
—ty + ng_ =|——+Yy,+ ng (311)
{2-9 " pg at  |2-9g "' p-g

gdje izrazi u uglastim zagradama predstavljaju visinu dobave:
aw.
dts=,0-gQ-(H1—H2):—p-gQ-AH (3.12)

Jednadzba (3.12) predstavlja prvi zakon termodinamike za stacionarno nestlacivo

strujanje.

Drugi zakon termodinamike nema primjenu za nestlacive fluide. Ako se jednadzba (3.7)

pomnozi s w, slika 17, dobije se:
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— —

Mx'w:[r2'(Vﬁ)z_n'(vﬂ)z}'p'o'w

(3.13)

Izraz Mw predstavlja snagu odnosno promjenu rada u vremenu $to je lijeva strana

jednadzbe (3.12). Desne strane jednadzbi (3.13) i (3.12) mogu izjednadciti $to daje:

_p.gQ.AH:[E.(Vg)Z_E.(VQ)Z]IO.Q.Q)

(3.14)

Ako se jednadzba (3.14) podijeli s Q i ako se uzme da je riw obodna brzina u ista prelazi

u jednadzbu:

g-AH = [(u~v6)2 —(u~v6)1]
S druge strane se iz jednadzbe (3.12) moze napisati:

g.AH:i

pQ
a jednadzba (3.15) poprima oblik:

P _P_E_

- e:[(u~v0)2—(u-v9)1]

p_Q m o m
Sto je Eulerova jednadzba za turbostrojeve [9].
Iz geometrije trokuta brzina prikazanih na slici 17 slijedi:
2 .2 [ 2 277 o 2
Vi =V, +| W —(u,—Vv,) :|—W —ul +2uy,
Sto daje:
2

2 2
2UV,, =V, +U; —W;

2 2 2
2UV,, =V5 + Uy —W,

Stoga se jednadzba (3.17) moze zapisati kao:

e=Uu,V,, —Uw, = %(vi — vf) +%(u§ — uf) +%(W12 —W22)

te se moze zakljuciti:
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e = > (tri kineticke energije) = > (e, +e, +e;) (3.19)

gdje kinetiCka energija es nastaje zbog promjene apsolutne brzine v, kinetiCka energija
e, nastaje zbog promjene obodne brzine u rotora i kinetiCka energija e3 nastaje zbog

promjene relativne brzine fluida w kroz rotor.

Komponenta ey javlja se zbog izmjene kinetiCke energije izmedu rotora i fluida. Njena
pretvorba u tlak moze se obaviti samo izvan rotora u statorskim kanalima, statorskim
lopaticama. To predstavlja difuziju brzine i zahtijeva pazljivu kontrolu toka u uvjetima

pozitivnog gradijenta tlaka u miruju¢em difuzoru.

Preostale komponente e; i e; predstavljaju promjenu statiCke entalpije Ah:

AV?

Ah = Ah, - =e-e =6,+e, (3.20)

i stoga daje promjenu (prirast) statickog tlaka kroz rotor. KinetiCka energija e, nastaje
uslijed gibanja fluida po zakonu prisilnog vrtloga zbog rotacije rotora, a kinetiCka energija
ez nastaje uslijed lokalnog djelovanja lopatice na fluid kad on struji kroz kanale rotorskih

lopatica.

Gibanje prisilnog vrtloga za komponentu energije e, moze se vidjeti na slici 19. Strujanje
u prisilnom vrtlogu identi¢no je vrtnji krutog tijela s brzinom vrtnje w. Obodna brzina u

nekog elementa fluida na polumjeru r od osi vrtnje je:
u=aor (3.21)
Iz uvjeta ravnoteze radijalnih sila na element ograni€en sa stranicama or, 0o/, i
jedinicnom Sirinom slijedi:
[ 6F, = 5(pA) | = (masa)- (akceleracija) = (o - volumen) - (radijalna akceleracija) |

2 (3.22)
sp 6l-1=p(6r 61-1)—
r
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w=Cconstant

P 1h Nestlagivo

apar?

/ _ Ap:p_po

Py ¥
T
Slika 19 Prisilni vrtlog, [10]
Ako 0 iz (3.22) teze k nuli jednadzba poprima sljedeci oblik:
dp  u? )
—=p— = por (3.23)
dr r

Kod strujanja po zakonu prisilnog vrtloga tlak se povecava s polumjerom. Za konstantnu
kutnu brzinu w i nestlacivo strujanje (o je konstantno), integracijom jednadzbe (3.23)

dobije se direktna relacija izmedu Ap i ez:

1 1LY
p| = (—pa)zrzj = (—puzj (3.24)
1 2 1 2 1
odnosno:
e, =1u§—1u12 _P.=pi _ AP (3.25)
2 2 P p
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Nadalje e3 je rezultat promjene statiCkog tlaka prilikom strujanja fluida od ulaza do izlaza
relativnim brzinama wy, wy kroz kanale rotorskih lopatica. Za nestlaciv fluid moze se

primijeniti Bernoullijeva jednadzba kroz kanale rotorskih lopatica od ulaza do izlaza iz

kanala:
1 1
P, +§pW12 =P +§pW§ (3.26)
iz Cega slijedi:
e3 :1W12—1W§ :M:£ (327)
2 2 p p

Moze se zakljuciti da su za nestlacivo strujanje ez i e3 direktna mjera prirasta statickog
tlaka. Za stlacivo strujanje, mozZe doéi do odredene razlike zbog promjene u gustodi i
jednadzbe (3.24), (3.25), (3.26) i (3.27) nisu valjane [10].

Ako se uzme u obzir jednadzba (1.2) i provede analogno razmisljanje kao kod jednadzbi

(3.1) do (3.27), za centrifugalno vrtloZnu pumpu moze se zapisati:

e = Y (tri kineticke energije+energija vrtloznog dijala pumpe) = Y (e, +e, +e, +e,) (3.28)

gdje su e4, ez i e; iste tri kinetiCke energije kao za centrifugalnu pumpu (jednadzba

(3.19)), dok je e4 energija koju vrtlozni vijenac predaje glavnom toku fluida.
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3.3 NUMERICKI MODEL CENTRIFUGALNO VRTLOZNE PUMPE

3.3.1 Osnove rac¢unalne mehanike fluida u analizi strujanja u

turbostrojevima

Kod analize strujanja u razliCitim tipovima turbostrojeva danas su na raspolaganju uz
eksperimentalna istrazivanja i metode racunalne mehanika fluida (engl. computational

fluid dynamics, skraceno CFD).
Razlozi za takvu Siroku primjenu CFD-a su sljededi:

- Parametarsko konstruiranje i optimiranje konstrukcije se provodi na raCunalu umjesto

na stvarnom prototipu,

- PostiZzu se bolje konacne karakteristike zbog boljeg razumijevanja utjecaja promjene

konstrukcije na strujne karakteristike,

- Zbog smanjenog broja iteracija u razvojnom procesu, skracuje se vrijeme potrebno da

se od zamiSljenog koncepta dode do kona¢nog proizvoda.

No valja napomenuti da koristenje CFD-a ne iskljuCuje u potpunosti i eksperimentalna
istraZivanja. Pomocu rezultata eksperimentalnih mjerenja potrebno je izvrsiti verifikaciju i

validaciju rezultata prorac¢una CFD-a, kako bi se pokazala njihova to¢nost.

Racunalna mehanika fluida kao rezultat daje numeri¢ko rjeSenje matematickog modela
strujanja fluida u diskretnim toCkama prostora (domene) i vremena. Glavna komponenta
u procesu dobivanja numeriCkog rjeSenja matematickog modela je postupak
diskretizacije. Metoda diskretizacije ukljuCuje diskretizaciju domene i diskretizaciju

jednadzbi matematickog modela.

Diskretizacija domene predstavlja izradu geometrijske mreZze pomocu koje se domena u
kojoj se rijeSava zadatak zamijenjuje s kona¢nim brojem diskretnih toaka u kojima je
potrebno odrediti numeriCke vrijednosti nepoznatih varijabli. Diskretizacija jednadzbi
matematickog modela predstavlja transformaciju diferencijalnih ili integralno-

diferencijalnih jednadzbi matematickog modela u sustave linearnih ili nelinearnih
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algebarskih jednadzbi. Za svaku jednadZzbu matematiCkog modela dobiva se po jedan
sustav algebarskih jednadzbi. Nepoznanice ovih sustava jednadzbi su vrijednosti

varijabli strujanja u diskretnim to¢kama geometrijske mreze.

Razlikuju se sljede¢e metode diskretizacije:

1. Metoda konacnih razlika;

2. Metoda konacnih elemenata;

3. Metoda kontrolnih volumena.

U ovom radu bit ¢e koriStena metoda diskretizacije kontrolnim volumenima.

Metoda kontrolnih volumena se temelji na integralnom obliku jednadzbi ocCuvanja.
Domena se dijeli na konacni broj kontrolnih volumena i na svakom kontrolnom volumenu
se primjenjuju jednadzbe ocCuvanja. ObiCno se teziStu svakog kontrolnog volumena

pridruzuje ¢vor za koji treba odrediti numeriCke vrijednost nepoznatih varijabli strujanja.

Vrijednosti varijabli na granicama kontrolnih volumena se dobivaju interpolacijom iz
vrijednosti varijabli u ¢vorovima kontrolnih volumena. Interpolacijska shema odreduje
red toCnosti diskretizacije. Nakon povrSinske i volumenske integracije integralnih
jednadzbi matematickog modela dobivaju se sustavi algebarskih jednadzbi, u kojima su

nepoznanice vrijednosti varijabli strujanja u ¢vorovima kontrolnih volumena.

U slucaju nelinearnog sustava algebarskih jednadzbi sve su metode rjeSavanja nuzno

iterativne.

3.3.1.1 Matematicki model strujanja fluida

Strujanje u turbostrojevima, pa tako i u centrifugalnim pumpama, izrazito je
nestacionarno i turbulentno. Kod turbulentnog strujanja polje brzine je kaoti¢no i
nepravilno u vremenu i u prostoru. Sastoji se od vrtloZnih struktura razli€itih veli€ina.
Strujanje (jednofaznog i jednokomponentnog) fluida, laminarno i turbulentno, se opisuje
sustavom Navier-Stokes-ovih (NS) jednadzbi. Ove jednadzbe predstavljaju zakone
oCuvanja mase - p , koli€ine gibanja - pu; i energije - pE. Ovaj sustav jednadzbi moze se

zapisati u matricnom konzervativnom obliku koji naglaSsava medusobnu povezanost
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pripadajucih jednadzbi sustava [11, 12]:

% 5 puj 5 0 0
| PYU; |+ —| pUU; + pé‘ij - = 7 = pof, (3.29)
ot 0X; oX;

PE puH T,U;—q, W, +S.

Sustav NS jednadzbi (3.29) opisuje stlacivo (opcenito) strujanje. Za nestlacivo strujanje

vrijedi p = konstantno i du, /ox; =0.

Da bi sustav NS jednadzbi (3.29) bio rjeSiv treba mu pridruzit joS sljedecée fizikalne

zakone:

- Generalizirani Newton-ov zakon viskoznost

ou, ou;| 2 du
=l —L+—L | = u—k5, 3.30
i 'L{ax. 8xjj 3“axk ’ (-30)

- Fourier-ov zakon toplinske vodljivost

q; = —ﬂg (3.31)
OX;
- Termodinamicke jednadzbe stanja
p=p(p.T)
(3.32)
e=e(p,T)

Koeficijent dinamicke viskoznosti u i koeficijent toplinske vodljivosti A ovise o lokalnom

termodinami¢kom stanju fluida:

(3.33)

Sustav jednadzbi (3.29) se moZe zapisati u joS jednostavnijem konzervativhom obliku:
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oJ

—4+V-F-V.G= 3.34
o @ (3:34)

gdje su:

U - matrica (5x1) koja sadrzi konzervativne varijable,

Yo,
P pU;
U=|pu;, |=| pu, (3.35)
pE pu,
L PE

F - matrica (5x1) koja sadrzi vektore neviskoznih tokova,

PU; puU; pu, pU;
puu, + po,, puu,+p puLU, pu,U,
F=|puu,+ps,|=| puu, |-i+|puu,+pl|-j+| puu, |-k (3.36)
pUU; + Pd; puULU, puLU, pusU; +p
puh | | puh | | puh | | push

G - matrica (5x1) koja sadrzi vektore viskoznih tokova,

0 0 0 [0 ]
Tin T To1 &Y
G= Ti = iy i Ty -]+ Ts -k (3.37)
Tis T13 T3 T33
_Tj,.uj—q,._ Tj1uj—q1_ szuj—qz_ _Tj3uj+q3_

0
0 pf,
Q= pf, = pf (3.38)
W,+Se| |,
| Wi +S¢ |
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gdje je f; vanjska masena sila, Wt je rad vanjskih masenih sila, a Sg je energetski izvor

odnosno ponor.

Analiticko rjeSenje NS jednadzbi moguée je naéi samo u nekim slu€ajevima
jednostavnih strujanja. Shodno tome, u numeri¢kim metodama, pristupa se zamjeni
nepoznatih kontinuiranih vektorskih polja u NS jednadzbama njihovim diskretnim
vrijednostima u konacnom broju toCaka prostora i vremena. Time nastaje konacan skup
algebarskih jednadzbi Cije je numeriCko rjeSenje moguce izraCunati u diskretnim

vremenskim koracima [13].

3.3.1.2 Modeli turbulencije

Turbulentno strujanje znacajno pridonosi transportu koli¢ine gibanja, topline i mase.
Karakteristika turbulentnog strujanja je intenzivnho mijeSanje Cestica fluida uzrokovano
turbulentnim fluktuacijama razli€itih frekvencija. Turbulentno strujanje je sastavljeno od
niza vrtloga razli€itih veli€¢ina (skala) koji su u medusobnoj interakciji. Veli€ina vrtloga se
proteze od vrtloga veli€ine domene strujanja, kojima odgovaraju fluktuacije niske
frekvencije, pa do najmanjih vrtloga kod kojih se javlja viskozna disipacija, i kojima

odgovaraju fluktuacije visoke frekvencije.

Postoji nekoliko pristupa u numerickom modeliranju turbulentnog strujanje: direktna
numeriCka simulacija (eng. Direct Numerical Simulation - DNS), simulacija velikih vrtloga
(eng. Large Eddy Simulation - LES) i statistiCki pristup gdje se rijeSavaju osrednjene NS

jednadzbe.

Kod direktne numeri¢ke simulacije (DNS), NS jednadzbe se integriraju numericki tako

da se obuhvate i najmaniji vrtlozi, odnosno najvece frekvencije turbulentnih fluktuacija.

Kod simulacije velikih vrtloga (LES) uvodi se prostorni filtar kojim se odvajaju ,veliki“ od
»,malih“ vrtloga. Veliki vrtlozi su oni koje je moguce rijeSiti uz rezoluciju zadane mreze.
Mali vrtlozi su manji od veliine intervala zadane mreze, pa se njihov utjecaj mora
modelirati. Ovaj pristup se opravdava time Sto su mali vrtlozi homogeniji i izotropniji pa
ih je lakSe modelirati. Kako rezolucija geometrijske mreze postaje ve¢a, modeliraju se

sve maniji i manji vrtlozi te se simulacija priblizava direktnoj numeri¢koj simulaciji.
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Alternativni pristup u modeliranju turbulencije je statistiCki, a sastoji se u razdvajanju

trenutne vrijednosti lokalne varijable strujanja na srednju vrijednost i fluktuaciju oko te

srednje vrijednosti:  A(t)=A(t)+A'(t). Mogu se dobiti jednadZbe u kojima su

nepoznanice srednje vrijednosti varijabli strujanja. U sluaju nestladivog strujanja,
osrednjavanje NS jednadzbi se izvodi primjenom Reynoldsovog osrednjavanja dok se u
slu€aju stlaCivog strujanja to osrednjavanje izvodi primjenom Favreovog osrednjavanja
[14]. Osrednjene NS jednadzbe (Reynoldsove ili Favreove) se uz odredena

pojednostavljenja [15] mogu zapisati u sljedecem obliku

P pU/- 0 0
0 0 0 R
P pu; +§ puU; + po; "o T+ =| pf (3.39)
pE ! pUjH ! (TU+Tf)u/_q:_qu VVf+SE
gdje su: r,f =—pu; - tenzor Reynoldsovog naprezanja; qf = —ph'u; - vektor

turbulentnog toplinskog toka; sve ostale varijable su osrednjene varijable strujanja.

Osrednjavanjem NS jednadZzbi pojavile su se dvije korelacije drugog reda (r,f, q’), koje

predstavljaju dodatne nepoznanice jer je njihova ovisnost o osrednjenim varijablama
strujanja nepoznata. Zbog toga primjena Reynoldsovih jednadzbi zahtijeva uvodenje
dodatnih modela turbulencije kojima se modelira veza izmedu novonastalih ¢lanova u

osrednjenim jednadzbama i osrednjenih varijabli strujanja.

Postoje dva pristupa u statistickom modeliranju turbulencije. Kod prvog pristupa se
izvodi i rijeSava transportna jednadzba za tenzor Reynoldsovog naprezanja. U ovoj
transportnoj jednadzbi se javlja korelacija tre¢eg reda koja se takoder mora modelirati.

Drugi pristup je da se definira ovisnost izmedu korelacija drugog reda (r,f, qf) i

gradijenta srednje brzine odnosno temperature. lako se predlazu i nelinearne ovisnosti,

joS uvijek prevladava Boussinesqov pristup kod kojeg je ta ovisnost linearna

- ou. Oou, 20u 2
R _ _ou'l = Ly L |22k S5 | —= pkd, 3.40
fi = TPEE ﬂtKaxj ax) 3 0x, ”} 37" (3:40)

1
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gdje su: ur - koeficijent turbulentne dinamicke viskoznosti, A1 - koeficijent turbulentne

toplinske vodljivosti, k - turbulentna kinetiCka energija i Prr - turbulentni Prandtlov broj.

Koeficijent turbulentne dinamicke viskoznosti ur nije svojstvo fluida vec¢ ovisi isklju€ivo o
strukturi turbulencije. Modeli turbulencije koji se temelje na odredivanju yr mogu biti
jednostavni algebarski modeli, koji pretpostavljaju lokalnu ravnotezu turbulencije
(Prandtlov model duljine puta mijeSanja), ili slozeniji modeli kod kojih se rijeSava jedna ili

dvije transportne jednadzbe za odredene turbulentne veliCine.

3.3.1.3 DES model turbulencije

Veli€ina naprezanja i znacajni utroSak vremena racunala kod primjene LES modela za
velike skale i slozene trodimenzionalne (3D) primjene, uvjetovali su razvoj ove
praktiCnije metode. Osnovna filozofija ovog hibridnog RANS-LES modela je da se
istovremeno koristite fina LES mreZza u odredenim dijelovima toka gdje su ucinci
nestabilnosti na karakteristike strujanja znacajni te grublja RANS mrezZa u drugim manje
znacajnim podrucjima. U sloju mijeSanja Koristit ¢e se kvalitetna LES mreza u blizini
smicanja slojeva, €ime se obuhvacaju vrtlozi, dok ¢e se u ostalim dijelovima Koristiti
grublja RANS struktura. Razvijeni su mnogi razli€iti postupci za glatko uklju€ivanje
,blendanje“ LES i RANS modela [2].

Jedna od varijanti DES (eng. Detached Eddy Simulation) modela turbulencije je model
turbulencije temeljen na SST k — w modelu. Standardni k — w i SST k — w su empiricki
modeli turbulencije temeljeni na transportnim jednadZbama turbulentne kinetiCke
energije (k) i specificne disipacije turbulentne kineticke energije w. SST k — w model
turbulencije ukljuCuje k — w model blizu zida te k - € model dalje od zida. Stoga SST k —

w ima sljedece razlike u odnosu na standardni k — w model turbulencije:

e standardni k — w i kK — € modeli su pomnozeni s funkcijom ukljuéenjom (engl.

blending) i zajedno zbrojeni. Uklju€enja funkcija postize vrijednost 1 u blizini zida,
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Cime aktivira standardni kK — w model. Dalje od zida, funkcija ukljuCenja ima

vrijednost 0, Cime se aktivira k — € model;

e SST model ukljuCuje priguseni ¢lan medu modelske difuzije (difuzija izmedu
dvaju modela turbulencije) u transportnoj jednadzbi za w. Medu modelske difuzija

je nastala zato Sto je k — ¢ transformiran u jednadzbe temeljene na k i w;

e definicija turbulentne viskoznosti je modificirana kako bi uzela u obzir transport

turbulentnog smic¢nog naprezanja;
e konstante modela su drugacije;

Transportne jednadzbe za SST k — w model imaju sljededi oblik:

0 0 0 ok ~
E(pk)—l—@?(pu’k):aT[rkaT]—l—Gk_Yk +Sk (342)
i J J
0 0 0 ow
h —(puw)=—|T —|+G -Y +D +8 )
at(pw)+axi(pula)) axj( wanJ-l_ [ w+ w+ @ (3 43)

gdje su:
Gk — generirana turbulentna kineticka energija zbog gradijenta brzine,

G, = :utsz
S =/25;S; (3.44)

Si'zl %4_%
2l ox.  ox

e Gy—generirana w

G, =—G, (3.45)
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i, - efektivna difuzornost ki w

FkZ/H'&
Ok

l"wz,u+i
o

2]

Ok i 0 turbulentni Prandtlovi brojevi za ki w:

Oy

O =
? ,:1/6@1"'(1_5)/0@,2

1

- F1/O-k,1 +(1- I:1)/O-k,2

1

Ut turbulentna viskoznost

a* se definira kao

a se definira kao

* _

a =

a =

a*
aOO

k 1

,Ut:p_
® { 1 85}
max| —,—2

*

0

|

a o0

a, (k| uw)Re,’
1+ (ok/ po)Re,

o, + (pk/,ua)) Re,

’l+(,ok/,ua))Rek’1

34

|

(3.46)

(3.47)

(3.48)

(3.49)

(3.50)

(3.51)



3 Razrada teme

e (. se definira kao

B K’
A = T T — (3.52)
ﬂ"o O-w,1 ﬂoc
o _ﬂi,2 K*
02 L -
B. G o\ B
e funkcije uklju€enja F;i F»
F, = tanh(® *)
@, = min| max \/E ,502ﬂ , 4'Olf 3
0,090y py‘w) oc,,D.y
D’ =max|2p 110k o 4510 (3.53)
| 0,2 @ 0X; OX;
F, = tanh(®,?)
®, =max| 2 \/E ’50(2;1
| 0,09y py‘w
o évk generirana turbulentna kineticka energija
G, = min(G,,10p4 ko) (3.54)

u kojima je y udaljenost do sljedeée povrsine, a D,,*

Dw

o YiiY,disipacija ki w

Y, = pf ko
Y, = pBa’
:Bi = F1 i +(1_F1)ﬂ1,2
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e D, medu modelska difuzija

D, = 2(1-F)po, , - 2K 0@
“ W axj axj

(3.56)
o Ski Sy suizvorni Clanovi koje moze definirati korisnik ANSYS FLUENT-a

e za konstante modela a4, Ok 1, Ow, 1, Ok 2, Ow,2, Bi1, Bi2, Ao, Ao, B* Rex pogledati
[13]

Za SST k — w DES model turbulencije disipacija turbulentne kinetiCke energije se

modificirana na slijedeci nacin:

Y, = pB koFpgg (3.57)

gdje je :

FDEs=maX[ L ,1j (3.58)

des

Cues - kalibracijska konstanta za DES koja ima vrijednost 0,61 dok je A najveca veli€ina

lokalnog kontrolnog volumena (4y, 4,, 4;)

Turbulentna duljinska skala je parametar ovog modela:

_ k.
t_ﬁ*w

DES-SST takoder nudi moguénost ,Cuvanja“ grani¢nog sloja $to znaci da se granicni

L (3.59)

sloj modelira s originalnim SST k — w modelom turbulencije, a tek izvan grani¢nog sloja
se pocinje koristiti SST kK — w DES model turbulencije. To se postize koriStenjem lokalne

SST formulacije:

F... —max (%(1 - FSST),1] (3.60)

des

uz FSST= 0 [1 3]
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3.3.1.4 Metoda kontrolnih volumena

Metoda kontrolnih volumena se temelji na integralnom obliku zakona ouvanja danog
jednadzbom (3.29). Diskertizacija metodom kontrolni volumena se sastoji od dva
osnovna koraka: diskretizacije domene rjeSavanja i diskretizacije jednadzbi

matematickog modela.

Diskretizacija domene rijeSavanja se sastoji od vremenske diskretizacije i diskretizacije
prostora. Diskretizacija vremena ili vremenske domene se svodi na odredivanje
vremenskog koraka, pri Cemu se za stacionarne probleme moze uzeti da je vremenski
korak beskonacan. Kod diskretizacije prostora, dijeli se prostorna domena u skup
kontrolnih volumena koji se medusobno ne preklapaju i koji potpuno ispunjavaju
prostornu domenu. Kontrolni volumeni teoretski mogu imati opéi poliedarski oblik (npr. u
2D to mogu biti trokuti, Cetverokuti, peterokuti ili opéenito n -terokuti), sto je znacajna

prednost metode kontrolnih volumena.

Diskretizacija jednadzbi matematickog modela se svodi na primjenu integralnog oblika
zakona oc€uvanja (3.29) na svaki kontrolni volumen u skupu kontrolnih volumena koji

prekrivaju prostornu domenu rijeSavanja.

Da bi se osigurala konzervativnost metode potrebno je da je tok na granici izmedu dva
kontrolna volumena jednoznacan, odnosno da ne ovisi o kontrolnom volumenu za koji
se racuna. Drugim rijeCima, mora biti zadovoljen uvjet da tok koji kroz odredenu granicu
izlazi iz jednog kontrolnog volumena mora uci u susjedni kontrolni volumen koji dijeli istu
granicu. Zadatak je sheme diskretizacije da iz dvije razliCite vrijednosti toka na granici
izmedu dva kontrolna volumena izraCuna jednu jedinstvenu vrijednost. Tako npr.,
centralna shema daje tok na granici koji je jednak srednjoj vrijednosti gore spomenuta
dva razliCita toka. Osim centralne sheme najCe$¢e se koriste razne varijante tzv.

2upwind“ shema.

Lokacija varijable Up u kontrolnom volumenu Vp ne pojavljuje eksplicitno, Sto znaci da
vrijednost Up nije vezana uz odredenu toCku unutar kontrolnog volumena, vec je to

prosjecna vrijednost varijable U u promatranom kontrolnom volumenu. Obi¢no se
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vrijednost Up veze uz teziSte kontrolnog volumena, Sto je donekle opravdano buduci da

se moze dokazati da je [16]:
Uy =U, +0(A?) (3.61)

gdje je Up vrijednost varijable U u teZi$tu kontrolnog volumena, a O(A?) je ostatak koji je

drugog reda veli€ine.

Metoda kontrolnih volumena se u ovom radu koristi za diskretizaciju matematickog
modela strujanja fluid. S obzirom da je strujanje vode u CV pumpi nestlacivo opisati ¢e
se metoda na primjeru matematickog modela laminarnog strujanja nestlacivog
Newtonovskog fluida u proizvoljnom kontrolnom volumenu. Diskretizacija metodom
kontrolnih volumena polazi od integralnog oblika zakona oCuvanja. Tu su to zakoni

oCuvanja mase i koliine gibanja:

gSn-v dS=0 (3.62)
S

d
o i vdV + <£>n -(V-v4)VdS = i)n (VVV)dS - i VpdV (3.63)

pri ¢emu je V proizvoljni kontrolni volumen omeden zatvorenom povrS§inom S, a n je
jediniéni vektor vanjske normale na S. Kretanje granice proizvoljnog kontrolnog

volumena definirano je brzinom v koja mora zadovoljavati tzv. zakon odrzanja prostora:

d
—|ldv-9dn-v.dS =0 3.64
i <£> s (3.64)

Postupak disretizacie sastoji se od diskretizacije domene rjeSavanja i diskretizacije

jednadzbi matemati¢kog modela strujanja.

3.3.1.4.1 Diskretizacija domene rjeSavanja

Domena koja se rjeSava se sastoji od prostorne i vremenske domene. Diskretizacija
vremenske domene daje podjelu vremenskog perioda rjeSavanja nestacionarnog

problema na konacan broj jednakih ili promjenjivih vremenskih koraka At. Na taj su
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nacin definirane vremenske raCunske toCke u kojima Ce se raCunati vrijednosti zavisnih
varijabli. Nestacionarni problemi se rjeSavaju marSevski po vremenu, tako da se krene
od poznatog rje$enja u pocetnom trenutku t = t°, a kao rezultat se dobiva rje$enje u

novom vremenskom trenutku t = " = {° + At.

Diskretizacija prostorne domene rezultira mrezom konacnog broja kontrolnih volumena,
koji potpuno ispunjavanju domenu, a da se pri tom medusobno ne preklapaju. Kontrolni
volumen je proizvoljnog poliedarskog oblika, a omeden je proizvoljnim brojem
poligonalnih stranica. Mreza koja se sastoji od ovako definiranih kontrolnih volumena

naziva se proizvoljnom nestrukturiranom mrezom.

Slika 20 Poliedarski kontrolni volumen Vp

Primjer poliedarskog kontrolnog volumena prikazan je na slici 20, gdje sus Pi N
oznacena teziSta dvaju susjednih kontrolnih volumena koji dijele osjenanu stranicu f na

kojoj je istom oznakom istaknuto teziste.
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3.3.1.4.2 Diskretizacija matematickog modela

Tijekom diskretizacije integralnog zakona o€uvanja metodom kontrolnih volumen drugog
reda toCnosti, volumenski integrali po kontrolnom volumenu te povrSinski integrali po
stranicama kontrolnog volumena aproksimiraju se primjenom pravila srednje tocCke.
Vremenska diskretizacija se provodi numeriCkom integracijom zakona ocuvanja u
vremenu od prethodnog vremenskog trenutka #° do trenutnog vremenskog trenutka ¢’ =
t° + At koristeéi aproksimacije drugog reda toc¢nosti. Na taj nacin, potpuno diskretizirani

zakon ocCuvanja koliCine gibanja za kontrolni volumen Vp glasi:

3viV, —4vaV, + vV o o\ , " en o
i +z[\/, —(\/s)f}vf => v} (V) S] +(Vp) Vi (3.65)
f f
pri Cemu indeks P predstavlja veli€ine koje se odnose na teZiste kontrolnog volumena,
dok indeks f predstavlja veli€ine koje se odnose na teZiSte stranica kontrolnog
volumena. Indeksi n, 0 i 00 predstavljaju veliCine izraCunate u trenutnom vremenskom

£00 = 40

trenutku t" i dva prethodna vremenska trenutka i — At. Volumenski protok fluida

V. =n,-v,S, mora zadovoljavati diskretizirani zakon oCuvanja mase dok volumenski

protok kroz stranice kontrolnih volumena (Vs)f:nf-vsfo mora zadovoljavati
diskretizirani zakon oCuvanja prostora.

Brzina v; u konvektivhom clanu jednadzbe (3.65) predstavlja brzinu fluida u tezistu
stranice kontrolnog volumena te se raCuna primjenom stabilizirane linearne interpolacije
drugog reda tocnosti. Vrijednosti drugih zavisnih varijabli raCunaju se na stranicama

kontrolnih volumena primjenom obicne linearne interpolacije.

Derivacija brzine u smjeru normale na stranicu kontrolnog volumena nf-(Vv)f u
difuzijskom €lanu aproksimira se primjenom centralne sheme diskretizacije na sljedeéi
nacin:

vV, —Vp

o

n, - (Vv)f = |Af| + (nf — Af) . (VV)f = Ortogonalni doprinos + Neortogonalna korekcija (3.66)
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ricemu je A, = )
p J f d,-n

Volumenski protok \/f i gradijent tlaka (Vp)P u jednadzbi (3.63), te gradijent brzine

(Vv)f u jednadzbi (3.64) tretiraju se eksplicitno nakon diskretizacije Sto znaci da se

racunaju koristeci vrijednosti nezavisnih varijabli iz prethodne iteracije. Gradijenti polja
tlaka i brzine u tezistima kontrolnih volumena racunaju se primjenom Gauss-ovog

integralnog teorema.

Kada se jednadzba (3.64) uvrsti u jednadzbu (3.63) i nakon Sto se primjeni shema
diskretizacije konvektivhog €lana, diskretizirana momentna jednadZzba se moZe zapisati

u obliku linearne algebarske jednadzbe koja za kontrolni volumen Vp glasi:

apVvp+ Y. awy =1, +(Vp), (3.67)
N

gdje dijagonalni koeficijent ap , susjedni koeficijenti ay i desna strana jednadzbe rp ovise

0 nepoznatom polju brzine zbog gore spomenutih eksplicitnih ¢lanova.

Matemati¢ki model strujanja fluida rjeSava se primjenom tzv. odvojenog postupka gdje
se momentna jednadzba rjeSava odvojeno od jednadzbe tlaka. Diskretizirana se
jednadzba tlaka dobiva kombinacijom diskretizirane jednadzbe koliCine gibanja i
diskretizirane jednadZbe kontinuiteta primjenom tzv. metode momentne interpolacije

[17]. Diskretizirana jednadzba kontinuiteta za kontrolni volumen Vp glasi:

>nfviSi =3V =0 (3.68)
f f
gdje je Vf” volumenski protok fluida kroz stranice kontrolnog volumena. 1z diskretizirane

momentne jednadzbe moZe se izraziti brzina fluida u tezistu kontrolnog volumena na

sljedeci nacin:

V=" (Vp), (3.69)

pri c¢emu je
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Ho (V') ==X auvy +r5 (3.70)
f

Prema metodi momentne interpolacije, brzina fluida u teziStu stranice kontrolnog

volumena u jednadzbi (3.66), moze se izraziti imitacijom jednadzbe (3.67) na slijedeci

_(H) _(1 "
(2] )

pri ¢emu se Clanovi (H/a); i (1/a); raCunaju interpolacijom odgovarajuc¢ih ¢lanova u

nacin:

jednadzbi (3.67) za dva kontrolna volumena koji dijele promatranu stranicu f. U ovom se
radu ti ¢lanovi interpoliraju primjenom Rhie-Chow interpolacije [18]. Kada se jednadzba
(3.69) uvrsti u jednadzbu (3.67), dobiva se diskretizirana jednadzba tlaka za kontrolni

volumen Vp:

RS LALIE 67)
f f f f

pri Cemu se derivacija tlaka u smjeru normale n; -(Vp):diskretizira primjenom postupka

definiranog izrazom (3.64). Nakon rjeSavanja jednadzbe tlaka (3.70), moZe se izraCunati

volumenski protok fluida kroz stranice kontrolnog volumena na slijedeéi nacin:
7n n H 1 n n n
V' = {nf (—j —(—j n; -(Vp)f}S, (3.73)
a f a f

pri Cemu ovaj protok sada zadovoljava jednadZbu kontinuiteta.

U slu€aju kada se kontrolni volumen krecCe, volumenski protok stranica kontrolnog

volumena raCuna se tako da zadovolji diskretizirani zakon odrZanja prostora:

3V7 —4v0 + v -
-Sv'=0 3.74
2At Zf: f 3-74)
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pri Cemu se za diskretizaciju u vremenu Kkoristi ista metoda kao za jednadzbu koliCine
gibanja. Povecanje kontrolnog volumena izmedu dva vremenska koraka moze se izraziti
na sljedeci nacin:
Ve —Vo => 6V (3.75)
f
pri ¢emu je S6V," volumen koji stranica kontrolnog volumena obuhvati na putu od starog

do novog polozaja. Uvrstavanjem jednadzbe (3.73) u jednadzbu (3.72) dobije se:

1 n 7n
YD (3sV, —5\4°)=Z\/f (3.76)

Prema tome ako se volumenski protok stranica kontrolnog volumena raCuna primjenom

izraza:

g 30V 16V
T2 At 2 At

(3.77)

diskretizirani zakon ocCuvanja prostora biti ¢e egzaktno zadovoljen, a prema [19]

vremenska shema diskretizacije zadrzat ¢e drugi red toCnosti i na pokretnoj mrezi.

3.3.1.4.3 Postupak rieSavanja

Diskertizirani matematiCki model koji se sastoji od jednadzbe koliCine gibanja i
jednadzbe tlaka rjeSava se primjenom iterativnog PISO postupka [20] koji se sastoji od

sljededih koraka:

1. Prijelaz u novi vremenski korak i inizijalizacija vrijednosti brzine, tlaka i volumnog
protoka kroz stranice kontrolnih volumena odgovaraju¢im vrijednostima iz prethodnog

vremenskog koraka.

2. Pomicanje mreze i raCunanje volumenskog protoka stranica kontrolnih volumena

primjenom jednadzbe (3.75);

3. PocCetak vanjske iteracijske petlje:
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(a) RjeSavanje diskretizirane jednadzbe koliCine gibanja (3.63) uz primjenu polja
tlaka i volumenskog protoka fluida kroz stranice kontrolnih volumena iz prethodne

vanjske iteracije;
(b) Pocetak iteracijske petlie PISO postupka:

i. RjeSavanje jednadzbe tlaka (3.70) uz primjenu polja brzine iz prethodne
iteracije;
ii. RaCunanje novog volumnog protoka fluida kroz stranice kontrolnih

volumena primjenom jednadzbe (3.71) i novog polja tlaka;

iii. RaCunanje brzine u teZistu kontrolnih volumena primjenom jednadzbe

(3.67) i novog polje tlaka;

iv. Ako nije izvrSen zadani broj PISO iteracija (obi¢no 2), povrataka na
korak (i);

(c) Ako nije izvrSen zadani broj vanjskih iteracija povrataka na korak (a).

4. Ako nije dosegnut konacni vremenski trenutak povratak na korak 1.

3.3.2 Validacija i verifikacija (,,error estimate®)

Kako bi se bilo koji podatak dobiven eksperimentom ili numericCkom simulacijom
(raCunalnim eksperimentom), mogao smatrati rezultatom, potrebno je poznavati koliko je
on siguran odnosno koliko smo nesigurni u njega. Svrha procjene nesigurnosti je
ograniCiti greSke simulacije, odnosno drzati ih pod kontrolom. Sposobnost da se to¢no
simuliraju sloZzena strujanja fluida je ograniCeno matematickim i numerickim
aproksimacijama diferencijalnih jednadzbi koje ih opisuju. Naravno, ograni¢enost da se
to¢no simuliraju slozena strujanja lezi i u samom ograni¢enom razumijevanjem fizikalnih
zakona. Zbog toga je potrebno moci razluciti utjecaje na nesigurnost koji dolaze zbog

numerickih greSaka simulacije i koji dolaze zbog greSaka modela.
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Pri svakom koriStenju CFD-a potrebno je provesti procese verifikacije i validacije.
Verifikacijom se utvrduje da li je matematic¢ki model rijeSen korektno, dok se validacijom

utvrduje koliko toéno matematicki model koji se rjieSava aproksimira stvarnost.

Nesigurnost je procijenjena vrijednost za koju se izraCunati rezultat moze razlikovati od

stvarnog rjesenja.
RjeSenje = IzraCunati rezultat + procijenjena nesigurnost (3.78)

Sastavnice nesigurnosti su: 1. Nesigurnost ulaznih podataka, 2. Nesigurnost modela i 3.
NumeriCka nesigurnost. NumeriCka nesigurnost je jedina koja se ne moze eliminirati, a
izvori su joj u greSkama prostorne diskretizacije zbog nedovoljne rezolucija geometrijske
mreze, u greSkama vremenske diskretizacije zbog prevelikog vremenskog koraka, u
nepotpunoj konvergenciji iterativnog rijeSavaca i u greSkama u raCunalnom programu.
Korisnici komercijalnih raCunalnih programa zatvorenog tipa (FLUENT) mogu utjecati na
prva tri izvora greSke dok su za greSke u raCunalnom programu odgovorni sami
proizvodaci programa [21].

Opce prihvaceni nacin da se odrede gresSke prostorne i vremenske diskretizacije je da

se sistematski provede nekoliko zguSnjavanja geometrijske mreze i vremenskog koraka.

Ako veli€ina intervala mreze i veliCina vremenskog koraka teze nuli, greSka diskretizacije
takoder mora asimptotski teziti nuli. Ako se numericko rjeSenje nalazi u spomenutom
asimptotskom podrucju moze se koristenjem Richardsonove ekstrapolacije procijeniti

egzaktno rjeSenje, odnosno greska diskretizacije.

Za procjenu greSke prostorne diskretizacije koristi se sljedeci izraz za Richardsonovu

ekstrapolaciju:

D, =D, . +gA+g,A*+gA +... (3.79)
gdje su: Dieno - €gzaktno rieSenje i @, - numericko rjieSenje koje je dobiveno na mreZi

koja ima veli€inu intervala A. Funkcije g+, g2, ...itd., su definirane u kontinuumu i ne

ovise o diskretizaciji.
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Za to¢nost drugog reda: g, = 0. Tada se kombiniranjem dvaju numerickih rieSenja ®,¢ i
@42 eliminira greSka dominantnog reda veli€ine, drugog reda, dok se greSke visih

redova veli€ina zanemaruju, sto daje:

to¢no AT N2
A2 | g
A1

Richardsonova ekstrapolacija dana jednadzbom (3.80) moze se Koristiti ako su

) (3.80)

zadovoljene dvije pretpostavke: 1. red to¢nosti numericke metode je poznat (i drugog
reda je); 2. rezolucija mreze je dovoljno velika da se numeri¢ko rjeSenje nalazi u

asimptotskom podrucju.

Treba imati na umu da se moZe desiti da red to¢nosti numeri¢kog rieSenja bude maniji
od formalnog reda tocnosti primijenjene numeri¢ke metode. Na primjer, ako je red
to€nosti diskretizacije rubnog uvjeta manji od reda to€nosti diskretizacije unutar domene,

onda Ce red to€nosti numerickog rieSenja biti izmedu spomenuta dva reda to¢nosti.

Red toCnosti nije jedini poznati naCin da se provjeri da li je numeri¢ko rjeSenje u
asimptotskom podru€ju. Drugi je nacin da se izraCunaju tri rjeSenja na razliCitim
veliCinama intervala mrezZe. Pretpostavi se da je rjeSenje na mrezi s najmanjim A i
srednjim A u asimptotskom podruc¢ju, te se koriStenjem jednadzbe (3.80) izracuna
pripadajuce egzaktno rjeSenje. Nakon toga se raCuna gresSka diskretizacije na mrezi s
najvecim intervalom A koriStenjem dobivenog rjeSenja na mrezi s najve¢im intervalom i
egzaktnog rjeSenja. Ako se greSka na mrezi s najvecim intervalom ne poklapa s
oCekivanom asimptotskom gresSkom, tada rjeSenje na mreZzi s najve¢im intervalom nije u

asimptotskom podrucju [22].

Upravo ovaj drugi nacin procjene greske prostorne diskretizacije, prema [23], je koriSten

u ovom radu i sastoji se od sljedecih koraka.
Korak 1

Potrebno je definirati reprezentativnu veliCinu kontrolnog volumena A. Za

trodimenzionalnu mrezZu reprezentativna veli€ina moze se odrediti iz:
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=

1 1/3
A =[ﬁ _ (AV,)} (3.81)

, @ za dvodimenzionalnu mrezu reprezentativna veli¢ina moze se odrediti iz:

1l
N

N

1 1/2
A= [N;(AA,)} (3.82)

gdje su: AV, — volumen, AA; - povrsina i-te Celije i N - ukupan broj celija kojima je
domena diskretizirana. Jednadzbe (3.81) i (3.82) mogu se koristiti za integralne veli€ine,

kao npr. koeficijent otpora. Za polja varijabli, mogu se koristiti lokalne veliCine Celija.
Korak 2

Odabrati tri znaCajno razliita seta mreza kontrolnih volumena, te provesti na njima
simulacije za odredivanje vrijednosti klju¢nih varijabli vaznih za rezultat simulacije odn.
istrazivanja. Pozeljno je da je faktor usitnjavanja mreze r = Agrubo / Afinije VECi 0d 1,3. Ova
vrijednost se temelji na iskustvu, a ne na formalnom izvodu. Usitnjavanje mreze treba

biti u€injeno sustavno, ¢ak i ako je mreza nestrukturirana.
Korak 3

Neka su Ay <A, <Az i ryr = A)Aq, rsz = AslAy, te izraCunati ,prividni“ red to€nosti metode

p pomocu jednadzbe:

1
p =m\|n|532/521|+q(p)\ (3.83)
ry—S
q(p)= In(@’;——sj (3.84)
s=1-sgn(&y,/&,) (3.85)

gdje su €32 = @3- Pai €21 = O, - P4. Ako je r = konst., q (p) = 0. Apsolutna vrijednost u
jednadzbi (3.83) je potrebna da se osigura asimptota ekstrapolacije prema A = 0.

Negativne vrijednosti €32/£21 <0 su pokazatelj oscilatorne konvergencije. Ako je moguce,
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postotak pojave oscilatorne konvergencije takoder bi se trebao poklapati s ,prividnim®
redom to€nosti koristene sheme. To se poklapanje moze uzeti kao dobar pokazatelj da
je mreza kontrolnih volumena u asimptotskom podrucju, no ako to nije slu¢aj onda to ne
treba nuzno uzeti kao znak nezadovoljavajuce konvergencije. Treba napomenuti da, ako
su &3z ili €27 "vrlo blizu" nule, opisani postupak ne funkcionira. To moze biti pokazatelj
oscilatorne konvergencije, ili u rijetkim situacijama to moze znaciti da je dosegnuto
"to¢no" rjeSenje. U takvim sluCajevima, ako je moguce, treba provesti proracune s

dodatnim usitnjavanjem mreZze, a ako nije, rezultati se mogu uzeti kao takovi.
Korak 4

IzraCunati ekstrapoliranu vrijednosti iz:

o2, = (@, - @, ) /(5 -1) (3.86)
Korak 5

IzraCunati procijenjenu gresku iz:

o, -0
21 1~ %
er: =———= (3.87)
a q)1
IzraCunati ekstrapoliranu relativnu gresku iz:
2 -
21 ext 1
erly =t 1 (3.88)
D

Izradunati ,fini“ (na finoj mrezi) GCli>' (engl. grid convergence indeks — indeks
konvergencije mreze) iz:
21
GCE' — 1.25er;

fini p
21 1

(3.89)

Faktor 1,25 u jednadzbi (3.89) zapravo predstavlja faktor sigurnosti koji ¢e u ovom radu

zbog vece konzervativnosti rijeSenja biti zamijenjen s 3.
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Ako je vrijednost tog faktora 1 to je analogno sigurnosti od 50 % da ce rezultat
numericke simulacije upasti u to podrucje. Stoga faktor 3 odgovara sigurnosti od 99,73

% (normalna razdioba) da ¢e se stvarni rezultat CFD-a nalaziti u podru€ju @y £GCI.

Dalje ¢e biti govora o greski vremenske diskretizacije (tj. neovisnost CFD rjeSenja o

vremenskom koraku).

Da bi se smanjila greSka vremenske integracije kod nestacionarnih simulacija,
preporuCana je uporaba shema diskretizacije najmanje drugog reda to¢nosti. Kod
osciliraju¢ih tokova, njihove frekvencije obi€no se mogu procijeniti unaprijed te se
vremenski korak mozZe podesiti tako da se osigura da se koristi najmanje 10 do 20
koraka unutar svake oscilacije. U slu€aju nestacionarnosti zbog pokretne fronte rieSenja,

vremenski korak treba izabrati kao odredeni postotak:

At 2 (3.90)
u
gdje su: A - reprezentativha veli€ina kontrolnog volumena (KV) i u - brzina gibanja

fronte.

Ponekad se pri jakom usitnjavanju mreze i vriemenskog koraka, mogu uhvatiti (razrijesiti)
karakteristike toka koja nisu relevantne za simulaciju, odnosno ,nepozZeljne“ su. Primjer
su nepotrebno uhvacéeni otkinuti vrtlozi s izlaznog brida aeroprofila ili lopatica turbina pri
simulaciji s vrlo finim mrezama i vremenskim korakom. Istovremeno, to obi¢no znaci da

se ne moze postici konvergencija rieSenja.

U principu, vremensku ovisnost rijeSenja moze se tretirati kao jo$ jednu dimenzija u
postupku procjene greSke. Medutim, Cetiri-dimenzionalanu studiju je vrlo zahtjevno
provesti. Stoga je praktinije procjenu greSke u vremenskoj domeni provesti odvojeno

od procjene greSke zbog prostorne diskretizacije.

Pocevsi s dovoljno finom mrezom, procjena greSke u vremenskom podruéju moze se
tretirati kao jednodimenzionalna studija. Procjene treba provoditi s najmanje dva i po

mogucnosti tri razliita vremenska koraka za jednu prostornu rezoluciju.

Prethodno opisani procjenitelji greSke i dani jednadzbama (3.83) do (3.89), mogu se
koristiti ako se prostorna karakteristicha dimenzija mreze A zamijeni vremenskim
koracima. Analiza greske trebala bi osigurati sljedece informacije:
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« ciline varijable nestacionarnog stanja kao funkcije vremenskog koraka (graficki prikaz);
* procjenu greSke na temelju vremenski osrednjenih ciljnih varijabli;

» usporedbu s eksperimentalnim rezultatima za razliCite vrijednosti vremenskog koraka
[24].

Validacijom se treba odrediti do koje je mjere koriSteni matematicki model tocna
prezentacija realnih fizikalnih pojava. Validacijom se identificiraju i kvantificiraju greske i
nesigurnosti matematicCkog modela. Odredivanje to¢nosti matematicke prezentacije
realnog fizikalnog procesa postize se usporedbom numeriCkog rjeSenja i rezultata
eksperimentalnog (fizikalnog) rjeSenja. Buduci da svako eksperimentalno fizikalno
rieSenje, takoder, sadrzi odredenu mjeru nesigurnosti, ta se nesigurnost mora uzeti u

obzir prilikom usporedbe s numerickim rjeSenjem.

50



3 Razrada teme

3.4 MREZA KONTROLNIH VOLUMENA CENTRIFUGALNO
VRTLOZNOG STUPNJA 2VNN5-79

Numeri¢ka simulacija nestacionarnog strujanja u centrifugalnoj pumpi, centrifugalno
vrtloznoj pumpi i vrtloZznoj pumpi provedena je koriStenjem komercijalnog programskog
paketa ANSYS Fluent. Simulacija obuhvaca citav stupanj kako centrifugalne pumpe
tako i centrifugalno vrtlozne pumpe s usisnom i tlaéhom cijevi, slika 21. lzmedu
fizikalnog i numeri¢kog modela zadovoljeni su geometrijski, kinematicki i dinamicki uvjeti
slicnog rada. Pojednostavljenja geometrije provedena su samo u podrucjima koja ne

utjeCu na strujanje u statoru i rotoru.

Slika 21 Mreza kontrolnih volumena stupnja 2VNN5-79

Lijevo na slici 21 prikazan je diskretizirani stator s izlaznom cijevi dok je desno prikazan

diskretizirani rotor s ulaznom cijevi.

Mreza kontrolnih volumena s kojom je diskretiziran navedeni kontinuum mora osigurati
stabilnost i konvergenciju rjeSenja, a ispitana je i neovisnost rieSenja o mrezi. U CFD
modelu, rotor slobodno rotira te je s ostatkom domene povezan ,sliding“ rubnim
uvjetom. Proracun rotora, slika 22, se odvija u neinercijalnom, rotirajucem koordinatnom

sustavu. Izlazna cijev je povezana s izlazom iz statora s ,interface” rubnim uvjetom kako
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bi se mogla diskretizirati s ve¢im kontrolnim volumenima od onih kojima je diskretiziran
stator, slika 23, jer je strujanje manje zahtjevno za simulaciju od strujanja u statoru i
rotoru. Upotrebom interface” rubnog uvjeta omoguceno je znatno smanjenje broja
kontrolnih volumena. Utvrdeno je koji rubni uvjeti najbolje opisuju fizikalni model te
zadovoljavaju proces numeriCke simulacije. Simulacija je provedena za nestacionarno

strujanje s ciljem istraZivanja nestacionarnih pojava.

Slika 22 Strukturirana mreza rotora

Slika 23 Struktuirana mreza statora

Cijeli kontinuum je diskretiziran s tri mreze kontrolnih volumena. Prva mreza se sastoji
od 962159 kontrolna volumena i 1086400 Cvora, te s najvecim kontrolnim volumenom
od 0,5 mm; druga od 1864399 kontrolna volumena i 2007183 Cvora te s najvecim
kontrolnim volumenom od 0,4 mm i tre¢a od 3340658 kontrolna volumena i 3573140
¢vora te s najve¢im kontrolnim volumenom od 0,3 mm. Od navedenog broja kontrolnih

volumena 85 % su heksaedarski kontrolni volumeni, a 15 % su mjeSoviti kontrolni
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volumeni. Numericke simulacije provedene su na i7 platformi koriStenjem 3 procesora s

po 2 virtualne jezgre i 6 GB memorije [25, 26, 27].

3.5 MODELI ZA NUMERICKU SIMULACIJU CENTRIFUGALNO
VRTLOZNOG STUPNJA 2VNN5-79

S obzirom da je istraZivanje vr§eno pri brzini vrtnje rotora n= 2910 min™, simulacija je
vréena s vremenskim korakom od 8x10° s. Taj je vremenski korak odabran nakon
provedenog istrazivanja o pogodnom vremenskom koraku s obzirom na konvergenciju.
Pri tom vremenskom koraku rotor se okrene za 1,5°. Odabrani vremenski korak je
pokazao brzu konvergenciju rijeSenja. Za radni fluid je koriStena voda standardnih

svojstava pri 25 °C.
Simulacije su provedene s diskretizacijskim shemama drugog reda tocnosti [13].

U radu [28] daje se numeriCka simulacija rotora centrifugalne pumpe rijeSavanjem
RANS modela uz koridtenje standardnog k-¢ modela turbulencije. Radi se o 3D modelu
u kojem je iz rotora izrezan segment izmedu dvije lopatice te dizkretiziran kontrolnim
volumenima. Primjenom periodi¢kih rubnih uvjeta simulirano je strujanje u cijelom rotoru.
Dobivena karakteristiku se dobro slze s eksperimentalnim rezultatima, ali nije u
potpunosti obuhvacena cijela slika strujanja, ve¢ samo vrtlog koji se nalazi izmedu dvije

lopatice.

U radu [29] su numeriCkim simulacijama raCunane karakteristike aksijalne pumpe, te su
rezultati usporedivani s eksperimentalnima. KorisSteno je rieSavanje RANS modela i k-¢
model turbulencije. Istaknuto je da nestacionarno strujanje u pumpi nije periodi¢ko u
radijalnom smjeru te je potrebno diskretizirati cijeli stupanj, a ne koristiti samo periodiCke
rubne uvjete. Dobiveno je izvrsno slaganje izraCunatih rezultata s eksperimentalnim
mjerenjima u podru€ju protoka od 25% do 100%. Na protocima nizim od 25%
maksimalnog protoka dolazi do jakog rasipanja rezultata numeriCke simulacije zbog
pojacavanja predvrtloga ispred rotora. Pri tim nizim protocima, krilce ugradeno u ulaznoj
cijevi ispred rotora ne moze ponistiti predvrtlog, za razliku od podrucja protoka od 25%
do 100% gdje uspijeva.
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U radu [30] istrazuje se numerickom simulacijom pojava predvrtloga ispred kavitacijskog
predkola. Zaklju€ak je da modeli turbulencije temeljeni na LES modelu daju puno bolje
rezultate od RANS modela kada se racunaju nestacionarne pojave koje uklju€uju jako
odvajanje (separaciju) strujanja. Proraun je validiran eksperimentalnim rezultatima i
dobiveno je izvrsno slaganje duljine podrucja obuhvacenog predvrtlogom i prirasta

statiCkog tlaka.

U ovom je radu nakon provedene analize utjecaja modela turbulencije na rezultate za
jedan rezim rada pumpe (poglavlje 4.1.3), te koristeéi iskustva iz radova [28], [29], [30] i
[31], za modeliranje turbulencije koriSten hibridni DES SST model s ukljucenom F;

funkcijom uklju€ivanja (poglavlje 3.3.1.3).

Rubni uvjeti su postavljeni dovoljno daleko od samog stupnja kako bi se njihov utjecaj
mogao zanemariti. Za ulaz u domenu je koristen ,pressure-inlet” rubni uvjet, dok je za
izlaz koristen ,outlet-vent® rubni uvjet jer omoguc¢ava zadavanje koeficijenta gubitka na
izlazu. Za oba rubna uvjeta je zadan isti tlak od 100000 Pa kako bi se direktno vidjelo

koliki protoka i prirast tlaka ostvaruje stupanj [32].

Rubni uvjet ,outlet vent® definira pad tlaka (priguSenje) koje je proporcionalno

dinamic¢kom tlaku:

Ap = kL%pvz (3.91)

,Outlet vent” je takoder odabran jer nabolje odgovara fizici ispitivanja karakteristike
stupnja, gdje se protok regulira ventilom na izlazu od potpuno otvorenog do potpuno
zatvorenog stanja. Faktor gubitka u rubnom uvjetu ,outlet vent (3.91) odabran je
konstantnim, te je cijela simulacija provedena s k. = 0 (potpuno otvoren ventil), 2, 5, 10,
20, 60, 300 (potpuno zatvoren ventil) [13].
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3.6 EKSPERIMENTALNI (FIZIKALNI) MODEL CENTRIFUGALNO
VRTLOZNE PUMPE

Slika 24 Centrifugalni i centrifugalno vrtlozni stupanj 2VNN5-79 izradeni od pleksi stakla za potrebe
eksperimentalna istrazivanja

Tijekom istraZivanja provedenog u radu u Laboratoriju za hidrodinamiku i hidrauli¢ke
strojeve Fakulteta strojarstva i brodogradnje u Zagrebu izradeni su fizikalni modeli
stupnja centrifugalne i centrifugalno vrtlozne pumpe Kkoji odgovaraju numeric¢kim
modelima, slika 24, a takoder i stvarno izvedenima od strane proizvoda¢a Novomet —
Perm. Stupnjevi su ugradivani u mjernu eksperimentalnu liniju s pripadaju¢om opremom
koja omogucava promjenu broja okretaja, namjeStanje radne toCke te mjerenje
trenutnog protoka, prirasta tlaka i snage pogonskog elektromotora. Rotor i stator od
prozirnog pleksi-stakla su ugradeni takoder u prozirno kuciste od pleksi-stakla Cime je
omogucena vizualizacija strujanja, kako u medulopati¢nim kanalima rotora i statora tako
i u podruCju od posebnog interesa za istrazivanje: izmedu rotora i statora, gdje se u

slu€aju centrifugalno vrtlozne pumpe nalazi vrtlozni vijenac.

Stupnjeve od pleksi stakla je pogonio trofazni motor snage 0,55 kW.
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3.6.1 EKSPERIMENTALNA LINIJA ZA ISPITIVANJE CV | C PUMPE

Za potrebe ispitivanja centrifugalno vrtlozne (CV) i centrifugalne pumpe (C) u
Laboratoriju za hidromehaniku i hidraulicke strojeve pri FSB-u izradena je
eksperimentalna mjerna linija, slika 25. Eksperimentalna linija poCinje s ventilom na
ulazu, zatim slijedi 1 m duga cijev od pleksi-stakla, venturi cijev, 1 m duga cijev od
pleksi-stakla s mjernim mjestom za mjerenje tlaka na ulazu stupanj pumpe, zatim je
ugradena mjerna sekcija koja sadrzava CV ili C stupanj pumpe, 1 m duga cijevi od
pleksi stakla s mjernim mjestom za mjerenje tlaka na izlazu iz stupnja pumpe te izlazni
ventil. Ventili sluze za upravljanje mjerenjem. Eksperimentalna mjerna linija je izradena
u skladu sa standardima: ISO 5167-1,2,3 i1 4:2003 i ISO/TR 15377:2007.

Mjerenje

Mjerenje {\Iﬂajsgenimz Mjerena tlaka na
Ventil na protoka g sekcija izlazu
ulazu

Ventil na
| izlazu

Slika 25 Eksperimentalna linija za ispitivanja CV i V pumpe

Na slici 26 prikazana je mjerna sekcija za ispitivanje CV i C pumpe. Fluid se iz stupnja
ispitivane pumpe odvodi pomoc¢u prednjeg kolektora koji se sastoji od 14 prikljuCaka
rasporedenih ravnomjerno po njegovom obodu. Kolektor je izveden tako da unosi u
strujanje S$to manje nestabilnosti kako one ne bi utjecale na rezultate mjerenja. Fluid se
iz prednjeg kolektora odvodi pomoéu 14 cijevi koje omogucuju da fluid ide oko
elektromotora bez promjene visine, a ujedno imaju funkciju usmjerivaca strujanja, tzv.

,strainera“.
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Odvodne Elektromotor
cijevi
" Straznji
: " kolektor
Stupanj koji

se ispituje

Vod za
Dovod strujes odzraivanje
frekventnog
regulatora

- ! =

Slika 26 Prikaz mjerne sekcije
Kuciste u koje se ugraduje stupanj koji se zeli ispitivati (CV ili C) konstruirano je tako da
omogucava vrlo brzu izmjenu stupnja, slika 27. Takoder, kuciste osigurava sva potrebna

brtvljenja izmedu rotora i usisa, prednjeg zida rotora i kucista te statora i kucista.

Slika 27 Kuciste s ugradenim stupnjem koji se ispituje
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3.6.2 MJERENJE TLAKA PRI ISTRAZIVANJU HIDRODINAMICKIH
POJAVA U EKSPERIMENTALNOM MODELU CENTRIFUGALNO
VRTLOZNOJ PUMPI 2VNN5-79

Mjerni lanac je niz elemenata, mjerila ili mjernih sustava Sto tvore put mjernog signala

od ulaza do izlaza, slika 28.

Mjerno
pojacalo

Prijenos
signala

Koristenje
sighala

Mjerni pretvornik

Fizikalna
velicina

Slika 28 Shematski prikaz mjernog lanca

Cine ga:

Mijerni pretvornik - element mjernog lanca na koji izravno djeluje mjerna veli¢ina. On

daje izlaznu veli€inu koja je u poznatom odnosu prema mjerenoj fizikalnoj veli€ini;

Mjerno pojacalo - element mjernog lanca koji pojaCava i filtrira signal te vrsi konverziju

analognog signala u digitalni signal;

Prijenos signala - element mjernog lanca koji vrsi prijenos signala, a sastoji se od ili
elektricnog vodica ili optiCkog vodica ili radio veze, te pojacCala ukoliko se vrsi prijenos na
vecu daljinu (ako je mjerni pretvornik daleko od mjernog poja¢ala onda je prijenosni
sustav potrebno postaviti i izmedu mjernog pretvornika i mjernog pojacala, s tim da je
pozeljno izvrsiti A/D konverziju);

Kori$tenje signala - za regulaciju, za zapisivanje i obradu [34].

Pretvornici pretvaraju neelektri¢ne veli€ine u elektriCne signale. Ta pretvorba omogucuje
da se razliCite fizikalne veli¢ine mjere jednom vrstom elektricnog mjernog instrumenta,
da se male promjene neelektricne veliCine mogu relativno jednostavno dovoljno pojacati,

da se mjerenje moze obavit na daljinu, da se mogu mjeriti i zabiljeziti vrlo brze

promjene, itd.
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Osjetnici mogu biti pasivni i aktivni. Pasivnim osjetnicima treba elektri¢ni izvor da bi dali
izlazni signal, dok aktivnim osjetnicima nije potreban nikakav izvor za stvaranje izlaznog
signala. Kod osjetnika najvaznije su staticka i dinamiCka karakteristika. StatiCka
karakteristika pokazuje ovisnost izlaznog signala o mjerenoj veliCini. Dinamicka
karakteristika pokazuje vremensku ovisnost izlaznog signala osjetila pri promjeni
mjerene veliCine. Dinamicka karakteristika moze biti priguseno titrajna ili aperiodi¢na. U
izradi osjetnika uvijek se tezi da je statiCka karakteristika Sto je moguce linearnija.
Linearnost osjetnika je stupanj podudarnosti stvarne statiCke karakteristike s nekim
referentnim pravcem, a izraZzava se u postocima odstupanja & od pripadajuce vrijednosti

na pravcu, slika 29 [35].

y{(%)
100

50+

0 50 100 x, (%)

Slika 29 Odstupanje od linearnosti, [31]

Daljnje karakteristike osjetnik su sljedec¢e. Tijekom mjerenja mora biti u ravnotezi sa
stanjem procesa, ne smije utjecati na promjenu veliCine koja se mjeri ili na druge
veli€ine u procesu. Signal treba imati nose¢u energiju koju osjetnik uzima iz procesa. No
medutim kroz osjetnik postoji stalan tok energije, te on nikad nije u potpunoj ravnotezi s

procesom. Ta €injenica ulazi u procjenu gresSke mjerenja.

Bitna karakteristika osjetnika je osjetljivost. Ona predstavlja omjer izmedu promjene
odziva pri pripadajucoj promjeni ulazne [36]. Stoga je prije poCetka mjerenja potrebno
otprilike znati koliko ¢e biti velike veli€ine koje ¢e se mjeriti kako bi se odabrao dovoljno

osjetljivi osjetnik. U protivnom bi za neki poticaj mogao dati premalu izlaznu promjenu,
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koja se ne bi ni registrirala na pokaznom elementu ili bi bila odbaena kao Sum cijelog

mjernog lanca.

Pretvornik je najkritiCniji dio mjernog lanca, jer on uglavnom mora biti u kontaktu s

mjernim objektom (tj. mjerenom fizikalnom veli¢inom).

Svaki elektromehanicki mjerni pretvornik moze se prikazati matematickom relacijom :

E i (t) =1 (x,) (3.92)

gdje su: Esignal(t) elektriCni signal na izlazu iz pretvornika; x, ulazna fizikalna veliina

(npr. tlak).

Pozeljno je da je funkcija f:

- Linearna;

- Jednoznacna (za jedan ulaz postoji jedan izlaz);

- Ponovljiva.

3.6.2.1 Induktivni mjerni pretvornik razlike tlakova (diferencijalni mjerni
pretvornik) PD1

HBM-ov induktivni mjerni pretvornik razlike tlakova PD1 (slika 30) spaja se na pojacalo
izvora uzbudnog napona temeljne frekvencije 5 kHz. U mjerenjima su koristeni HBM-ovi
mjerni pretvornici mjernog podrucja od 0 do + 0,1 bar. Treba naglasiti da pretvornici

mogu podnijeti tlakove i do 50 bara bez ostecenja.
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Slika 30 HBM induktivni mjerni pretvornik razlike tlakova PD1, [37]

Mijerni sklop (elasti¢ni element i pretvornik) zasti¢en je od vanjskih utjecaja s kuciStem
od nehrdajuceg Celika. Unutrasnjost mjernog sklopa izvedena je tako da se osigura
nepropusnost mjernog pretvornika (slika 31). Mjerna membrana za mjerne pretvornike 0
do =1 bar izraduje se od slitine bakar-berilij. Kao mjerni medij prikladni su sve tekucine i
plinovi (pare) koje ne djeluju agresivno na materijal mjerne membrane. |zlazni signal
diferencijalnog mjernog pretvornika je toliko visok da se primjenom pojacala, koje daje
uzbudni napon frekvencije 5 kHz, dobivaju dobri rezultati mjerenja ¢ak i kad je razlika
tlakova takva da se nalazi na krajevima mjernog podrucja. Visina frekvencije uzbudnog
napona (5 kHz) i mali ,mrtvi“ volumen mjernog pretvornika osiguravaju mu povoljne

dinamicke karakteristike.
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Slika 31 Mehani¢ka konstrukcija HBM-ovog diferencijalnog mjernog pretvornika tlaka PD1: A-vijak za
odzracCivanje (lijevi i desni); B-provrti; F-kuciste; K-tlatna komora; M-mjerna membrana; L1,L2- mjerne
zavojnice, [33]

Diferencijalni mjerni pretvornik PD1 se sastoji od dvaju medusobno povezanih kucista
(F), od kojih svako na svojoj strani ima otvor s navojem za ucvrScenje cjevovoda. Preko
Sest provrta (B) dovodi se medij s obje strane membrane u pripadajucu tlatnu komoru.
Tlacne se komore mogu pomocu svojih odzracnih kanala (A) odzracCiti. Na sredini
membrane, s obje strane pricvrS¢ene su podloSke od feromagnetskog materijala.
Nasuprot njima nalaze se mjerne zavojnice L1 i L2, koje su utisnute u pripadajuée

kuciste. Ugraden je i trimer za podeSavanje osjetljivosti.
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Slika 32 Shema spajanja HBM-ovog diferencijalnog mjernog pretvornika na pojacalo, [33]

Mjerne zavojnice L1 i L2 (slika 32) su spojene serijski i €ine s feromagnetskom
podloSkom koja se nalazi na sredini membrane «diferencijalni ventil», odnosno
induktivni polumost koji se preko voda 2 i 3 spaja na pojacalo. Mjerni mediji koji se
privode pod razliCitim tlakovima deformiraju membranu, $to uzrokuje povecanje
induktiviteta u jednoj i smanjenje u drugoj zavojnici. Ove dvije mjerne zavojnice u
mjernom pretvorniku, kada je on prikljuéen na pojacalo, zajedno s dva otpornika male
tolerancije u pojacalu, tvore Wheatstonov most. Prije mjerenja je most inicijaliziran
pocetnim naponom UB (temeljne frekvencije 5 kHz). Izlazni signal je omjer napona UA
koji nastaje promjenom induktiviteta L1 i L2 te napona UB (UA/UB). Pri punom otklonu
membrane tvornicki izlazni signal mjernog pretvornika PD1 iznosi 8 mV/V.

Na odvodima zavojnica L1 i L2 spojene su dodatne zavojnice L1T i L2T (one se takoder
nalaze unutar mjernog pretvornika), koje Cine tzv. trimer osjetljivosti mjernog pretvornika.
Postoji dakle mogucnost korekcije osjetljivosti na samom mjernom pretvorniku pomocu

vijka s feromagnetskom jezgrom TK, [37].
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3.6.3 MUERENJE PROTOKA

Za potrebe mjerenja protoka pri istrazivanju hidrodinamickih pojava u eksperimentalnom
modelu centrifugalno vrtlozne pumpe 2VNN5-79 izradena je venturijeva cijev od pleksi

stakla dimenzija definiranih prema standardu na slici 33.

R \A

- —F \ TQ_ ________________

smijer strujanja

Slika 33 Shematski prikaz standardiziranog klasi¢nog venturimetra, [38]

Protokomjeri s venturijevom cijevi, slika 33, imaju oblik koji priblizno aproksimira
strujnice pri strujanju kroz smanjeni poprecni presjek. Zbog toga stvaraju manji gubitak
tlaka nego protokomjeri s priguSnicom. Koeficijent protoka blizi je jedinici nego kod
priguSnice i manje razlke u performansama, slika 34. Zbog rubnih mjernih
hidrodinamickih uvjeta, venturimetri zahtijevaju vrlo dugu ravnu dionicu cjevovoda
(izobrazeno strujanje) prije i poslije mjeraca. Zbog toga venturimetri postiZzu vrlo visoku
to¢nost <+0,5 % [38], [39].

l ‘ PRESSURE VARIATION

o e 7 A SR OB A TR PN TS

__-—---— l”””lll!l’:;lf!]!l
 — ———

Slika 34 Distribucija tlaka duz venturijeve cijevi, [35]
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Zbog dobrih karakteristika protokomjera s venturijevom cijevi, prvenstveno zbog
Cinjenice da njegova mjerna nesigurnost ovisi o mjernoj nesigurnosti duljinskih izmjera
njegovih dimenzija (promjeri sekcija na mjestima mjerenja tlaka) i mjernoj nesigurnosti
mjerenja tlakova, izraden je protokomjer s venturijevom cijevi u Laboratoriju za
hidromehaniku i hidrauliCke strojeve na Fakultetu strojarstva i brodogradnje u Zagrebu

od pleksi stakla, slika 35, prema standardu slika 33.

Slika 35 Fotografija izradenog protokomjera s venturijevom cijevi

Pri izradi venturijeve cijevi posebna je paznja posveéena kolektorima za mjerenje tlaka.
Da bi se dobio Sto tocniji tlak koji vlada u mjernom presjeku (nuliranje utjecaja odvajanja,
vrtlozenja i ostalih nestabilnosti), tlak se mjeri na Cetiri mjesta po obodu sekcije, te se
kao takav integrira s kolektorom i mjeri se u jednoj tocki [40], [41].

Rupice za mjerenje tlaka izradene su prema standardima, slika 37 i slika 38.

3.6.4 MJERNA SEKCIJA ZA MJERENJE TLAKA

Tlakovi koje je potrebno mijeriti su tlak prije (na usisu) i tlak iza pumpe. Kako bi se
zadovoljili uvjeti standarda za instalaciju pretvornika tlaka [42], izradene su ravne mjerne
sekcije za tlak od pleksi stakla, slika 36. Mjerne sekcije su izradene kako bi se strujanje,
Sto je vise moguce, umirilo. Kako pleksi staklo ima visoku kvalitetu povrsine, mjerna
sekcija sa svojom hrapavos¢u ne unosi nestabilnosti. Nadalje, potrebna je dovoljna
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duljina sekcije kako bi se strujanje u potpunosti smirilo i izobrazilo nakon svih

zakretanja, promjena presjeka, itd. Dujina ravne mjerne sekcije treba biti ve¢a od 10D
[43].

Slika 36 Fotografija mjerne sekcije za mjerenje tlaka na ulazu (gore), na izlazu (dolje)

Tlak se mjeri na Cetiri mjesta po obodu cijevi, a povezana su s integratorom tlaka
radijalnim cjevCicama. Rupice za mjerenje tlaka izradene su prema standardima, slika

37 i slika 38, kako svojim prisutno$¢u ne bi utjecale na strujanje [38].

d=3do6mmili0,08/
I>25d
! r< d/4

debelostijene cijevi

Slika 37 Dimenzije rupica za mjerenje tlaka kod debelostijenih elemenata, [38]
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44+

prikljuco
komad prije
zavarivanja

2atik za centriranje

zavareni
priklju¢ak

paiijivo izbusena

r<0,1d rupica ( bez srha )

Slika 38 Dimenzije rupica za mjerenje tlaka kod tankostijenih elemenata, [38]
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3.6.5 UMJERAVANJE MJERNIH PRETVORNIKA TLAKA

Za potrebe ovog rada u Laboratoriju za hidromehaniku i hidrauli¢ke strojeve na FSB-u

razvijen je postupak za umjeravanje mjernih pretvornika tlaka.

Tlacna posuda, slika 39, napuni se zrakom do odredenog tlaka te se spoji na U-cijev.
Mjerni pretvornik koji se umjerava spoji se na U-cijev i na mjernu stanicu Spider8
proizvodaca. Zatim se pomocu kontrolnih ventila U-cijevi, mjerni lanac od U cijevi do
mjernog pretvornika, odzraci tako da se lijevi i desni meniskus mjernog fluida u U cijevi
(alkohol ili Ziva) dovedu do nule. Razine mjernog fluida u U cijevi (lijevi i desni meniskus)
se oCitavaju na umjerenoj mjernoj traci. Sada se u software-u na prijenosniku tarira
mjerni pretvornik tako da pokazuje 0 mV/V. Pusti se zeljeni tlak iz tlatne posude s
kontrolnim ventilima na mjerni pretvornik, oCitaju se otkloni lijevog i desnog meniskusa
U-cijevi te se na prijenosniku ocita koliko mV/V daje pretvornik. Na opisan nacin prode

se cijelo mjerno podrucje pretvornika.

e -

[ o = o]
B 1
(8 A n :

]
i

Kontrolni
ventili U

cijevi = U cijev

1 Mijerni
L2 pretvomnici

e

Tlaéna
posuda

Slika 39 Linija za umjeravanje mjernih pretvornika tlaka

Mijerna stanica-Spider8

A
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Mijerenja se ponovljaju te se provedi procjena mjerne nesigurnosti.

Opisani postupak rezultira bazdarnom krivuljom koja kvantificira vezu: mjereni tlak (Pa)

— elektri¢ni signal (mV/V) — prikazani tlak (Pa).

Dobivena bazdarna krivulja upiSe se u software za mjerenje. Time je mjerni lanac,
pretvornik-mjerna stanica (Spider8)-prijenosnik-software spreman za mjerenja kod

eksperimenta.

Pri nekom tlaku pretvornik inducira neki signal u mV/V, mjerna stanica-Spider8 to
registrira, potom digitalizira signal i poSalje ga prijenosniku, a software pomoc¢u uneSene

umjerne krivulje pretvori signal u Pa i prikaze ga.

3.6.6 PROCJENA MJERNE NESIGURNOSTI REZULTATA
EKSPERIMENTALNIH MJERENJA

Svako mjerenje nosi sa sobom odredenu mjernu nesigurnost, koju €ini niz komponenti.
Prema nacinu procjene mjerne nesigurnosti, komponente mjerne nesigurnosti dijele se u
dvije kategorije:

= nesigurnost tipa A - komponente se odreduju statistiCkim metodama, i

= nesigurnost tipa B - komponente se procjenjuju drugim metodama.

Mjerna nesigurnost se iskazuje standardnim odstupanjem. Mjerna nesigurnost tipa A
(ua) se odreduje na temelju razdiobe ucestalosti (frekvencije) pojedinih ocitanja
dobivenih ponavljanjem mjerenja. Mjerna nesigurnost tipa B (ug) obiCno se procjenjuje

na temelju pretpostavljene razdiobe ucestalosti.

Ukupna nesigurnost (u) je geometrijski zbroj pojedinih komponenti:

u=\lu+u,’ (3.93)

U sluCajevima kada postoji vise komponenti mjerne nesigurnosti, tada se one
geometrijski zbrajaju (slika 40). Time se sve komponente mjerne nesigurnosti jednako

tretiraju, Sto pojednostavljuje procjenu ukupne mjerne nesigurnosti [44].
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U B3
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UBi

4
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Slika 40 Ukupna nesigurnost kao geometrijski zbroj svih komponenti, [40]

Mjerna nesigurnost tipa A

Mjerna nesigurnost tipa A se procjenjuje statistickom analizom provedenom na nizu
ponovljenih mjerenja, te raCunanjem standardnog odstupanja (s). NajceS¢i primjeri
racunanja mjerne nesigurnosti tipa A su:
= racunanje standardne devijacije aritmeticke sredine od nekoliko neovisnih
mjerenja,
= uporaba metode najmanjih kvadrata za konstrukciju kalibracijske krivulje u cilju
odredivanja koeficijenata krivulje i njene standardne devijacije,
= analiziranje varijance radi utvrdivanja slu€ajnih efekata pri nekim vrstama
mjerenja.

Najbolja procjena oCekivane vrijednosti x; dobiva se kao rezultat n neovisnih o€itanja u
istim uvjetima i predstavlja aritmetiCku sredinu niza o€itanja od x; do x,. RaCuna se

prema jednadzbi:

f:le, (3.94)
ni
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Standardno odstupanje niza oc€itanja definirano je jednadzbom:

s:\/ S T % (3.95)

n—143

Stoga, standardno odstupanje pojedinacnih ocitanja je mjera rasipanja ocitanja,

odnosno mjera nepreciznosti.

Rasipanje aritmetickih sredina n mjerenja je standardno odstupanje aritmetiCke sredine

(srednja kvadratna greska aritmeti¢ke sredine):

5= (3.96)

Mjerna nesigurnost tipa A se iskazuje standardnim odstupanjem aritmeticke sredine:

u,=s (3.97)

X

Mjerna nesigurnost tipa B

Pri provodenju mjerenja nikada se ne Koristi iskljuCivo statistiCki pristup procjeni greske
mjerenja, ve¢ se koriste i drugi izvori podataka kojima je opisana mjerna nesigurnost.
Medutim, zbog ograniCenja vremena i ograniCenih sredstava, mjerni je rezultat vrlo
Cesto proizvod samo jednog mjerenja. Zbog toga se nesigurnost procjenjuje na temelju

informacije kojom se raspolaze.

Procjena mjerne nesigurnosti tipa B moze se temeljiti na razli€itim izvorima raspoloZivih

podataka:

* na karakteristikama mjerne opreme,

= na podacima o umjeravanju mijerila,

= na podacima iz priru¢nika,

= na podacima o ranije provedenim slicnim mjerenjima,

= na podacima temeljenima na procjeni ili iskustvu poznavanja instrumenata.
Procjena mjerne nesigurnosti tipa B moze biti podjednako pouzdana kao i ona tipa A
(narocito u slu¢ajevima kada je broj oCitanja mali). Naj¢e&¢i primjeri nesigurnosti tipa B

izvedeni su iz pravokutne, trokutne, trapezne i normalne razdiobe.
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Grani¢na greska mjernih uredaja

Zbog nemogucnosti eliminacije sustavnih greSaka, u konacni se rezultat uvodi pojam
mjerna nesigurnost. Utjecaj te nesigurnosti na mjerne uredaje i mjerenje izrazava se
pojmom grani¢na mjerna greSka. Grani¢na greska je dogovoreno ili garantirano najvece

dopusteno odstupanje od stvarne vrijednosti ili od propisane vrijednosti mjerene veliCine.

Ako su za neki instrument (mjerilo) poznate maksimalne greSke (-a i +a), te ukoliko
nema nikakvih podataka o distribuciji mjerene vrijednosti unutar sigurnih granica,
pretpostavlja se jednaka vrijednost pojavljivanja izmjerene veli€ine unutar intervala +a.
Takva se razdioba naziva pravokutnom (slika 41) i predstavlja najnepovoljniju razdiobu

mjerenog rezultata unutar sigurnih granica [45].

pey b

1/2a

-

p—a /\3 1l p+a /3 %

Slika 41 Pravokutna razdioba s pripadaju¢om standardnom devijacijom, [41]

Ocekivana vrijednost mjerene veliine se nalazi u srediStu intervala. Mjerna nesigurnost
izmjerene veli€ine se iskazuje standardnim odstupanjem, pa se mjerna nesigurnost tipa

B kod procjene na temelju grani¢ne greske odreduje na sljedeci nacin:

u =7 (3.98)

Sastavljena (slozena) normalna nesigurnost

Mijerena veli€ina Y ovisi o viSe ulaznih veli€ina X7,X5,...,X, prema funkciji f, a koje mogu
medusobno biti nekorelirane ili korelirane:
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Y=/(X,X,,.0, X,,) (3.99)

Mjerni je rezultat zapravo procjena veliCine Y(y) s procjenama ulaznih veli€ina
(x1,X2,...,Xn) 1 matematickim modelom funkcijske povezanosti izlazne s ulaznim
veli¢inama:

y=f(%,%,.0%,) (3.100)

a) Nekorelirane ulazne veli¢ine
Promjena jedne od veliCina ne uzrokuje promjenu niti jedne od preostalih ulaznih
veli€ina, pa je sastavljena normalna nesigurnost veli€ine y jednaka pozitivnoj vrijednosti

drugog korijena sastavljene varijance:

ucz(y)z y (ij -uz(xl.) (3.101)

Normalne nesigurnosti u(x;) ulaznih veliCina mogu biti tipa A ili tipa B. Jednadzba (3.101)

se temelji na prvom priblizenju Taylorovog reda. Parcijalne derivacije gl se nazivaju
xi

koeficijenti osjetljivosti i odreduju se za vrijednost X;=x;. Koeficijenti osjetljivosti pokazuju

utjecaj promjene procijenjenih veli€¢ina (x4,X»,...,X,) Na promjenu procijenjene veliCine y

pri promjeni za iznos AXx;.
b) Korelirane ulazne veli€ine

Ako ulazne veliCine nisu medusobno neovisne, sastavljena varijanca se raCuna prema

jednadzbi (3.102) iz [41] gdje ulazne veliine koreliraju s korelacijskim koeficijentom 1:
n 6 2
ucz(y):[zal-u(xi)] (3.102)
i=1 )Cl-

Sastavljena standardna nesigurnost us(y) u tom je slu€aju jednaka pozitivnom drugom
korijenu linearnog zbroja ¢lanova koji predstavljaju promjenu procjene izlazne veli€ine y

prouzroCenu standardnom nesigurnoSc¢u svake od procjena ulaznih veliCina x; [46].

Pri mjerenju tlaka jedina komponenta mjerne nesigurnosti je mjerna nesigurnost

pretvornika tlaka PD1, $to je mjerna nesigurnost tipa B. Grani¢na greSka PD1 iznosi
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a = 10,5 mbar, te se prema jednadzbi (3.98) moze izraCunati njegova mjerna

nesigurnost od 0,288 mbar.

Pri mjerenju protoka javlja se slozena mjerna nesigurnost Cije su dvije komponente: a)
mjerna nesigurnost mjerenja promjera venturi cijevi i b) mjerna nesigurnost pretvornika
tlaka PD1.

Jednadzba za protok venturi cijevi je:
2 2 _
Q=C, 1 2D 2(pi=p) (3.103)

RER A

gdje su: D, — promjer venturimetra na ulazu, Ds — promjer venturimetra u ,grlu“, Cc —

koeficijent kontrakcije mlaza.

S obzirom na moguénosti Laboratorija za hidrodinamiku i hidraulicke strojeve na FSB-u,
moze se procijeniti da maksimalna greska duljinskih izmjera moZe biti 0,2 mm. Ako se ta
maksimalna greska uvrsti u jednadzbe osjetljivosti izvedene iz jednadzbe (3.103), prema
jednadzbi (3.101) dobije se kolika je maksimalna nesigurnost protoka zbog nesigurnosti

u duljinskim izmjerama.
Nesigurnost protoka zbog nesigurnosti duljinskih izmjera je tipa B i iznosi ug(D) = 1,29%.

Ako se uzme nesigurnost pretvornika tlaka PD1 za neku srednju razliku tlaka, jednadzba

(3.103), nesigurnost PD1 u postocima protoka iznosi ug (p) = 0,501%.

SloZena nesigurnost protoka venturimetra dobije se iz:
ug(D,p) = \u(D)* +u(p)® (3.104)

SloZena nesigurnost venturimetra iznosi ug(D, p) = 1,38%.
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4. REZULTATI

4.1 REZULTATI NUMERICKIH SIMULACIJA MKV

4.1.1 Verifikacija numerickih rezultata centrifugano vrtlozne pumpe

2VNNS5-79 (“error estimate”) — prostorna diskretizacija

U tablici 1 i tablici 2 prikazani su rezultati postupka verifikacije numeri¢kih rezultata
centrifugalno vrtlozne pumpe 2VNN-79, dobiveni numerickom simulacijom na tri razliite
mreze kontrolnih volumena, prema postupku ,error estimate® opisanom u poglavlju
3.3.2.

@, P, 28 r21 21 21
ki E21 €32 p Dext ers
H[m] H[m] H [m] I3z

2
er, 21
| GCliina

0 3,8562519 | 3,879493 | 3,832738 | 1,333 0,0269734 -0,0467551 1,91 3,862314 | 0,7% 1% 2,88%

2 4,775226 | 4,799500 | 4,757534 | 1,333 | 0,0242749 -0,0419669 1,90 | 4741815 | 0,5% | 0,7% 2,06%

5 5,546657 | 5,515872 | 5,465185 | 1,333 | 0,0307853 -0,0506868 1,73 5,594441 | 0,6% | 0,9% 2,78%

10 6,127406 6,106962 | 6,068966 | 1,333 0,0204438 -0,0379963 2,15 6,151312 | 0,4% | 0,4% 1,42%

20 6,605054 | 6,619985 | 6,593341 | 1,333 | 0,0149305 -0,0265854 2,04 6,586332 | 0,3% | 0,3% 0,91%

60 6,884256 6,902592 | 6,867086 | 1,333 0,0183357 -0,0355061 2,20 6,863468 | 0,3% | 0,3% 1,03%

300 6,826658 | 6,817193 | 6,813440 | 1,333 -0,009464 -0,0037536 1,53 6,843793 | 0,2% | 0,2% 1,66%

Tablica 1 Rezultati postupka verifikacije numerickih rezultata na tri mreze za H, n= 2910 min™’

@, P, 28
3 3 3 Iz1 21 21 EFoxi’ 21
ke Q[m’/s] Q[m’/s] Q[m’/s] €21 £32 p Dot er, H GClina
-3 -3 -3 Is2
x10 x10 x10
0 1,545902 1,527592 1,566271 1,333 | -0,018311 0,020369 1,89 1,535131 1,2% 0,7% 2,91%
2 1,401969 1,386694 1,416324 1,333 | -0,015275 0,029631 2,30 1,418271 1,1% 1,1% 3,52%
5 1,230939 1,217047 1,242399 1,333 | -0,013891 0,025351 2,09 1,247809 1,1% 1,3% 4,00%
10 1,026676 1,033082 1,006397 1,333 0,006406 -0,020279 1,35 1,029891 0,6% 1% 5,06%
20 0,775336 0,780019 0,757724 1,333 | -0,004683 | -0,022295 1,53 0,784961 0,6% 1,2% 5,90%
60 0,499157 0,504434 0,486105 1,333 0,005277 -0.018329 1,57 0,489391 1,1% 1,9% 6,27%
300 0,214587 0,212909 0,212767 1,333 | -0,001678 | -0,000142 1,51 0,213112 0,7% 1,1% 6,07%

Tablica 2 Rezultati postupka verifikacije numerickih rezultata na tri mreze za Q, n=2910 min™’
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4 Rezultati

k. je koeficijent gubitka na izlazu domene (odreden prema jednadzbi (3.91)), s kojim se
simulira zatvaranje ventila na izlazu pumpe, kako bi se dobile karakteristiCne vrijednosti
pumpe pri odredenom protoku razli€¢itom od maksimalnog Q (potpuno otvoren ventil - k.

= 0 do potpuno zatvorenog ventila - k. = 300).

@4, @, i P3 su rezultati numericke simulacije za visinu dobave pumpe H, pri ¢emu je @
rezultat na najguscoj, a @3 rezultat na najgrubljoj mrezi. Karakteristike svake od mreza

su opisane u poglaviju 3.4.

ra1 I3z €21, €32 P i €rz°' su sastavnice procedure ,error estimate” opisane u poglaviju 3.3.2.
®ex’’ je ekstrapolirano (predvideno) rieSenje danih numerickih simulacija, dok je erex’’

ekstrapolirana greska tog novog rjeSenja.

GCla?! je indeks konvergencije mreZe, a u biti predstavlja numeri¢ku nesigurnost

analogno mjernoj nesigurnosti eksperimentalnog mjerenja.

Slika 42 prikazuje usporedbu CFD rjeSenja za visinu dobave pumpe dobivenih na tri
mreze razliCite gustoce. Lokalni red to€nosti p izraunat pomocu jednadzbe (3.83) varira
od 1,53 do 2,20, s globalnim prosjekom psq 0d 1,92, Sto je dobar pokazatelj provedene
racunalne simulacije. Oscilacija konvergencije javlja u 40%. Taj globalni red toCnosti se
koristi za procjenu numeri¢ke nesigurnosti, odnosno GCI indeksa pomoc¢u jednadzbe
(3.89), te se ucrtava u obliku raspona greSke, kao Sto je prikazano na slici 43.

Maksimalna nesigurnost diskretizacije je 2,88%, Sto odgovara visini dobave od + 0,20 m.
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4 Rezultati

CFD rjesenja visine dobave na tri mreze

— 7
\.\\ )

s ,E
\ I —m

\
) 4 —=— 02
3 —&— O3
300 60 20 10 5 2 0
—+—®D1(6,826658(6,884256(6,605054 6,127406 |5,546657 |4,775226 3,8525196
—=— 02| 6,81344 |6,867086|6,593341|6,068966|5,465185 |4,757534 3,8327381
—4—®3(6,843793(6,863468(6,586332(6,151312(5,594441(4,741815(3,815646
Slika 42 Usporedba CFD rjeSenja za H [m] na tri razliCite mreze, n=2910 min™
Ekstrapolirane vrijednosti H [m] s ucrtanom
nesigurnoscu
s &
R T
< 4
k, 3
300 60 20 10 5 2 0
—o—ODext| 6,843793 | 6,863468 | 6,586332 | 6,151312 | 5,594441 | 4,741815 | 3,815646

Slika 43 Ekstrapolirane vrijednost H [m] s ucrtanom numeric¢kom nesigurnoscu (error bars), n= 2910 min”
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4 Rezultati

Slika 44 prikazuje usporedbu CFD rjeSenja za protok kroz pumpu dobivenih na tri mreze
razliCite gustoce. Lokalni red to€nosti p izraCunat pomocu jednadzbe (3.83) varira od
1,35 do 2,30, s globalnim prosjekom pseq 0d 1,75, Sto je dobar pokazatelj provedene
racunalne simulacije. Oscilacija konvergencije javlja u 40%. Taj globalni red toCnosti se
koristi za procjenu numericke nesigurnosti, odnosno GCI indeksa pomoc¢u jednadzbe
(3.89), te se ucrtava u obliku raspona greske, kao Sto je prikazano na slici 45.

Maksimalna nesigurnost diskretizacije je 6,27%, $to odgovara protoku od * 0,1x107

m°/s.
CFD rjeSenja za protok na tri razlicite mreze
2
4 —3 1,5
— 1 lal
"//n/ 0,5 o ‘?Q —o— 01
—
0 .§. : —a—- 02
300 60 20 10 5 2 0 (e ]
o3
—0’—<£G)1 0,214587/|0,499157|0,775336(1,026676(1,230939(1,401969(1,545902
—=—®20,212909|0,504434|0,780019|1,033082|1,217047|1,386694|1,527592
®3|0,212767|0,486105|0,757724|1,006397|1,242399(1,416324(1,566271
Slika 44 Usporedba CFD rjeSenja za Q na tri razli¢ite mreze, n=2910 min™
Ekstrapolirane vrijednosti za
Q[m3/s]x103 s ucrtanom nesigurnosc¢u
2
L |
/{//!/ ” w )
2O
b =l 1 E ~—
/!/ 6‘ x —o— Qext
/ 0,5
Vel
0
kL 300 60 20 10 5 2 0
—o— Qext |0,213112/0,489391/0,784961/1,029891(1,247809/1,418271(1,535131

Slika 45 Ekstrapolirane vrijednost Q[m®/s]x10°° s ucrtanom numeriékom nesigurnoscu (,error bars*)

78




4 Rezultati

4.1.2 Verifikacija numerickih rezultata centrifugano vrtlozne pumpe

2VNN5-79 (,,error estimate”) — vremenska diskretizacija

U tablici 3 i 4 su prikazani rezultati postupka verifikacije numeri¢kih rezultata
centrifugalno vrtlozne pumpe 2VNN-79, dobivenih numericCkom simulacijom na istoj
mrezi kontrolnih volumena, ali pri tri razliCita vremenska koraka, prema postupku ,error

estimate” — greSka vremenske diskretizacije, opisanom u poglavlju 3.3.2.

ke > ® s “ €21 €32 p Dox”’ er.’’ | efed’ | GClins'
H [m] H [m] H[m] I3z
0 | 3844411 | 3832738 | 3,7125178 | 2 | -0,011673 | -0,107560 | 3,20 | 3845836 | 03% | 0.1% 0,11%
2 | 4066791 | 4,757534 | 4,764482 | 2 | 0,200257 | 0,006948 | 491 | 4,973991 42% | 01% 0,43%
5 | 5351257 | 5465185 | 5468285 | 2 | 0,113928 | 0,003100 | 520 | 5,348071 2% | 0,1% 0,18%
70 | 6,085188 | 6,068966 | 6.018690 | 2 | -0,016222 | -0,050276 | 1,63 | 6016425 | 02% | 0,1% 113%
20 | 6612057 | 6,593341 | 6,644338 | 2 | -0,018716 | 0,050097 | 1,45 | 6,694046 7% | 1.3% 1,04%
60 | 6,003180 | 6,867086 | 7,050282 | 2 | -0,036103 | 0,183196 | 2,34 | 6910749 | 1,9% | 0,1% 0,17%
300 | 6646282 | 6,813440 | 6,842208 | 2 | 0167158 | 0,028768 | 2,53 | 6611941 25% | 05% 1,57%

Tablica 3 Rezultati postupka verifikacije numerickih rezultata s tri razli¢ita vremenska koraka za H,

n=2910 min™
@, ®, D
ke Q[ms/ s] Q[ma/ s] Q[ma/ s] “ E21 €32 1Y ¢ex121 er. 321 er. ext21 GCIfina21
x10° x10° x10® |

0 | 1544603 | 1,566271 | 1,514176 | 2 | 0,021668 | -0,052095 | 1,27 | 1,529253 | 1,4% 1% 2,97%

2 | 1407132 | 1416324 | 1,381440 | 2 | 0,009192 | -0,034883 | 1,94 | 1418658 | 0,6% 0,8% 0,63%

5 1,226247 1,242399 1,227608 2 0,016151 -0,014791 1,34 1,238707 1,3% 1% 2,54%
10 | 1,008517 | 1,006397 | 1,035539 | 2 | -0,002120 | 0,029142 | 3,78 | 1,008741 | 0,2% 0,2% 0,47%
20 0,754668 0,757724 0,755511 2 0,003056 -0,002213 0,47 0,746733 0,4% 1,1% 3,12%
60 0,478783 0,486105 0,468825 2 0,028489 -0,017280 0,72 0,463959 1,6% 3,1% 6,41%
300 | 0,210707 | 0,212767 | 0212347 | 2 | 0,002060 | -0,000420 | 2,29 | 0,210282 1% 0.2% 0,77%

Tablica 4 Rezultati postupka verifikacije numerickih re2L1JItata s tri razliCita vremenska koraka za Q,
n=2910 min
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4 Rezultati

Slika 46 prikazuje usporedbu CFD rjeSenja za visinu dobave pumpe dobivenih na istoj
mrezi pri tri razliCita vremenska koraka. Lokalni red to¢nosti p izraCunat po jednadzbi
(3.83) varira od 1,45 do 5,20, s globalnim prosjekom pseq 0d 3,03. Taj globalni red
toCnosti se koristi za procjenu numeri¢ke nesigurnosti, odnosno GCI indeksa prema
jednadzbi (3.89), te se ucrtava u obliku raspona greske, kao Sto je prikazano na slici 47.
Maksimalna nesigurnost diskretizacije je 1,57%, $to odgovara visini dobave od + 0,11 m.
Ovdje se koristi postupak za procjenu greske iz poglavlja 4.1.1 kao statistiCki alat za
obradu podataka. Dok se u poglavlju 4.1.1 taj postupak koristio da se dokaze kako je
mreza kontrolnih volumena dovoljno fina (kvalitetna, da ima dovoljni broj kontrolnih
volumena), pri ocjeni greSke vremenske diskretizacije postupak treba pokazati

neovisnost numeri¢kog rjeSenja o veli€ini vremenskog koraka.

CFD rjesenja za visinu dobave za tri vremenska

koraka
7
‘\;’;'\ iy ,
- —
~ £
T 5 d
\7"1\
~
S , T o1
3 —m— 02
k, | 300 60 20 10 5 2 0 o3
—o—®1|6,646282 |6,903189|6,612057 | 6,085188 | 5,351257 [ 4,966791 | 3,844411
—=— 02| 6,81344 |6,867086 |6,593341 | 6,068966 | 5,465185 | 4,757534 [3,8327381
®36,842208 | 7,050282 | 6,644338 | 6,01869 |5,468285 |4,764482 (3,725178

Slika 46 Usporedba CFD rjeSenja za H [m] s tri razli¢ita vremenska koraka, n= 2910 min”
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4 Rezultati

Ekstrapolirana vrijednost za visinu dobave s ucrtanom
nesigurnoscéu

\\\ 6E
\ 5 I

/‘\

RN

k. 300 60 20 10 5 2 0
—o— Dext | 6,611941 |6,910749 | 6,694046 | 6,016425 | 5,348071 |4,973991 | 3,845836

Slika 47 Ekstrapolirane vrijednost H [m] s ucrtanom n1umeriékom nesigurnoscu (,error bars®), n=2910 min’

Slika 48 prikazuje usporedbu CFD rjeSenja za protok kroz pumpu dobivenih pri tri
razliCita vremenska koraka. Lokalni red to€nosti p izraCunat po jednadzbi (3.83) varira
od 1,47 do 2,29, s globalnim prosjekom pseq 0d 1,69. Taj globalni red to¢nosti se koristi
za procjenu numeric¢ke nesigurnosti, odnosno GCI indeksa prema jednadzbi (3.89), te
se ucrtava u obliku raspona gresSke, kao $to je prikazano na slici 49. Maksimalna

nesigurnost diskretizacije je 6,41%, $to odgovara protoku od + 0,11x10° m?s.

81



4 Rezultati

CFD rjeSenja za protok pri tri razlicita vremenska
koraka

/ 1,4

pa 29
1 ™

E -

5 X

/ 0,6

x

_/ 02 4 @1

k 0o B2
t 300 60 20 10 5 2 0

—e—®1|0,2107 | 0,4788 | 0,7547 | 1,0085 | 1,2262 | 1,4071 | 1,5446
—m—02|0,2128|0,4861 | 0,7577 | 1,0064 | 1,2424 | 1,4163 | 1,5663
—+—®3|0,2123 | 0,4688 | 0,7555 | 1,0355 | 1,2276 | 1,3814 | 1,5142

—A— 03

Slika 48 Usporedba CFD rjeSenja za Q pri tri razli¢ita vremenska koraka, n=2910 min™

Ekstrapolirane vrijednosti za
Q[m?3/s]x103 s ucrtanom nesigurnoscu
1,8
1,6
B I
] 1,4
- 1,2 @ o
/./ 1 oS
08 £ v
/ 0,6 o
0,4
/ 0,2 —*—Oextra
0
kL 300 | 60 20 10 5 2 0
Qextra| 0,21 (0,464|0,747|1,009(1,239|1,419|1,529

Slika 49 Ekstrapolirane vrijednost Qm*/s]x10° s ucrtano1m numeri¢ckom nesigurnos$éu (,error bars®),
n=2910 min
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4 Rezultati

Prema provedenoj analizi moze se zakljuCiti da numeri¢ko rjeSenje ne ovisi o
odabranom vremenskom koraku. MoZe se takoder zakljuciti da je vremenski korak
dobro odabran. Nadalje sa slika 46, 47, 48 i 49 vidljivo je da su postignute vrijednosti za
H i Q pri razliCitim vremenskim koracima drugacCije, ali ne sistematicno nego one
fluktuiraju. Dakle, moze se reéi da CFD rjeSenja za H i Q pri tri vremenska koraka
fluktuiraju oko ,pravog“ rieSenja odnosno ona su identi¢na, a na slikama 46, 47, 48 i 49

numerika je obuhvatila fluktuacije.

4.1.3 Verifikacija numerickih rezultata centrifugano vrtlozne pumpe
2VNN5-79 — modeli turbulencije

Na slici 50, prikazane su Q-H karakteristike centrifugalno vrtloZne pumpe dobivene CFD
simulacijama na istoj mrezi kontrolnih volumena s istim vremenskim korakom i
shemama diskretizacije, ali s razliitim modelima turbulencije. Krivulja oznacena s ,, CFD
centrifugalno vrtlozna pumpa®“ je rjeSenje dobiveno DES modelom turbulencije, poglavlje
3.3.1.3, za koje je proveden ,error estimate” (poglavlja 4.1.1, 4.1.2 i 4.1.4), te se smatra
ispravnim numeri¢kim rjeSenjem. Iz slike 50 je vidljivo da rijeSenja dobivena s druga Cetiri
modela turbulencije (k-¢, k-€ RNG, k-w SST i RSM) jako podbacuju, odnosno jako sli¢e
rjeSenju za centrifugalnu pumpu, slika 53. To znaci da drugi modeli turbulencije nisu u
mogucnosti obuhvatiti djelovanje vrtloznog vijenca. |z toga se moze zakljuéiti da
mehanizam energetske pretvorbe vrtloznog vijenca ovisi najviSe o energiji koherentnih
struktura koje vrtlozni vijenac generira svojim rebrima. Te koherentne strukture se
otkidaju s vrtloznog vijenca i svoju energiju predaju glavhom toku koji dolazi iz

centrifugalnog rotora mehanizmom poviSenja kineticke energije.
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4 Rezultati

Slika 50 Usporedba Q-H karakteristika centrifugalno vrtlozne pumpe dobivenih razli€itim modelima
turbulencije, n=2910 min™’

Standardni k-€¢ model turbulencije spada u grupu najjednostavnijih ,potpunih® modela
turbulencije s dvije jednadzbe. U ovom modelu turbulencije rjeSavaju se dvije zasebne
transportne jednadzbe, $to omoguéava da se odrede turbulentne brzine i duljine ,skala“
turbulencije. To je poluempiriCki model turbulencije temeljen na transportnim
jednadzbama za turbulentnu kinetiCku energiju k i disipaciju turbulentne kineticke
energije ¢. Pri izvodenju k-¢ modela pretpostavljeno je da je strujanje potpuno

turbulentno i da je utjecaj molekularne viskoznosti zanemariv [47].

U cilju poboljSanja karakteristika standardnog k-¢ modela izveden je RNG model [48].

RNG k-¢ model turbulencije je izveden iz NS jednadzbi koristenjem RNG
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4 Rezultati

(engl. renormalization group) matematiCke metode. Ova metoda daje k-¢ model
turbulencije s konstantama koje su razli€ite od onih u standardnom k-¢ modelu i s

dodatnim ¢lanovima u transportnim jednadzbama za ki € [49].

Standardni  k-w model ukljuCuje modifikacije za modeliranje utjecaja niskih
Reynoldsovih brojeva, kompresibilnosti i Sirenje naprezanja strujanja. Model predvida
slobodno Sirenje naprezanja Sto se dobro slaze s mjerenjima za daleke vrtloge,
mijeSajue slojeve i za ravninske, okrugle i radijalne mlazove. Stoga je k-w model

prikladan za strujanja ograni€ena s zidovima i strujanja sa slobodnim naprezanjima [50].

Standardni k-w model je empiriCki model temeljen na transportnim jednadzbama za
kinetiCku energiju turbulencije k i specificnu disipaciju w koja je u biti omjer k i «.
Varijacija standardnog k-w modela zove se SST kod kojeg su proizvodni ¢lanovi dodani
u obje jednadzbe, kako bi se poboljSala to¢nost simuliranja strujanja slobodnog
naprezanja. SST model [51] je razvijen kako bi spojio robusnu i to¢nu formulaciju k-w
modela u podrucju blizu zida s neosjetljivoS¢u na slobodnu struju k-€ modela daleko od
zida. To je postignuto tako da su standardni i SST model pomnozeni s funkcijom
spajanja (,blending function), te medusobno zbrojeni. Funkcija spajanja je tako

formulirana da iznosi 1 u podrudju blizu zida, a nula od slobodnoj struiji fluida

SST model ukljuCuje prigusuju¢e Clanove za poprecnu difuziju. Definicija turbulentne
viskoznosti je promijenjena da uzme u obzir transport turbulentnih naprezanja.

Konstante modela su drukc€ije nego kod standardnog k-w modela [52].

Budu¢i da RSM model uzima u obzir utjecaje kao $to su zakrivljenost strujnica,
vrtlozenje, vrtnja i brze promjene deformacija na puno strozi nacin od modela s jednom
jednadzbom i dvije jednadzbe, ima veci potencijal za davanje preciznije prognoze za
slozenije tokove. No vjerodostojnost RSM predvidanja i dalje je ograniCena raznim
pretpostavkama koristenima pri modeliranju razli€itih izraza u transportnim jednadzbama
Reynoldsovih naprezanja. Modeliranje odnosa tlak-deformacija i disipacije posebno je
izazovno i Cesto se smatra odgovornim za kompromitiranje to¢nost predvidanja RSM.
Stoga RSM jo$ uvijek nije u moguénosti dati rezultate koji su superiorniji u odnosu na
one dobivene jednostavnijim modelima u svim slu€ajevima strujanja, a koristenje RSM

modela povecava racunalni utroSak vremena [53].
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RSM model je napustio postavku strujanja s izotropskom viskoznoS¢éu. To znadi
rjeSavanje dodatni 5 transportnih jednadzbi za 2D strujanja, i 7 dodatnih transportnih

jednadzbi u 3D strujanjima.

ToCan oblik transportne jednadzbe Reynoldsovog naprezanja moze se izvesti
uzimanjem komponenata momenta iz egzaktne momentne jednadzbe. To je proces u
kojem se egzaktne momentne jednadzZbe mnoZe fluktuirajuéim svojstvima, Sto daje

Reynoldsovo osrednjenje [54] i [55].

4.1.4 Validacija numeri€kih rezultata centrifugano vrtlozne pumpe
2VNN5-79

Na slici 51 je prikazan postupak validacije numeriCckog rjeSenja Q-H karakteristike
centrifugalno vrtlozne pumpe. Validacija je provedena usporedbom numerickog rjeSenja
s eksperimentalnim rjeSenjem proizvodac¢a Novomet-Perm. Time je provedena validacija
integralnin parametara H i Q usporedbom slika strujanja (polja) dobivenih

eksperimentom (poglavlje 3.6) proizvoda¢a Novomet-Perm.

Q-H centrifugalno vrtloznog stupnja
8,00000
£ 700000 | P=—py——
T I TS
6,00000 S
V\\
5,00000 ~
4,00000
\\
—e— eksperimentalno 3,00000 Na
- proizvodac
2,00000
CFD 1,00000
0,00000
0 | 18 | 42 | 68 | 89 | 108 | 123 | 133 | 152 | 165
—e— eksperimentalno - proizvodac | 6,810 | 6,720 | 6,750 | 6,500 | 6,000 | 5,500 | 4,750 | 3,800 | 2,600 | 1,400
CFD 6,954 | 6,843 | 6,863 | 6,586 | 6,151 | 5,594 | 4,741 3,815 | 2,433 | 1,200
Q[m?3/dan

Slika 51 Usporedba proizvodaceve i CFD Q-H karakteristike, n=2910 min”’
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Slika 51 prikazuje vrlo dobro slaganje CFD rezultata s eksperimentalnim rezultatima.
Vidljivo je da CFD u poéetnom podrué&ju od 165 m®dan (1,91 I/s) do 123 m®dan (1,42
I/s) podbacuje u odnosu na eksperiment, §to se pripisuje nedostatku koriStene racunalne
domene. Pri k. = 0 dobiva se Ah = 3,81565 m (tablica 1) Sto pokazuje da izlaz iz

domene nije dovoljno velik (premali poprecni presjek) za protok koji ostvaruje pumpa.

Da bi se numeri¢ki izraCunale Q-H tocke ispod H = 3,81565 m, na izlazu domene je
promijenjen rubni uvjet smanjenjem zadanog tlaka za vrijednost gubitka strujanja koji se
javlja zbog premalog izlaznog presjeka. Od protoka 108 m®*dan (1,25 I/s) do 0 m*/dan
CFD rjeSenje nadvisuje eksperimentalno rjeSenje, Sto predstavlja greSku raCunalne
simulacije koja je zabiljezena i u literaturi [47]. Prema literaturi [56] CFD podbacuje u
predvidanju intenziteta turbulencije, ali generira veCu brzinu u radijalnom prostoru
izmedu rotora i statora (difuzora). Buduéi je taj prostor najvazniji za centrifugalno
vrtloznu pumpu, stoga se to uzima za objasnjenje veéih H u tom rasponu protoka.
Najme, tok s tako viSom generiranom brzinom nailazi na vrtlozni vijenac koji onda
generira vecu e4 prema jednadzbi (3.28), te fluid s tako pove¢anom energijom ulazi u

difuzor pa se ostvaruje veci H.

No buduci je najvece odstupanje visine dobave 0,15 m pri protoku od 89 m°/dan (1,03
I/s), Sto je 2,5% visine dobave pri tom protoku, te buduci prosjeéno odstupanje visine
dobave kroz cijelo radno podrucje stupnja iznosi 0,09 m, za CFD rjeSenje se smatra da

je dobro obuhvatilo fiziku strujnih tokova.
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4.1.5 Usporedba visine dobave centrifugalno vrtlozne i centrifugalne

pumpe

Na slici 52 je prikazana Q-H karakteristika centrifugalnog stupnja i Q-H karakteristika
hibridnog centrifugalno vrtloznog stupnja (obje karakteristike dobivene su CFD-om).
Vidljivo je da karakteristika centrifugalno vrtlozne pumpe glatko prati karakteristiku
centrifugalne pumpe od maksimalnog protoka do protoka od 105 m®dan (1,22 I/s).
Nakon 105 m*/dan (1,22 I/s) karakteristika centrifugalno vrtiozne pumpe nastavlja strmo
rasti (kao karakteristika vrtlozne pumpe u radu [3]), za razliku od karakteristike
centrifugalne pumpe koja raste sporije od karakteristike centrifugalno vrtlozne pumpe do
svog maksimuma pri protoku od 65 m®dan (0,75 I/s), a nakon &ega podinje strmo
padati. Ovaj oblik karakteristike u kojem ona nakon maksimuma prelazi u strmo padajuci
dio predstavlja nestabilnost rada pumpe, jer pumpa pri odredenoj visini dobave moze
ostvariti dva razliCita protoka, lijevo i desno od maksimuma krivulje Q-H karakteristike
[57].

Q-H centgifugalno vrtloznog i centrifugalnog stupnja

E
T

L

T

7
6
5 \4\\\
A

—o— CFD centrifugalna
pumpa

0 20 39 66 87 106 120 135 152 165

—&— CFD centrifugalna pumpa | 5,6479 | 5,8191 5,99025 6,0614 | 5,868 | 5,538 |4,7778|3,7907 Q [m3/dan]

CV pumpa-mjerenje
proizvodaca

6,810006,720006,750006,500006,000005,500004,750003,800002,600001,40000

Slika 52 Usporedba CFD Q-H karakteristika centrifugalno vrtioZnog i centrifugalnog stupnja, n=2910 min™

Dodavanjem vrtloZznog vijenca na centrifugalni stupanj dobivena je strmo padajuc¢a Q-H
karakteristika pumpe, koja osigurava stabilnost njenog rada. Time je potvrdena jedna od
pozitivnih uloga vrtloznog vijenca u centrifugalno vrtloznoj pumpi.
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4.1.6 Procjena energije vrtloznog dijela pumpe — e4

Doprinos vrtloznog procesa na visinu dobave i odgovarajuéi prirast tlaka zavisi o
protoku, a uz dani protok o veli€ini aksijalne komponente apsolutne brzine pri prijelazu
kapljevine iz centrifugalnog rotora u kanale difuzora. Sto je maniji protok i $to je manja
aksijalna komponenta brzine, to veéi broj Celija (kanala) vrtloznog vijenca ucestvuje u
promjeni koli€¢ine gibanja izmedu kapljevine koja se nalazi u danom vremenskom
trenutku u tim ¢elijama i toka kapljevine iz centrifugalnog rotora u kanale difuzora.

Slika 53 jasno pokazuje da vrtlozni vijenac u centrifugalnoj vrtloznoj pumpi 2VNN5-79
pocinje povecavati visinu dobave pri protoku 105 m°/dan (1,22 I/s) do nultog protoka, sto
je jako povoljno jer sto je pumpa vise ,prigusena“, sto treba savladati veéi otpor to joj

viSe pomaze vrtlozni vijenac.

H vrtloznog vijenca

1,40

1,20 \

1,00 \

0,80 \\

0,60 \

0,40 \

—e—H vrtloznog 0,20 \
vijenca \

H [m]

0,00
0 15 47 65 87 105
—e—H vrtloZnog vijenca| 1,30610 | 1,02469 | 0,87322 | 0,52493 | 0,28331 | 0,05644
Q [m3/dan]

Slika 53 Doprinos energetskih tokova u vrtloznom vijencu na povecéanje H, n= 2910 min™
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Vrtlozni efekt ostvaren vrtloZnim vijencem je omogucio povecéanje visine dobave stupnja

za maksimalno 23,13% (prosje¢no povecanje 11,64%) kao Sto prikazuje slika 54.

Udio vrtloznog vijenca u visini dobave

X

25,00

20,00 \

15,00

10,00

—e— Udio vrtloznog 5,00
vijenca u visini
dobave

0,00
0 15 47 65 87 105

—o— Udio vrtloZnog vijenca

23,13 | 17,61 | 14,58 | 8,66 4,83 1,02
u visini dobave

Q [m3/dan]

Slika 54 Udio vrtloZznog vijenca u visini dobave centrifugalno vrtloZne pumpe, n=2910 min™
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4.2 KARAKTERISTIKA VRTLOZNOG DIJELA CENTRIFUGALNO
VRTLOZNE PUMPE

Na slici 55 je prikazana visina dobave vrtloZzno dijela CV pumpe, bez centrifugalnog
rotora. Kao $to je vidljivo iz slike, sam VV stvara maksimalnu H od 0,63 m. Prema slici
54, u kojem VV djeluje u sinergiji s centrifugalnim rotorom, VV stvara maksimalnu H od
1,306 m. Dakle VV u sinergiji s centrifugalnim rotorom daje dvostruku visinu dobave
nego kad djeluje sam. To je stoga jer kad djeluje u sinergiji s centrifugalnim rotorom, on
zahvac¢a sekundarni tok kojem je centrifugalni rotor prenio ve¢ odredenu energiju
(Poglavlja 4.6 i 4.7).

Q-H vrtloznog dijela CV pumpe

0,7
—e— Visina
S \‘\ 0,6 dobave
vrtloZznog
— 05 dijela CV
S 04 =  pumpe
- ~

\*\ 0,3

0,2
\ 0,1
N

4

0,00 10,27 11,94 21,53 23,99 27,50 30,78 38,05 43,45
Q [m3/dan]

Slika 55 Visina dobave vrtloznog dijela CV pumpe, n=2910 min™

Iz slike 55 je vidljivo da kad VV djeluje sam, stvara strmo padajucu karakteristiku s
malim protokom. No medutim maksimalno dovedena snaga za vrtloZni vijenac iznosi

33,66 W dok maksimalno dovedena snaga CV pumpe iznosi 108,25 W.
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Nadalje, VV je dio CV pumpe i nije potpuna vrtlozna pumpa kao prikazana na slici 3. VV
u usporedbi s vrtloznom pumpom ima prekratke i preplitke lopatice, i zbog toga kad radi
sam ima nisku iskoristivost. Kako VV ima preplitke lopatice ne uspije ,uhvatiti dovoljno
fluida, tako da gubici strujanja zbog trenja ,uzmu“ veliki dio visine dobave koju generira
VV. | naravno kod VV je veliki zazor izmedu njega i statora, puno veci nego kod vrtlozne
pumpe.

Slika 56 prikazuje iskoristivost VV kad djeluje sam. Oc¢igledno VV kad djeluje sam ima

jako nisku iskoristivost koja postize maksimalnu vrijednost 4,35%.

Iskoristivost vrtloznog dijela CV
pu m pe —o— Iskoristivost
vrtloZznog
i . dijela CV
4' pumpe
£ —~— 3,5 ':\_,-
3 (7]
\x 2,5 'g
Y = / \ 2' .2
/ 15 2
;2
\
0,5
& = o
0,00 10,27 11,94 21,53 23,99 27,50 30,78 38,05 43,45
Q [m3/dan]

Slika 56 Iskoristivost vrtloZznog dijela CV pumpe, n=2910 min”'
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4.3 TURBULENCIJA, KOHERENTNE STRUKTURE | INVERZNA
ENERGETSKA KASKADA

Definirati turbulenciju fluida nije jednostavno. Turbulencija se moze opisati kao
"nepravilano gibanje u rotacijskom strujanju koje se pokorava ograni¢enjima

vjerojatnosti [58].
Navest ¢e se nekoliko tvrdnji o turbulenciji prema literaturi [59]:

o Turbulentno strujanje je kaoticno u smislu da ¢e mali pocetni poremecaji biti
pojaCani, $to Ce rezultirati potpuno nekoreliranim poljima. To znaci da je

deterministicko predvidanje turbulentnog strujanje gotovo nemoguce.

o Turbulencija “mijesa” bilo koju prenesenu veliCinu (ukljuCuju¢i moment) znatno

brze nego molekularna difuzija.
o Skale pri kojima se mijeSanje odvija uklju€uju Sirok raspon prostornih valnih
duljina
Druga i tre¢a tvrdnja imaju izravne implikacije na CFD tretiranje turbulentnih strujanja.

Postavlja se pitanje: Odakle dolazi turbulencija?

ViSe puta je dokazano da se turbulencija mozZe razvijati i opstati samo u rotacijskom
strujanju tj. u prisutnosti smi¢nog naprezanja. Pripadajuci gradijenti brzine daju potrebnu
razliku energije koja pretvara male pocCetne perturbacije u gibanje vecih skala (engl.
Lage scales) putem raznih mehanizama rasta nestabilnosti. Proces postaje mogu¢ kada
inercijalne sile nadvladaju viskozne, tako da male pocetne perturbacije viSe nisu
priguSene molekularnom viskozno$éu (dakle pri velikim Re brojevima). Tada se vedi

vrtlozi raspadnu u sitnije, stohasti¢ke strukture koje se definiraju kao turbulencija.

Do danas su odredeni mehanizmi rasta perturbacija objasnjeni u okviru teorije linearne
stabilnosti, uglavnom u poc€etnim fazama rasta pertubacija. Drugi mehanizam koji se jo$
uvijek istrazuje je raspad velikih koherentnih struktura u male vrtloge. Pojava se klasira
kao ,raspad putem serije sukcesivnih nestabilnosti [59]. Za razliku od pocetnih

strukturiranijih vrtloga, koji ponekad pokazuju predvidljivo i/ili ciklicno ponasSanje, ove
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strukture su u potpunosti trodimenzionalne, pseudo-sluajne te imaju tendenciju da su
neovisne od mehanizama nastanka inicijalnih struktura. No skala raspodjele tih vrtloga
se vrlo dobro slaze s fenomenoloskim predvidanjima Kolmogorova [60]. Kolmogorova
teorija pretpostavlja da turbulentna energije sadrzava izotropnu (invariantnu na rotaciju)
turbulenciju. Taj sadrzaj izotropne turbulencije ovisi samo o veli€ini disipacije energije, &,
pri kojoj najmanje skale turbulencije pretvaraju gibanje u toplinu i valni broj k (engl. wave
number), koji je obrnuto proporcionalan duljini skala vrtloga. To podrazumijeva da
duzine skala pri kojima je turbulentna energija uneSena u sustav su dovoljno razliite od
onih skala pri kojima se energija disipira u toplinu. Time ¢e karakter turbulencije biti

nezavisan od velikih prisilnih skala i molekularne viskoznosti.

Ova konstatacija je eksperimentalno potvrdena za Siroko podrucje strujanja, od strujanja
u atmosferi do strujanja u mlaznicama. To takoder znaci da turbulencija ima tendenciju

da se ponasa izotropno, sto pogoduje LES modelu turbulencije.

Kolmogorov zakon je prikazan na slici 57 [60].

F 3
ki
5 Neovisno od
o mehanizama nastanka
[p] T
S 1
o 1
L 1
= 1
E 1
3 1
-~ 1
< | !
o Zavisno od ! N\
mehanizama nastanka 1 \
1
1
:
1 1
. 1 1
Energetske skale i Inercijalni podsloj Vo
wla A 1
: : - Disipativne
L ! Le— skale
v oy
& \ ::
Permanentni % % log(k) valni broj
vrilozi % % Zona univerzalne ravnoteze

Slika 57 Tri dimenzijske topologije nestlacivog strujanja, [60]
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Linija konstantnog nagiba predstavlja turbulentni energetski spektar, Sto se moze izvesti

pomocu dimenzijske analize:

E (k) = C&*k™"® (3.105)

gdje je Cx — univerzalna konstanta za koju je eksperimentalno utvrdeno da je 1,5.
Prema slici 57 idealizirani energetski spektar moze se podijeliti u nekoliko cijelina:

o Prvi dio sadrzi energiju k; ili integralne skale, $to ukljuCuje nestabilno gibanje
stalnog karaktera, odnosno ukljuCuje skale s kojima je turbulentna energija
uneSena u sustav. Ti veliki vrtlozi sadrzavaju vecinu turbulentne kinetiCke

energije.

o Drugi dio sadrzi prijelazne skale i poznat je kao inercijalni podsloj. To su skale
koje se pokoravaju Kolmogorovom zakonu, odnosno one su neovisne o prisilnim
skalama i ovisne su o inercijalnm silama, a ne o viskoznim silama. Ove skale
sadrze malo turbulentne kinetiCke energije, a ujedno ju i malo disipiraju. Njihova

je glavna zadaca prijenos energije s velikih skala na jako male.

o Zavrdni dio energetskog spektra je disipativni dio. To su skale manje od

" Te su skale duZine pri kojima viskozni efekti

Kolmogorovih: k, o (g/v?)
znacajno pocinju prigusivati turbulentno gibanje. Kraj krivulje predstavlja gotovo
eksponencijalni pad sadrzaja energije, te ukljuCuje rasprSenu energiju unutar
turbulentne kaskade. Zajedno s inercijskim podslojem, disipativhe skale €ine ono
Sto je poznato kao podrucje univerzalne ravnoteze, jer se smatra da je
turbulencija u potpunosti razvijena i oslobodena utjecaja granica i drugih

prisiljavajuéi efekata u smislu smanjenja turbulencije.
Inverzna energetska kaskada

Postoji bliska analogija izmedu prostorne strukture turbulentnih granicnih slojeva i
spektralnog ustroja turbulencije. Ako je Re broj dovoljno velik dinamika turbulentnih
grani¢nih slojeva i spektar velikih skala (engl. large scales) turbulentnih procesa su
neovisni o gibanju najmanjih skala (engl. small scales), vezanog uz molekularnu
viskoznost. U granicnom sloju blizu zida viskoznost djeluje kao ponor momenta za
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jezgru strujanja, na sliCan nacin na koji disipacija malih skala djeluje na nestanak
spektra turbulentne kinetiCke energije. Moment i kineticka energija glavnog toka prenose
se u povrsinski sloj preko Reynoldsovih naprezanja i tamo se pretvaraju u turbulentnu
kinetiCku energiju i toplinu (kroz viskoznu disipaciju). Vecina turbulentne energije
generirane u blizini zida se izgubi rasipanjem zbog velikog gradijenata brzine u ovom
podru¢ju. Medutim znacCajan dio se transportira do vanjskog toka mehanizmom

turbulentne difuzije prije nego $to izdisipira.
Bududi je nastajanje turbulencije u jezgri strujanja opcenito malo, to Cini povrsinski sloj
glavnim izvorom turbulentne energije za cijeli tok. Da bi se dobila jasnija slika o bilanci

turbulentne energije (time i o njenim tokovima pretvorbe), potrebno je analizirati

jednadzbu za turbulentnu energiju:
K = <tr(u'2)> /2 (3.106)

zapisanu u obliku:

%-I—U'VK—V'(UVK)—FV-I//=—<U'U'>ZVU—8 (3.107)

gdje je g=u<(Vu'+Vu’T)Vu’> viskozna disipacija, a prvi ¢lan na desnoj strani
nastajanje lokalne turbulentne energije djelovanjem turbulentnih Reynoldsovih

naprezanja glavnog toka prema literaturi [61] i [62].

Clan y na lijevoj strani je prostorni energetski tok uzrokovan turbulentnim gradijentom

tlaka i turbulentnom konvekcijom te se definira kao:

W =<u'(p'+tr(u'2)/2)> (3.108)

Ako je strujanje paralelno i u ravnotezi (npr. strujanje u kanalu), vremenski osrednjeni
derivativi u smjeru strujnica i brzine popre¢no na strujnice teze k nuli. Uz pretpostavku
da je doprinos viskozne difuzije mali u odnosu na turbulentne doprinose, jednadzba
(3.107) se reducira na:

W _ —(uu'):vU - u<(Vu' + Vu’T) : Vu’> (3.109)

oy
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tako da je jedini znaCajni energetski tok glavnog strujanja normalna komponenta na zid

Wo.

Slika 58 prikazuje prethodno navedeni tok i bilancu nastajanja turbulentne energije
dobivene kod tri DNS simulacije strujanja u kanalu za razliCite Re brojeve prema
literaturi [63]. Za prikazane sluCajeve je jasno da se neto proizvodnja turbulencije javlja
samo u vanjskim viskoznim i medupodrucjima, dok je rasipanje vece od nastajanja
svugdje drugdje. Ova pojava je pojaCana energetskim tokom koji je pozitivni kroz veci
dio domene (osim vrlo blizu zidu), uz naglaSavanje kretanja energije dalje od povrSine.
Moze se posebno uociti da tendencija toka na viSim Re brojevima postaje konstantna uz
zid, na okomitoj udaljenosti od zida koja odgovara polozaju logaritamskog sloja. Ova
ravnoteza zahtijeva lokalnu ravnotezu nastajanja turbulencije i disipacije, koja mora

postojati unato€ dominaciji proizvodnih i disipativnih ¢lanova u ovom podrucju [61].

.6
0.9 a) b)
0 160 260 300 460 500 600 "o 160 260 360 460 560 600
yu‘fv yutlv
Slika 58 a) Intenzivno lokalno nastajanje energije, —<u’u’> VU - ¢,
b) Turbulentni energetski tok, y,. Za ———Re = 180; — — - Re = 395; - - — Re = 640, [59]

Osim toga, trenutne statistiCke spoznaje iz literature [64] pokazuju da je tok zaostala
komponenta gibanja energije velikih razmjera okomito na zid, te je za red veli€ine veci
od prosjeka. ToCna ravnoteza u ovom podrucju, unato¢ znacajnim trenutacnim

tokovima, tezi samoslicnosti energetskih tokova u ovom podrucju.
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To ne Cudi s obzirom na to da se zakon sliCnosti moze koristiti samo za odredivanje

logaritamskog profila brzine, Sto je dokazano eksperimentalno. Ovdje zakon sli¢nosti i

dimenzionalna analiza zahtijevaju da , /7> mora biti konstantno, a kako je srednje

Reynolds-ovo naprezanje r,, =(uju;) konstantno u blizini zida za uravnoteZena

strujanja, energetski tok takoder mora biti konstantan.

U srediSnjem dijelu kanala disipacija znaajno premasuje nastajanje i ovdje gotovo da

turbulencija i ne nastaje. Dakle, veéina turbulentne energije dolazi od toka sa zidova.

Bududi da je najvecdi dio turbulentne energije sadrzan u vrtlozima velikih skala, veli€ina
vrtloga je ograniCena udaljenoS¢u od zida. Vrtlozi koji sadrze energiju blizu zida biti e

mali dok oni smjesteni u jezgri strujanja biti ¢e veliki.

Prijenos energije s malih na velike skale je primjer inverzne energetske kaskade za

razliku od klasi¢nih Kolmogorovih kaskada [65].
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4.4 REZULTATI MUERENJA CV | C PUMPE

Rezultati statisticke obrade rezultata mjerenja u Laboratoriju za hidromehaniku i
hidraulicke strojeve na FSB su prikazani na slici 59 zajedno s rezultatima mjerenja
proizvodaca CV pumpe i s rezultatima CFD simulacije C pumpe (buduéi da isti nisu

dostupni od proizvodaca CV pumpe).

Q-H CV i C stupnja dobivena mjerenjem
— 8
£
- 7
N T—u\
o L MX:W
° V\”‘w\%\
—&— CFD C pumpa 4 ‘ e
=
3 RS
CV pumpa-
mjerenje 2
proizvodaca
——CV pumpa 1
mjerenje FSB
0
XL bumpa mierenje 0 50 100 150
Q [m?/dan]

Slika 59 Karakteristika CV i C pumpe dobivena mjerenje proizvodaéa i mjerenjem na FSB, n= 2910 min”

MoZe se primijetiti da mjerenja proizvodada idu od protoka 0-165 m®dan (0-1,91 I/s) dok
rezultati mjerenja na FSB idu od protoka 0-145 m*/dan (0-1,68 I/s). To znadi da pri
otvorenim kontrolnim ventilima mjerna linija na FSB-u (slika 26) pruza nesto veci otpor

strujanju iza pumpe u odnosu na mjernu liniju proizvodaca.

Analizirajuéi sliku 59 moze se uociti izvrsno kvalitativho slaganje rezultata mjerenja, dok

je kvantitativno poklapanje rezultata vrlo dobro. Rezultati mjerenja CV pumpe na FSB-u
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malo su niZi od rezultata mjerenja proizvodaca (prosjecno 1%), Sto se moze protumacditi
loSijim brtvljenjem na modelu CV pumpe od pleksi stakla na usisu u rotor i zazora
izmedu rotora i statora. Kod pleksi modela zbog tehnologije izrade moraju biti zazori na
navedenim mjestima u iznosu od 0,3 mm dok kod stvarnog CV stupnja ti zazori ne
postoje. Kod stvarne CV pumpe te dodirne povrsine izvedeno su brtveno kako bi se
izbjegli gubici zbog prestrujavanja fluida iz podrucja veceg tlaka ka nizim. Stoga CV

stupanj od pleksi stakla ima veci gubitak zbog prestrujavanja (tzv. leakage).

Sto se tite C pumpe moze se uoditi vrlo dobro kvalitativno i kvantitativno poklapanje
rezultata CFD simulacija i rezultata dobivenih mjerenjem na pleksi modelu C pumpe na
FSB-u. Buduc¢i kod CFD modela nema mogucnosti ,leakage“-a u podrucju od 50 do 144
m®/dan (0,58-1,67 I/s), rezultati CFD premasuju rezultate mjerenja (prosjeéno 1,5%). U
podrugju rada C pumpe od 0 do 50 m*/dan (0,58 I/s), CFD rezultati su niZi od rezultata

mjerenja za < 1% §to je u podru¢ju mjernih nesigurnosti.

Pomocu rezultata prikazanih na slici 59, u potpunosti je obavljen postupak validacije

CFD simulacija.
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4.5 ANALIZA POLJA TLAKA U CENTRIFUGALNOM ROTORU
CENTRIFUGALNE | CENTRIFUGALNO VRTLOZNE PUMPE

Usporedujuéi usisna podrucja A na slikama 60 i 61 moZe se zakljuciti da kod C pumpe
nastaje puno Sire usisno podrucje, dok u isto vrijeme C pumpa ostvaruje nizu visinu
dobave. Razlog tome nasluCuje se iz usporedbe podru€ja B na slikama obje pumpe.
Naime kod CV pumpe, podrucje nizeg tlaka prije se raspada mehanizmom otkidanja
vrtloga, u podrucju B na slikama, dok je kod C pumpe taj prijelaz s nizeg tlaka na veci
kontinuiran i odvija se dulje. Moze se zakljuCiti da nesto kod CV pumpe ,ubrzava“

prijelaz s nizih tlakova na viSe. Jedino logi¢no je za zakljuciti da VV utjeCe na tu usisno

podrucje.
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Slika 60 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 0, Q = | Slika 61 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k;, = 0,
132,6 m*/dan (1,53 I/s), H= 3,82 m, n=2910 min” Q = 127,6 m%dan (1,48 Is), H= 3,79 m,
n=2910 min”

Integracijom tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k. = 0 (potpuno otvoren

ventil na izlazu), dobije se da obje pumpe ostvaruju gotovo isti tlak (podrucje C).
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Na slikama 62 i 63 su prikazana polja tlakova u C i CV pumpi pri k. = 2 (prva toCka
prigudenja ventila na izlazu). Pri ovom rezimu uoCava se da je usisno podrucje A i dalje

vece kod C pumpe. Pri ovom rezimu usisno podru¢je kod CV pumpe se puno prije

raspada mehanizmom vrtloga, u podrucju B.

1.18e+03
1.13e+03
1.06e+05
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Slika 62 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 2, Q =122,5 | Slika 63 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k. =
m®dan (1,42 I/s), H = 4,74 m, n= 2910 min”' Q = 116,4 m*dan (1,35 I/s), H = 4
n=2910 min™

Integracijom stati¢kog i dinami¢kog tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.
= 2 (toCka prvog zatvaranja ventila na izlazu), dobije se da rotori oboje pumpe ostvaruju

gotovo iste tlakove (podrucje C).
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Daljnjim priguSivanjem protoka, k; = 5, polja tlakova CV i C pumpe postaju sli¢na. Na
slikama 64 i 65 se uoCava da oblik usisnog podru¢ja za obje pumpe postaje slican.
Primjeéuje se da se to€ka najnizeg tlaka kod obje pumpe smijestila tik ispod napadnog
brida konveksne strane lopatice rotora (to¢ka A). ToCka najnizeg usisnog tlaka (toCka A)
je niza kod C pumpe u odnosu na to¢ku najnizeg tlaka kod CV pumpe. Za razliku od
prijaSnja dva rezima rada CV pumpe, kod kojih se usisno podrucje raspadalo
mehanizmom vrtloga, ovdje tlak raste postepeno preko izobara koje su okomite na

konveksnu stranu lopatice (toCka B).
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Slika 64 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 5, Q = 107,8 | Slika 65 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k. = 5,
m®dan (1,25 I/s), H = 5,59 m, n= 2910 min”’ Q = 105,6 m’dan (1,22 I/s), H = 5,54 m,
n=2910 min™

Integracijom statiCkog i dinami¢kog tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.

= 5, dobiva se da rotori oboje pumpe ostvaruju gotovo iste tlakove (podrucje C).
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Na slikama 66 i 67 su prikazana polja tlakova pri prigusenju protoka uz k. = 10. UoCava
se da se usisno podrucje kod obje pumpe znacajno skratilo (tocka B). | dalje je toCka
najnizeg usisnog tlaka smjestena tik ispod napadnog brida lopatice po konveksnoj

strani. Tlak u tocki najniZzeg usisnog tlaka (tocka A) kod C pumpe je nizi nego kod CV

pumpe.
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Slika 66 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 10, Q = 89 | Slika 67 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k, =
m®dan (1,03 I/s), H= 6,15 m, n=2910 min™ 10, Q = 86,7 m*/dan (1 I/s), H = 5,87 m,
n=2910 min™

Integracijom statiCkog i dinami¢kog tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.

= 10, dobiva se da rotori oboje pumpe ostvaruju gotovo iste tlakove (podrucje C).
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Na slikama 68 i 69 su prikazana polja tlakova pri prigusenju protoka uz k, = 20. UoCava

se da se usisno podrucje kod obje pumpe joS viSe skratilo (toCka B). | dalje je toCka

najnizeg usisnog tlaka pozicionirana tik ispod napadnog brida lopatice po konveksnoj

strani. Tlak u tocki najniZzeg usisnog tlaka (tocka A) kod C pumpe je nizi nego kod CV

pumpe.
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Slika 68 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 20, Q = 67,8
m®dan (0,78 I/s), H = 6,59 m, n= 2910 min”’

Slika 69 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k; =
20, Q = 65,1 m*/dan (0,75 I/s), H = 5,87 m,
n=2910 min”

Integracijom statiCkog i dinami¢kogtlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.

= 20, dobiva se da rotori oboje pumpe ostvaruju gotovo iste tlakove (podrucje C).
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Na slikama 70 i 71 su prikazana polja tlakova pri prigusenju protoka uz k; = 60. UoCava
se da se usisno podrucje kod obje pumpe vrlo brzo raspada. Nadalje, uoCava se da se

to¢ka najnizeg usisnog tlaka (toCka A i to¢ka B) ne nalazi vise na konveksnoj strani svih

lopatica nego samo nekih.
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C C
Slika 70 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 60, Q = 42,3 | Slika 71 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k;, = 60,
m®/dan (0,49 I/s), H = 6,86 m, n=2910 min’ Q = 47 m%dan (0,54 Is), H = 599 m,
n=2910 min™

Integracijom statiCkog i dinami¢kog tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.
= 60, dobiva se da rotor C pumpe ostvaruje visi statiCki tlak, ali nizi dinamicki tlak u

odnosu na rotor CV pumpe (podrucje C).
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Na slikama 72 i 73 su prikazana polja tlakova pri zadnjem prigu$enju protoka uz k; =
300 (gotovo potpuno zatvoren ventil na izlazu pumpe). UoCava se da se usisno podrucje
kod obje pumpe vrlo brzo raspadne. Nadalje, uo€ava se da se to¢ka najnizeg usisnog

tlaka (toCka A i toCka B) ne nalazi na konveksnoj strani svih lopatica, nego se kod nekih

lopatica nalazi na konkavnoj a kod nekih na konveksnoj strani.
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C
Slika 72 Polje tlaka u rotoru CV pumpe; k. = 300, Q = 18,4 | Slika 73 Polje tlaka u rotoru C pumpe; k. =
m®dan (0,21 I/s), H= 6,84 m, n=2910 min™ 300, Q = 15,3 m*/dan (0,18 I/s), H = 5,82 m,
n=2910 min”

Integracijom stati¢kog i dinami¢kog tlaka po obodu rotora u ovom rezimu rada pumpi, k.
= 300, dobiva se da rotor C pumpe ostvaruje visi stati¢ki tlak ali nizi dinamicki tlak u

odnosu na rotor CV pumpe (zona C).

Na kraju treba napomenuti da na slikama 61 do 74 polja tlakova u centrifugalnom rotoru
CV i C pumpe su prikazana u ravnini popre¢noj na os vrtnje, to¢no po pola Sirine

lopatica.
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Iz slika polja strujanja napravljen je dijagram najnizih tlakova, slika 74, iz kojeg je vidljivo
da se u rotoru CV pumpe ostvaruju nesto visi usisni tlakovi, prosje¢no 1,3%, ujedno uz
vecu ostvarenu visinu dobave. Najveca razlika usisnog tlaka CV i C pumpe pojavljuje se
na kraju radnog podrucja pri krajnjem prigusenju protoka. Od vrijednosti za k. = 20 moze
se zakljuciti da centrifugalni rotor CV pumpe posustaje sa svojim djelovanjem i da ga
jako nadopunjuje vrtlozni vijenac, pa se kod CV pumpa moze dozvoliti da radi s viSim

usisnim tlakom.

Usporedba najmanjih tlakova kroz cijelo
podrucje rada CV i C pumpe

90,00

88,00 :

86,00 // >

84,00 y = —o—sVV

82,00 /;// —m—bezVV
80,00 g —

78,00

% od tlaka na ulazu

76,00

0 2 5 10 20 60 300 k,

Slika 74 Usporedba najnizih tlakova koji se javljaju u centrifugalnom rotoru CV i C pumpe kroz cijelo
podrudje rada, n=2910 min”’

Koliko nisku vrijednost moze postici usisni tlak kod CV pumpe, odredeno je s vrtloZnim
vijencem. Koliki maksimalni statiCki tlak generira vrtloZni vijenac na vanjskom promjeru
toliki statiCki tlak mora generirati i centrifugalni rotor na vanjskom promjeru jer se vrtlozni
vijenac nalazi nizstrujno od centrifugalnog rotora. Na veéim brzinama vrtnje vrtlozni
vijenac generira sve viSe i viSe koherentnih struktura tako da se generira i sve viSi i ViSi
dinamicki tlak (time i kinetiCka energija), a sve nizZi i nizi staticki tlak. Zbog oCuvanja
ravnoteze, centrifugalni rotor mora pratiti vrtlozni vijenac, te i on generira nizi staticki

tlak, a za to mu je potreban nizi tlak na usisu.

Vrtlozni vijenac djeluje na centrifugalni rotor kao ,regulator® i regulira njegov rad. Ta

karakteristika moZe se pokazati zna¢ajnom pri postojanosti pumpe na pojavu kavitacije.
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Da bi se dokazala tvrdnja da VV odgada pojavu kavitacije provedena je detaljna CFD
studija kavitacije. Uzeta su dva FLUENT slu€aja CV i C pumpe s priguSenjem na izlazu
od k. = 60. Na odabranim slu¢ajevima vr§ena je promjena brzine vrtnje od 5500 min™ do
10000 min™ s inkrementom od 500 min™'. Koristen je vi§efazni model tzv. ,mixture” kojim
je modeliran udio vode — vodene pare, a sam nastanak vodene pare (kavitacije)

modeliran je modelom Schnerr-Sauer prema [13], [66] i [67].

Na slikama 75 i 76 prikazan je nastanak prvih kaverni kavitacije s udjelom vodene pare
reda velicine 10°°. MoZe se zakljuéiti da te prve kaverne nastaju kod CV pumpe pri
9000 min™ dok kod C pumpe nastavu pri 7500 min™'. Time se zakljuéuje da VV vijenac
odgada pojavu kavitacije za 1500 min”' odnosno za 20% brzine vrtnje C pumpe (za

danu geometriju CV i C pumpe).

AN

Prve kaverne
kavitacije

AN

Prve kaverne
kavitacije

0.00e+00
0.00e+00

Z

0.00e+00
0.00e+00
0.00e+00
0.00e+00
0.00e+00

0.00e+00

Slika 75 Polje udjela vodene pare u rotoru CV pumpe- | Slika 76 Polje udjela vodene pare u rotoru C
pojava prvih kaverni kavitacije; k, = 60, n= 9000 min™ pumpe-pojava prvih kaverni kavitacije ; k. =
60, n= 7500 min™

Pojava potpune kavitacije za CV pumpu zabiljeZena je pri brzini vrtnje 10000 min™, a za
C pumpu pri brzini vrtnje 8500 min”, slika 77 odn. slika 78. Te brzine vrtnje  su
proglaSene komparativnima jer nastaju kaverne s prosje¢nim istim udjelima vodene

pare, priblizno su iste veli€ine te istog rasporeda po lopaticama centrifugalnog rotora.

Analizom brzine vrtnje pri kojem CV i C pumpa kavitiraju dolazi u prvi plan jo$ jedna

znacajna prednost VV koja direktno utjeCe na stabilnost rada pumpe.
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Slika 77 Polje udjela vodene pare u rotoru CV pumpe- | Slika 78 Polje udjela vodene pare u rotoru C
potpuno razvijena kavitacija; k;, = 60, n= 10000 min”’ pumpe-potpuno razvijena kavitacija ; k. = 60,
n= 8500 min”'
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4.6 ANALIZA STRUJNICA U CENTRIFUGALNO VRTLOZNOJ |
CENTRIFUGALNOJ PUMPI

Na slici 79 prikazano je strujanje kroz centrifugalno vrtloznu pumpu. Na slici se moze
uociti struktura strujanja. Moze se vidjeti da je u ulaznoj cijevi strujanje ujednaceno,
gotovo laminarno s predvrtiogom ispred samog ulaza u rotor. Vidljivo je da se nakon VV
strujanje znacajno zavrtloZi u vidu puno koherentnih struktura. U statoru se strujanje
donekle smiruje, ali i dalje postoje vrtlozi kojih je sada manje i ve€eg su promjera. Na
slici se takoder mogu uociti da su pojedini kanali rotora zaguSeni vrtiogom, drugi su pak
bez vrtloga dok iz trecCih rotorskih kanala vrtlog upravo izlazi. Ova pojava zagu$enja
izgleda kao da je to jedan te isti vrtlog koji putuje centrifugalno iz jednog rotorskog
kanala u drugi. Ta pojava putujuceg vrtloga predstavlja nestabilnost i gubitak energije, i
zove se prekid strujanja, odnosno na engl. ,rotating stall“ [68].

Slobodni kanal —

%'38“8% stabilno strujanje
4AUe+
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1.95e40
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1.80e+

03

Ispuh vrtloga iz
kanala

Predvrtiog

Zagusen Kanal s
vrilogom

0.00e+00

Slika 79 Strujnice u centrifugalno vrtloznoj pumpi k; = 60, n=2910 min™

Slike 80 i 81 prikazuju strujnice po VV (straznjoj stijenci rotora kod C pumpe) obojane s

Q kriterijem koji predstavlja definiciju ,cjevastih tvorevina niZeg tlaka“. Bududi je razlika
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tlaka najizrazenija u jezgri vrtloga te ,cjevaste tvorevine nizeg tlaka“ zapravo prikazuju

jezgre vrtloga. Q kriterij se definira kao:

1 2 2
Q=5 (Wl -|s| ) (3.110)

gdje su: Q - druga invarijanta tenzora gradijenta brzine; W - asimetriCni dio tenzora

gradijenta brzine; S - lokalna vrijednost tenzora deformacije [69].
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Slika 80 Strujnice u CV pumpi po VV obojane Q kriterijem, k, | Slika 81 Strujnice u C pumpi po straznjoj
= 60. n= 2910 min™" stjenci rotora obojane Q kriterijem, k. =

60, n=2910 min™'

Iz slike 80 je vidljivo da je VV generator velikog broja koherentnih struktura Sto dokazuje
veliki broj zutih i crvenih podruCja obojenja strujnica, dok na slici 81 nedostaje tih
podruc¢ja. Takoder na VV postoji puno strujnica koje €ine zatvorenu krivulju ili imaju

spiralni uzorak, [70]. Na slici 81 strujnice po obodu vanjske stijenke rotora su gotovo

koncentricne kruznice, s jako niskim vrijednostima Q kriterija. Tek se priblizavanjem osi
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vrtnje centrifugalnog rotora C pumpe vrijednosti Q kriterija povecavaju i strujnice gube

koncentricnost te nastaje nesto vrtloga. Ovim priblizavanjem osi vrtnje smanjuje se
zazor izmedu nepomicnog zida statora, slika 1 i slika 24, te zapravo predstavlja strujanje
izmedu dva diska, medusobno malo razmaknutih jedan spram drugog. Takovo strujanje

opisuje Teslinu pumpu/turbinu, literatura [71] i [72].

Iz slike 81 je vidljiv uzorak nastajanja vrtloga, gdje se naizmjence pojavljuju podrucje
nastajanje jezgre vrtloga (svjetlo plavo) i podrucje bez nastajanja jezgri vrtloga (tamno
plavo). Ova periodi¢nost predstavlja svojstvo Taylorovih vrtloga [73], Cime se zakljuCuje
o glavnoj razlici izmedu slike 80 i slike 81. Na slici 80 prikazano je da na VV CV pumpe
nastaju koherentne strukture dok na slici 81 straznje stjenke C pumpe nastaju Taylorovi

vrtlozi.

Slike 82 i 83 prikazuju strujnice po VV (odnosno straznjoj stijenci rotora C pumpe)
obojane s veli€inom vrtloznosti. Veli€ina vrtloznosti (engl. vorticity magnitude) je jedna
od Siroko primjenjivanin metoda za iscrtavanje koherentnih struktura i predstavljanje

jezgri vrtloga, [74]. Vrtloznost se definira kao:

w=|VxU| (3.111)
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Slika 82 Strujnice u CV pumpi po VV obojane s vrtloznoséu,
k. = 60, n=2910 min”

Slika 83 Strujnice u C pumpi po straznjoj
stijenci rotora obojane vrtloznoséu, k; =
60, n=2910 min™

No vrtloZznost nije pogodna za opisivanje strujanja nastalih naprezanjima uza zid jer w

ne identificira jezgre vrtloga kada je naprezanje uza zid usporednog reda veliCine s

redom veli€ine vrtloznosti unutar vrtloga.

Stoga vrtloznost na slikama 82 i 83 predstavljaju generaciju vrtloga od koje je oduzeta

generacija vrtloga zbog viskoznih sila izmedu rotora i fluida.

Vidljivo je da VV svojim rebrima znatno pove¢ava ovu generaciju vrtloga u odnosu na

disk, Sto je u biti vanjska stijenka rotora C pumpe.

Slike 84 i 85 pokazuju strujnice po VV (odnosno straznjoj stijenci rotora C pumpe).

Vidljivo je da VV predaje svoju energiju fluidu generirajuc¢i u neposrednoj blizini svojih

lopatica koherentne strukture koje u sebi sadrze najvecéu koli€inu kinetiCke energije [75].
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Slika 84 Strujnice u CV pumpi po VV obojane turbulentnom
kinetitkom energijom (k), k. = 60, n=2910 min”

Slika 85 Strujnice u C pumpi po straznjoj
stjenci rotora obojane turbulentnom
kinetickom energijom (k), k. = 60, n=
2910 min”’

Iz slika 86 i 87 je vidlivo da se na straznjoj stijenci rotora C pumpe odvija puno

intenzivnija disipacija turbulentne kinetiCke energije, $to je i oekivano prema zakonu

Kolmogorova. Disipacija koja zapocinje na VV ima funkciju transfera energije s vrtloga

malih skala na vrtloge velikih skala. Proces disipacije energije koji je zapo¢eo na VV CV

pumpe najznacajnije se odvija na ulazu u stator i kroz stator [75].
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Slika 86 Strujnice u CV pumpi po VV obojane specificnom
disipacijom (w), k. = 60, n=2910 min™

Slika 87 Strujnice u C pumpi po straznjoj
stjenci rotora obojane specificnom
disipacijom (w), k, = 60, n=2910 min™

Slike 88 i 89 prikazuju polje specificne disipacije na statoru. Vidljivo je (imajuéi na umu i

sliku 86) da se najveci dio disipacije turbulentne kineticke energije CV pumpe odvija u

statoru. Za razliku od CV pumpe kod C pumpe najveci dio energije disipira izmedu

straznje stijenke rotora i statora.
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Slika 88 Polje specifitne disipacije (w) u CV pumpi na
statoru, k, = 60, n=2910 min™

Slika 89 Polje specifi¢ne disipacije (w) u C
pumpi na statoru, k; = 60, n=2910 min™

Slike 90 i 91 prikazuju strujnice obojane Q kriterijiem po VV CV pumpe (odnosno

straznjoj stijenci rotora C pumpe) pri maksimalnom protoku. Promatrajuci razliku izmedu

slike 90 i slike 91 moze se zakljuciti da VV pri velikim protocima od glavnog toka fluida

koji dolazi iz centrifugalnog rotora, uzima puno maniji dio fluida. Pri manjim protocima VV

uzima od glavnog toka veéi dio fluida. Zbog toga pri manjim protocima Q Kkriterij

pokazuje da VV od osi vrtnje do svojih lopatica generira Taylorove antisimetricne parove

vrtloga dok pri manjim protocima stvara koherentne strukture.

Straznja stijenka C pumpe stvara od osi vrtnje do odredenog polumjera Taylorove

vrtloge, a od tog polumjera do vanjskog polumjera prevladava stabilno strujanje,

strujnice su koncentri¢ne kruznice.
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Slika 90 Strujnice u CV pumpi po VV obojane s Q | Slika 91 Strujnice u C pumpi po straznjoj
stijenci C rotora obojane Q kriterijem, k. = 0,

kriterijem, k. = 0, n= 2910 min™
n=2910 min™

Gledajuci slike 92 i 93 vidljivo je da VV CV pumpe pri velikim protocima generira puno
viSe turbulentne kinetiCke energije, dok pri manjim protocima generira koherentne

strukture strujanja.
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Slika 92 Strujnice u CV pumpi po VV obojane turbulentnom | Slika 93 Strujnice u C pumpi po straznjoj

kinetickom energijom (k), k. = 0, n=2910 min” stjenci rotora obojane turbulentnom
kinegiékom energijom (k), k. =0, n=2910
min’
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Usporedujucéi slike 94 i 95 jasno se moze zakljuCiti da se u neposrednoj blizini VV CV

pumpe pri velikim protocima odvija intenzivna disipacija turbulentne kinetiCke energije.
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Slika 94 Strujnice u CV pumpi po VV obojane specificnom
disipacijom (w), k. = 0, n=2910 min™

Slika 95 Strujnice u C pumpi po straznjoj
stjenci rotora obojane specificnom
disipacijom (w), k. = 0, n=2910 min™

Analizirajuéi strujanja pri velikim i malim protocima CV i C pumpe moze se zaklju€iti da

VV CV pumpe proizvodi dva strukturalna oblika strujanja. VV stvara turbulentno

strujanje, ali i koherentne strukture. Pri malim protocima dominantnije je stvaranje

koherentnih struktura, dok pri ve¢im protocima dominantnije je stvaranje turbulentnog

strujanja. Bududi turbulencija povecava pad tlaka povecanjem nepovrativosti procesa

(povecanje entropije), pri velikim protocima VV povecava gubitke CV pumpe. Nasuprot

tome, njegov doprinos pri malim protocima na povecanje visine dobave H i doprinos

stvaranju koherentnih struktura, nadmasuje njegov utjecaj na povecanje nepovrativost,

[76]i [77].
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4.7 ANALIZA SEKUNDARNOG TOKA FLUIDA

Na slici 96 su prikazani vektori brzine u aksijalnoj ravnini CV pumpe. Iz slike je vidljivo
formiranje glavnog toka fluida koji dolazi iz centrifugalnog rotora i sekundarnog toka koji

dolazi s VV. Dio glavnog toka uzima VV i tako nastaje sekundarni tok.

3010101 NANSYS
l 2.89e+01

2.80e+01
2.71e+01

2.620+01 Sekundarni tok Glavni tok fluida

2.53e+01
2.44e+01
2.35e+01 "% ' .
2.26e+01 S e s d g vt

Sl
.08e+

1.99e+01 Stator
1.90e+01
1.81e+01
1.72e+01 =
1.63e+01

1.54e+01
145e+01
1.36e+01
1.27e+01

1.18e+01
1.09e+01 -
9.95e+00
9.05e+00
8.14e+00 -
7.24e+00
6.34e+00 |
5.43e+00
4.53e+00
362e+00 © -
2.72e+00 5
1.82e+00 - m e
9.13e-01
9.16e-03 -

Vrtlozni vijenac

Centrifugalni rotor

Slika 96 Prikaz glavnog i sekundarnog toka fluida, k; = 60, n=2910 min™

Slika 97 prikazuje strujnicu sekundarnog toka iz koje se zaklju€uje o prirodi kretanja

sekundarnog toka.

Gledajuci gibanje sekundarnog toka u aksijalnoj ravnini CV pumpe moze se zakljuciti da
sekundarni tok priblizavanjem statoru gubi svoju kineticku energiju, te ne uspijeva uci u
stator ve¢ biva potisnut prema dolje (prema nizem tlaku), od statora prema osi vrtnje.
Kad dode do korijena lopatica VV (slika 98), lopatice VV ga zahvacaju i potiskuju
centrifugalnom silom prema periferiji (prema vecem polumjeru). S obzirom da gibanjem
prema veéem polumjeru raste obodna brzina to sekundarnom toku raste kinetiCka
energija. S tom povec¢anom kinetiCkom energijom sekundarni tok se sudara s glavnim

tokom predajuc¢i mu dodatnu kineti¢ku energiju. Glavni tok s uve¢anom kineti¢kom
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4 Rezultati

energijom ulazi u stator $to u konacnici rezultira poveéanjem visine dobave CV pumpe u

odnosu na C pumpu.
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Slika 97 Prikaz strujnice sekundarnog toka, k;, = 60, n=2910 min™
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Slika 98 Gibanje sekundarnog toka, k, = 60, n=2910 min™
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S obzirom da se tu odvija sloZzeno 3D strujanje kako bi se dobila potpunija predodzba
kretanja sekundarnog toka potrebno je promotriti jednu strujnicu u poprec¢noj ravnini CV
pumpe, slika 99. Ako se promatra jedna strujnica sekundarnog toka, obojana u crveno,

vidi se da se sekundarni tok od korijena lopatica VV do periferije kre¢e po spirali.

79e+04 < =

. -
1,686+04
P A
1576404
1516404

4oe+
1406404
=

,Odmotavanje” strujnice
sekundarnog toka (crvena)

Slika 99 Oblik strujnice sekundarnog toka u popre¢noj ravnini, k, = 60, n=2910 min”

Analizom sekundarnog toka fluida objasnjen je glavni mehanizam pretvorbe energetskih

tokova VV pomocu centrifugalnih sila i pomo¢ni mehanizam inverznom kaskadom.
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4.8 USPOREDBA ISKORISTIVOSTI CENTRIFUGALNO VRTLOZNE |
CENTRIFUGALNE PUMPE

Na slici 100 je prikazana usporedba krivulja iskoristivosti CV i C pumpe dobivenih CFD
simulacijom. Pretpostavlja se da obje krivulje pokazuju vecu iskoristivost nego $to bi bila
iskoristivost stvarnih pumpi. Razlog tome je Sto su u numerickim modelima izbjegnuti
gubici trenja zbog hrapavosti stjenki, te gubici zbog prostrujavanja fluida u zazorima
[78]. No s obzirom da su numeric¢ki modeli pumpi geometrijski isti krivulje iskoristivosti

pokazuju to¢no trendove i njihov medusobni odnos.

Iskoristivost CV i C pumpe
90
= 80
t**:‘;\’\ 70 \°
'/ Ne | 50 o —e— Iskoristivost C
_{ 1| ¢ § pumpe
—'/ 40 'é —@— Iskoristivost
30 ¢ CV pumpe
20 2
10
0
300 60 20 10 5 2 0 k,

Slika 100 Usporedba krivulja iskoristivosti CV i C pumpe, n=2910 min™

Usporedba krivulja iskoristivosti (slika 100) pokazuje da je pri velikim protocima (malim
priguSenjima k. = 0 do 10) iskoristivost C pumpe veca od iskoristivosti CV pumpe. To je
bilo i za ocCekivati prema analizi strujanja provedenoj u Poglavlju 4.6. Pri velikim
protocima VV ne zahvaca dovoljno fluida iz glavnog toka (iz centrifugalnog rotora) i ne
doprinosi povecanju visine dobave (slika 52), a u isto vrijeme znafajno pridonosi
povecanju entropije (gubitaka). U tom podrucju rada VV stvara samo turbulenciju (slike
92 i 94), odnosno svoju kinetiCku energiju u potpunosti pretvara u gubitak. Dakle u tom
podrucju VV je ,parazitni dio“ u CV pumpi.
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Nasuprot, pri malim protocima (velikim priguSenjima uz k. = 10 do 300) iskoristivost CV
pumpe je veéa od iskoristivosti C pumpe. U ovom podru¢ju VV zahvac¢a dovoljnu
koli€inu fluida iz glavnog toka te doprinosi povecéanju visine dobave (slika 52). Njegova
kinetiCka energija ne prenosi se u cijelosti na fluid stvaranjem turbulencije (slike 84 i 86),
jer se dio te njegove kinetiCke energije koristi za stvaranje koherentnih struktura i za

ubrzavanje sekundarnog toka fluida (Poglavlje 4.7).

Takoder je vidljivo iz slike 100 da je optimalna to¢ka rada (BEP) kod CV pumpe
pomaknuta u desno (prema manjim protocima, a veéim visinama dobave) u odnosu na

C pumpu.

4.9 USPOREDBA KOHERENTNIH STRUKTURA U CENTRIFUGALNOJ
| CENTRIFUGALNO VRTLOZNOJ PUMPI

Analizirajuci slike 101 i 102 mogu se uoCiti razlike u koherentnim strukturama (KS) CV i
C pumpe. Ako se pogleda podrucje oznaCeno s A na slikama uoCava se kako postoji
puno vise KS u CV pumpi, odnosno kako na C pumpi izmedu centrifugalnog rotora i
statora uopée ne nastaju KS. Nadalje, ako se pogleda podru€je oznaCeno s B na
slikama, zakljuCuje se da s centrifugalnopg rotora C pumpe izlaze puno dulje KS koje se
protezu do statora. Kod CV pumpe KS s centrifugalnog rotora se protezu do VV. KS s
centrifugalnog rotora kod CV pumpe kad dodu do VV se rasprSe u puno manijih.
Ocigledno da te manje KS moraju primiti energiju od velikin KS s centrifugalnog rotora i

dodatnu energiju im preda VV, [79]. Stoga je za oCekivati da ¢e kod CV pumpe KS pri

izo-vrijednostima Q = 2,2e6 s dublje prodirati u domenu iza statora (mjesto oznageno s

C na slikama).
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Slika 101 Q kriterij obojan s statiCkim tlakom u CV pumpi, k;, = | Slika 102 Q kriterij obojan s stati¢kim

60, n=2910 min™", Q = 2,2e6 s (bocni pogled) tiakom u C pumpi, k.= 60, n=2910
min”, Q = 2,2e6 s (boéni pogled)

Na slikama 103 i 104 ne uo€avaju se razlike u KS. Ono Sto se na slikama moze uociti su
zagus$en kanal rotora rotiraju¢im prekidom strujanja (,rotating stall“), oznacen s A na
slikama, nastajanje ,stall“ vrtloga to¢ka B i raspad ,stall“ vrtloga (slobodni kanal) to¢ka C
[80].
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Slika 103 Q kriterij obojan s statiCkim tlakom u CV pumpi, | Slika 104 Q kriterij obojan s stati¢kim tlakom

k. = 60, n= 2910 min", Q = 2,2e6 s? (pogled u | uC pumpi, k. = 60, n=2910 min™, Q =
centrifugalni rotor) 2,266 s (pogled u centrifugalni rotor)
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Iz slika 105 i 106 se uoCava kako na VV nastaju KS, za razliku od straznje strane

centrifugalnog rotora, gdje ne nastaju KS, toc¢ka A. Mjesto B na slikama oznaCava

vijenac od KS na izlazu fluida iz statora u ostatak domene. Mjesto C na slikama

prikazuje KS u kanalima statora. Jasno se moze zakljuciti da je u CV pumpi veca

gustoca KS.
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Slika 105 Q kriterij obojan s statickim tlakom u CV

pumpi, k, = 60, n= 2910 min™, Q = 2,2e6 s? (pogled u
V)

Slika 106 Q kriterij obojan s statickim tlakom u

C pumpi, k. = 60, n=2910 min™", Q = 2,2e6 s

(pogled u straznju stranu centrifugalnog
rotora)

Iz slika 107 i 108 se takoder moze konstatirati ve¢a gustoc¢a KS u CV pumpi, te se moze

vidjeti ,praznina“ izmedu centrifugalnog rotora i statora C pumpe u smislu KS.
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Slika 107 Q kriterij obojan s statiCkim tlakom u CV | Slika 108 Q kriterij obojan s stati¢kim tlakom u C
pumpi, k. = 60, n=2910 min™", Q = 4e6 s pumpi, k. = 60, n=2910 min™", Q = 4e6 s

Na slikama 109 i 110 ne uo€avaju se razlike u poljima KS. Ono $to se moze uoditi je

postojanje predvrtloga na usisu u centrifugalni rotor obje pumpe, mjesto A.

Slika 109 Q kriterij obojan s statickim tlakom u CV pumpi, | Slika 110 Q kriterij obojan s stati¢kim tlakom u
k. =60, n=2910 min", Q = 500 s C pumpi, k. = 60, n=2910 min™", Q = 500 s™
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S obzirom da se Q kriterij moze izraziti i kao:
1 —2
Q= (0 -25;S)) (3.112)

jasno je da se na slici 111 uoCava veca vrtloznost u prostoru izmedu rotora i statora kod

CV pumpe u odnosu na C pumpu S$to je prikazano na slici 112.
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Slika 111 Q kriterij obojan s vrtloznoSéu u CV pumpi, k;, = | Slika 112 Q kriterij obojan s vrtloznoS¢éu u C

60, n=2910 min™", Q = 2000 s pumpi, k. = 60, n=2910 min™", Q = 2000 s
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5. ZAKLJUCAK

Glavni cilj ovog rada je bio potvrditi da li postoje stvarne prednosti CV pumpi u odnosu
na C pume, te ustanoviti koje su to prednosti, zasto nastaju i Sto ih uzrokuje. Nadalje
bilo je potrebno istraziti i objasniti mehanizme energetskih pretvorbi u CV pumpama.
Disertacija je dala pozitivne odgovore na ta pitanja, za Sto je bilo potrebno provesti
brojne numeriCki eksperimente (simulacije) i eksperimentalna mjerenja na fizikalnim

modelima u cilju njihove validacije.

5.1 SAZETAK PRIMARNIH REZULTATA

U pocetnoj fazi ovog rada, istrazivanje karakteristka CV pumpe provedeno je
koriStenjem metode kontrolnih volumena. U tu svrhu provedno je nekoliko numerickih
simulacija s razli€itim faktorom prigusenja na izlazu iz domene. Takoder prou€avana su
istraZivanja s razli¢itim modelima turbulencije kako bi se ustanovilo koji model najbolje
opisuje strujanje u CV pumpi, kako integralno tako i fenomenoloski. Prihvaéeno je
koristenje DES modela turbulencije koji se pokazao najpovoljnijim s obzirom na vrlo
slozeno strujanje koje se javlja zbog prisutnosti VV. Nakon toga provedene su
numericke simulacije C pumpe, takoder s razli€itim faktorima prigusenja na izlazu, ali se
kod njih odmah pristupilo koriStenju DES modela turbulencije. Na kraju su provedene
numericke simulacije pri kojima je jedini rotirajuéi element bio VV dakle V pumpa, ali

dobivena iz CV pumpe uklanjanjem centrifugalnog rotora.

Tako usvojeni numeriCki eksperimenti postali su nakon provedene opsezne verifikacije
(,error estimate), mocan i pouzdan alat za istrazivanje CV i C pumpe te njihovu

medusobnu usporedbu.

U sljedecoj fazi konstruirani su i izradeni modeli CV i C pumpe od pleksi stakla, kao i
cijela potrebna mjerna linija u Laboratoriju za hidromehaniku i hidrauliCke strojeve na
Fakultetu strojarstva i brodogradnje Sveucilista u Zagrebu. Ta mjerna linija omogucuje

brojna ispitivanja promjenom ulaznih, izlaznih parametara, ali i zamjenom tipa stupnja.
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5 Zakljucak

Prva validacija je uc€injena usporedbom Q-H karakteristike CV pumpe dobivene CFD-om

s onom koju je deklarirao proizvoda¢ Novomet-Perm. Druga validacija je bila usporedba

Q-H karakteristika CV i C pumpe dobivenih CFD-om s onima dobivenima mjerenjima u

Laboratoriju za hidromehaniku i hidrauliCke strojeve.

Glavna postignuca ove disertacije su:

CV pumpe ostvaruju povecanu visinu dobave za maksimalno 23,13% (prosje¢no

povecanje 11,64%) u odnosu na C pumpe iste geometrije pri istom broju okretaja.

VV povecéava visinu dobave CV pumpe pri rezimu rada od nultog do 57% od

maksimalnog protoka. Pri ve¢im protocima VV ne utjeCe na visinu dobave.

VV poboljSava karakter Q-H karakteristike. Dodavanjem VV Q-H karakteristika
postaje strmo padajuca za razliku od karakteristike C pume. Time VV povecava

stabilnost rada pumpe.

Doprinos na visinu dobave VV je 210% veci kad djeluje u sprezi s centrifugalnim

rotorom (u CV pumpi) nego kad djeluje sam (V pumpa).

Iskoristivost CV pumpe je povecana pri reZimima rada kada djeluje VV (od 0 do
0,57Qmax), dok je pri viS§im protocima manja u odnosu na C pumpu. MozZe se
zaklju€iti da na nizim protocima CV pumpa bez potrebe trosi rad pogonskog
stroja na vrtnju VV. Na vecim protocima znacajno je povecan doprinos VV na H,
a istodobno nije poveéan rad kojeg pri tome troSi. To navodi na zaklju¢ak da
mora postojati neki mehanizam povrata dijela energije koji inae biva izgubljen

kod C pumpe.
CV pumpa postize visi usisni tlak od C pumpe pri istim, ali i viSim H.

Pojava kavitacije kod CV pumpa nastaje pri do 20% vecoj brzini vrtnje nego kod
C pumpe.

CV pumpa stvara vecu gusto¢u KS koje dublje prodiru u domenu, pa samim time
su u mogucnosti predati viSe kinetiCke energije toku koji izlazi iz centrifugalnog

rotora.
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Eksperimentiranjem na FSB, subjektivno je uoeno da CV pumpe pokazuju
znacajno povecanu stabilnost rada s dvokomponentnim i dvofaznim fluidima.
Dvokomponentni i dvofazni fluidi kod C pumpe izazivaju velike udare popracene s
znacajnim akusticnim manifestacijama, za razliku od CV pumpe kod koje isto nije
zamijec¢eno. Nadalje primijeéeno je da CV pumpa znacajno brze otplinjuje
zarobljene mjehure zraka u vodi od C pumpe. Ovdje subjektivno ukazuje na

nedostatak opreme u Laboratoriju da se kvantificira udio zraka u vodi.

U radu su objasnjena dva mehanizma energetske pretvorbe:

VV uzima dio fluida koji izlazi iz centrifugalnog rotora, zahvac¢a ga sa svojim
lopaticama i centrifugalnom silom povec¢ava mu koli€inu gibanja. S tom dodatnom
kinetickom energijom fluid dolazi u kontakt s preostalim fluidom iz rotora. Na taj

nacin, prije ulaska u stator fluid ima ve¢u energiju kod CV nego kod C pumpe.

Dio energije KS se uspije povratiti mehanizmom inverzne kaskade.

5.2 PRIJEDLOG BUDUCIH ISTRAZIVANJA

Drugi vrijedan doprinos ovog rada je uvid u mogucénosti poboljSanja CV pumpi kako bi

se njihove prednosti mogle ukomponirati u razne prakticne primjene. Stoga prijedlozi za

bududi rad su:

Dokazana je prednost CV pumpi, te bi nadalje trebalo istraziti utjecaj oblika i

dimenzija lopatica VV na njihove karakteristike.

Ovaj rad je vrSen na CV pumpi radijalno aksijalnog tipa. Bilo bi zanimljivo, istraZiti

utjecaj VV CV pumpe Cisto radijalnog tipa (u spiralnom kucistu CV rotor)

UoCene su znacCajne prednosti CV pumpe pri radu s dvokomponentnim,

dvofaznim fluidom $to je potrebno kvantificirati.

Istraziti utjecaj VV u CV pumpi s viSe stupnjeva.
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5.3 ZAVRSNI KOMENTARI

Bududi je u radu dokazana pouzdana upotreba CFD simulacija za analizu CV pumpi,
moguce je jako efikasno (brzo i jeftino) istrazivati utjecaj razliCitih parametara

konstrukcije CV pumpe, ali i razliCite rezime strujanja fluida.

PredloZzena eksperimentalna linija uz poboljSanje mogucnosti mjerenja razlicitih velicina

moze predstavljati osnovu ispitnog stola za ispitivanja rotora razli€itih tipova.
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6. ZAKLJUCAK DOKTORSKOG RADA

U ovom su radu dokazane i kvantificirane prednosti CV pumpi u odnosu na C pumpe.
Metoda je temeljena na nestacionarnim CFD eksperimentima i na eksperimentima na

fizikalnim modelima:

e Detaljno mjerenje na fizikalnim modelima snage utro$ene za pogon CV pumpe

rezultira to¢nijom kvantifikacijom bilance energije.

e Dokazana je hipoteza rada da kineticka energija koherentnih struktura koju
stvara vrtlozni vijenac se pridodaje toku fluida koji istrujava iz kanala
centrifugalnog kola, te na taj nacin povecava ukupnu energiju fluida prije ulaska
u stator. Nadalje, ta se dodatna energija predaje glavhom toku pomoc¢u uzduznih
vrtloga koji nastaju po obodu vrtloZnog vijenca uslijed promjene kineticke
energije vrtloga i pomocu radijalnih vrtloga koji se odcjepljuju s bridova vrtloZnih

lopatica.

e Postoje mogucénosti za poboljSanje tokova energetskih pretvorbi u CV pumpi.
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