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Predgovor

U ovoj monografiji su prikazani rezultati dugogodiSnjeg istrazivackog 1 stru¢nog rada na
podrucju inovativnog razvoja uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima uz podrsku
CAD 1 CAE tehnologija. Tu su rezultati istrazivackog rada na realizaciji jednog doktorskog 1
jednog magistarskog rada, zatim rezultati diplomskih radova studenata i rezultati nekih projekata
radenih za odredene kompanije.

Naglasak je stavljen na modeliranje razvojno-konstrukcijskog procesa za razvoj pomenutih
uredaja 1 sistema s rotiraju¢im radnim elementima, uz podrsku CAD i CAE tehnologija i
odgovarajucih softverskih alata za ove tehnologije.

Monografija se sastoji od dva dijela. Prvi dio obuhvata tri poglavlja. U uvodnom poglavlju se
govori generalno o razvojno-konstrukcijskom procesu i metodama konstruiranja. U drugom
poglavlju je detaljno razraden proces razvoja uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim
elementima 1 prikazane su raspolozive, odnosno preporuc¢ene tehnologije i metode razvoja.
TreCe poglavlje je posveceno inovativnom inzenjerskom dizajnu 1 optimizaciji malih
centrifugalnih turbopumpi, s konkretnim primjerima razvoja pojedinih tipova ovih pumpi.

U drugom dijelu su dva poglavlja. Cetvrto poglavlje tretira inZenjerski dizajn rotora vjetroturbina
s horizontalnom i vertikalnom osom vrtnje. U petom poglavlju je prikazan inZenjerski dizajn
leptir-ventila, koji spadaju u tehnicke sisteme s elementima koji se zakre¢u oko svoje ose.

Monografija je radena s ciljem ne samo da se predstave pomenuti rezultati istrazivackog i
struc¢nog rada na predmetnom podrucju, nego i da se razvojnim inZenjerima stavi na raspolaganje
koncept inovativnog inzenjerskog dizajna i optimizacije uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim
elementima. Monografija moze posluziti i studentima maSinstva kod realizacije njihovih
seminarskih i diplomskih radova.

Autori monografije



N

(98]

N

o0

. Autori on-line publikacije

Senad Balic,
Joze Duhovnik 1
Ernad Beslagi¢

. Naslov publikacije
InZenjerski dizajn uredaja 1 sistema s rotiraju¢im radnim elementima,
uz podrsku CAD i1 CAE tehnologija
Dio L.

. [zdavac
Institut za privredni inzenjering d.o.0. Zenica

Fakultetska 1, Zenica

. Za izdavaca

Dr Fuad Klisura, dipl. inz. mas.

. Recenzenti
Prof.dr Mevludin Avdi¢,
V.prof.dr Salko Cosi¢

. Vrsta publikacije
nn-line izdanje na adresi:

http://lecad.unze.ba/nastava/cadteh/mono 1d rot el knjiga/index.html
. Jezik publikacije

bosanski
. Format publikacije

A4 (210x297 mm)



v



Sadrzaj

Predgovor
Dio I.
Glaval. Uvod

1. Generalno o razvojno-konstrukcijskom procesu
2. Metode konstruiranja
3. Ciljevi monografije

Glava II. Proces razvoja uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim
elementima i raspoloZive tehnologije i metode razvoja

4. Racunarom podrZano konstruiranje — CAD

4.1 Modeliranje procesa KONStruiranja..........cccveerveeeieenieeniieenieereeseesaeesseeeseessnesnens
4.2 Konvencionalne metode proracuna i preliminarni dizajn.........ccoeceeeevenienneeennnen.
4.2 3D MOAEITANJC......uveieeiieeiie ettt et e et e e e e eeennaee s

LIEETALUTA «.oeeeeieeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeeee ettt ettt e et et e e e e e e e e eeeeeeees

5. Teoretske osnove metode primijenjene za CFD i CSM analize

5.1 Matematski MOdel........ccoeriiiiiiiiieieee e
5.1.1 OSNOVNE JEANACING ...c.vvieiiieiieiieeiieeie ettt ettt ettt e sebeeeeesebeenaee e
5.1.2 Konstitutivne relacije........ccceerieeiiieriieiieniieiieeieeiee et
5.1.3 Modeliranje turbulentnog toka ..........ccccoeviiriieniiniiiiie e
5.1.4 Pocetni 1 @raniCni UVJEti.....cccueeeeuieeriiieereiieeiieeeeieeeeireesreeeereeesreeesaseeeneees
5.1.5 Specijalni STUCAJEVI ...ccueeeuiiiiieeiiieiieeie ettt

5.2 Numericka Metoda .......cceeruieiiriiiiiiiierieieeeee e
5.2.1 Op¢i oblik transportne jednacine ............ceccueevueerieesieeniieenieereeseeeieesieees
5.2.2 Principi diSKI€HZACIE ...c.veerueeiiieeiieeiieie e
5.2.3 Formiranje sistema algebarskih jednacina............ccccoooieviieniniiiiniennne
5.2.4 Algoritam rjeSavanja diskretiziranih jednacina ............cccceeveriencenennnne.

5.3 Izra¢unavanje radnih karakteristika turbopumpi..........cccoevveeiiieniiniienieeieeee
5.3.1 Protok tUrbOPUMPE .......ccueiiuiiiiieiiieie ettt
5.3.2 Momenat na lopaticama radnog kola turbopumpe ............cccceeveeiiennnnne

5.3.3 Stepen iskoriStenja turbOPUMPE........ceevviieriieeriieeeiieeeee e
| 31753 1101 - RO USROS

6. Engineering Fluid Dynamics — EFD koncept

6.1 Prednosti EFD KONCEPLA ....cccueeeiiiiiieiiiciiecece et

iii

1-1
1-2
1-3



vi

6.1.1 Novi CFD softveri zahtijevaju manje specijaliziranih vjestina...........cccccoceeueeee. 6-1
6.1.2 CFD analize sada oduzimaju manje vremena u procesu razvoja proizvoda........ 6-3
6.1.3 Novi CFD softveri su jeftiniji i dostupni su i "obi¢nim" inzenjerima.................. 6-4
6.1.4 3D CAD model se moze direktno koristiti za CFD analize ...........cccccceverieneenee. 6-4
6.1.5 CFD analize se mogu koristiti za poboljSanje velikog broja razli¢itih
PTOIZVOTA ..ttt ettt et et e et e it e e bt esste e bt e ssbeenbeesseeenseas 6-5
LIEETATUTA ...ttt ettt et b e et e bt e et e e beeeab e e bt e eabe e bt e eabeebeeeneeenneas 6-5
7. Softverska podrska u realizaciji proracuna i istrazivanja 7-1
Glava II1. InZenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih
turbopumpi
8. Koncept inZenjerskog dizajna i optimizacije 8-1
8.1 Nivoi dizajna i baza znanja koja je na raspolaganju konstruktorima turbopumpi........... 8-1
8.2 Preliminarni dizajn malih centrifugalnih turbopumpi ...........ccoooeiviiiiiiiiiiiieieeee 8-3
8.2.1 Konvencionalni postupci proracuna i dizajna ..........cceceeveerienerrieneenenieeneenennens 8-3
8.2.2 Metode optimizacije u funkciji preliminarnog dizajna ...........cccecoeevieriiiennennenns 8-6
8.3 Dizajn 1 optimizacija turbopumpi i CAD 1 CCM metode.........cceeeevveeeiieeniieeiee e, 8-7
8.3.1 Problemi kod primjene CAD 1 CCM metoda..........ccevuveeeiuiieeiieeeiieeeiee e 8-13
8.4 Prijedlog toka proracuna i dizajna turbOPUMPI ......cc.eeevrerieeriieriienieeiieeee e 8-16
LAEEIATUTA. ..ttt ettt ettt et e et e bt e st e e bteesbeenbeeenteenbeeenbeenseesnteans 8-25
9. Definisanje osnovnih konstruktivnih parametara turbopumpi
u fazi preliminarnog dizajna 9-1
0.1 1ZDOT tIPA PUIMPE ...veeeeieeeiie et eeiee et e et e e te e et e e e teeesteeesssaeessseeesssaeensseeesseesnsseesseeenns 9-1
9.2 Glavne mjere radnog KOla..........ccuiiiiiiiiiiiecieeeeeeee et 9-3
9.2.1 Op¢i pristup 1 polazni POAACI.......ccveeruiierierieeiierieeie ettt ere e 9-3
0.2.2 MetOde PIOTACUNA .....eeuvieneieeiiieiieeteeniteeteestteeteesteeebeesseeseseenseeesseenseesnseenseeenseensees 9-4
9.2.3 Proracun radijalnog radnog kola prema karakteristici pritiska y
(die Druckzahl [4])...ccceeeeiieeeiie ettt e e e as 9-4
9.3 Konstruktivni parametri oblika [opatiCa ...........cccueeiriiieriiieeriieeiee e 9-11
9.3.1 Metode oblikovanja lopatiCa ..........cecveeiieriieiiieieecie ettt 9-11
9.3.2 Cilindricne radijalne lopatiCe .........ccovevuiiriiieiiieiieie e 9-11
9.4 Konstruktivni parametri oblika sprovodnog medulopaticnog kanala............................ 9-13
9.4.1 Definisanje polaznog obliKa ..........ccceviiiiiiiiiiiiieii e 9-15
LIEETATUTA ...ttt ettt ettt et e s at e et e e st e e bt esabe e bt e eabeebeenaneens 9-17
10. Eksperimentalna ispitivanja malih centrifugalnih turbopumpi 10-1
LOT UVO ittt ettt ettt et e s e b e e nseeseesseenseessenseenseeneanseensas 10-1
10.2 Prvi model automobilske turbopumpe, s otvorenim radnim kolom.......................... 10-2
10.3 Drugi model automobilske turbopumpe, s otvorenim i zatvorenim
1adNim KOLOM.....eiiiiii e 10-4

LIEETATUTA e e e e e e e et e e e e e e e e e e e e e eae e e e e e e aaa e aaeeeeeeenenannnas 10-10



Vil

11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-1
11.1 Ravninske CFD analize u funkciji izbora oblika i broja lopatica............c..ccveeeurennne. 11-1
11.1.1 Postupak kreiranja modela i generiranja mreZa...........ccceeeverieenieeeeeennneennen. 11-4
11.1.2 Primijenjeni granicni UVJELti......cceeeeerueeruierieeiiienieestiesiteeieesieeeieeseeeeseesieeens 11-8
11.1.3 Analize ravninskih modela na bazi geometrije
izabrane automobilske turbopumpe............cccccveviieciieniiiiiieeeece e 11-12
11.1.4 Analize ravninskog modela s proSirenom vanjskom konturom spirale....... 11-27
11.1.5 Analiza modela s ravnim lopaticama............ecceeevueenieeiieeniienieiieeee e 11-31
11.1.6 Analiza uticaja broja lopatiCa.........cccecueeriieiiieriieieeie e 11-37
11.1.7 Analiza uticaja oblika izlaznog kraja lopatica ...........cccceevvveervieerieeerreeenee. 11-42
11.1.8 Provjera mogucnosti zamjene spirale cilindrom..........c.ccoeceeveereriencenennnn. 11-45
11.1.9 Ocjena stepena upotrebljivosti ravninskih analiza
u postupku dizajna automobilskih turbopumpi..........cccceeeviiienciiiniiieies 11-48
11.2 Oblikovanje sprovodnog medulopaticnog kanala 1 ulaza u radno kolo................... 11-49
11.2.1 3D model sprovodnog medulopati¢nog kanala.............cccccvevirecriennianenne. 11-49
11.2.2 3D model ulaza u 1adno Kolo .........ccceevieriiniiiiniiniiieniececcceee e 11-52
11.3 Trodimenzionalne CFD analize i izbor sprovodnog medulopati¢nog kanala.......... 11-55
11.3.1 Generiranje mreZe sprovodnih medulopati¢nih kanala..............ccccccceeiniins 11-56
11.3.2 Primijenjeni granicni UVJEti....coceerueeeriueeerreeeiieeeieeesieeeeneeesneeessseeessseeensnes 11-60
11.3.3 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem fiktivnog radnog kola............... 11-62
11.3.4 Rezultati tranzientnih analiza primjenom pribliznog postupka proracuna..11-74
11.4 OblIKOVANJE SPITAlE....couiriiiiiiiieiiiieeeeeee e e 11-79
11.5 Oblikovanje kolektora-uvodnika ............ccecveeeiiieiiiieeiieciee e 11-81
11.6 Trodimenzionalne CFD analize od ulaza do izlaza turbopumpe .........c..cccvveeuneenne 11-85
11.6.1 Prilagodba modela medulopati¢nog kanala za analize s rotiranjem
fiktivnog radnog Kola ..........oocuieiiiiiiieeee e 11-86
11.6.2 Generiranje mreze izmijenjenog modela medulopaticnog kanala ............... 11-87
11.6.3 Generiranje mreze spirale i obezbjedenje kliznog interfejsa ....................... 11-89
11.6.4 Struktura prvog modela izabrane automobilske turbopumpe za
analize s rotiranjem radnog kola i primijenjeni granicni uvjeti ................... 11-91
11.6.5 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem radnog kola
prvog modela izabrane automobilske turbopumpe ...........ccocceviiiiiiininnnn 11-93
11.6.6 Mreza kolektora-uvodnika 1 struktura drugog modela izabrane
turbopumpe za analize s rotiranjem radnog kola ...........cccoecvveeieniiiniennnnn. 11-105
11.6.7 Grani¢ni uvjeti za drugi model izabrane turbopumpe i plan
numerickih proracuna s rotiranjem radnog kola ..........c..cccoceeniiniiinnnen. 11-105
11.6.8 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem radnog kola
drugog modela izabrane automobilske turbopumpe ............ccceevveriienennn. 11-107
11.6.9 Struktura modela izabrane turbopumpe za analize primjenom
pribliznog postupka prorauna.............cceeeeereveeeiienieeniienie e e esee e 11-129
11.6.10 Grani¢ni uvjeti za prvi model turbopumpe, s cijelim kanalima,
kod primjene pribliznog postupka proracuna..........c..cceeeeerveeieenerennnenne 11-129
11.6.11 Rezultati pribliznog proracuna prvog modela izabrane turbopumpe,
s cijelim medulopaticnim kanalima...........ccceevenieniniinienenieniereee 11-130

11.6.12 Uporedni prikazi rezultata CFD analiza............cccccooeeveriininninicnecnenn 11-137



viil

12.

13.

11.6.13 Odnos utroSenog vremena kod provedenih CFD analiza ....................... 11-138
11.7 EFD analize strujanja fluida u turbopumpi ..........cccceeeeeiveeiiieeeiieeciie e, 11-139
11.7.1 Analize strujanja fluida u radnom kolu turbopumpe ...........cccevvevernenneee 11-139
11.7.2 Analize strujanja fluida kroz cijeli proto¢ni trakt turbopumpe.................. 11-146
11.7.3 Uporedna analiza rezultata EFD analiza i eksperimentalnih ispitivanja ... 11-158
11.8 Naponi i deformacije u radnim elementima turbopumpe...........ccceceerveereeeeeennee. 11-161
11.8.1 Generiranje mreZe radnog kola izabrane automobilske turbopumpe......... 11-161
11.8.2 Struktura modela za analizu napona i1 deformacija radnog kola i
primijenjeni graniCni UVEL ....c.eervereiierienieeriienieeieesiie e esiee e eiee e eneeas 11-163
11.8.3 Rezultati analize napona i deformacija radnog kola izabrane
turbopumpe primjenom pribliznog proracuna............c.eeeerveeereereeeveennen. 11-163
LAEEIATUTA . ....e ettt ettt ettt et sttt e et e et e st e e bt e e st e esbeesnbeebeeenseenneas 11-166
Centrifugalna pumpa za agresivne medije 12-1
L1201 VO ittt sttt 12-1
12.2 Proracun osnovnih konstruktivnih parametara centrifugalne pumpe..............c........ 12-2
12.3 Prikaz geometrije radnog kola centrifugalne pumpe..........cccccoeeiiniieniiiiienieneenen. 12-5
12.4 3D MOAE] PUMPE ..cvvveeeiieeiie ettt ettt et e e e e saae e e sb e e esaeeenaeessaeeennes 12-8
12.5 MRF numericka analiza strujanja radnog fluida u proto¢nom traktu pumpe.......... 12-12
12.6 3D model realiZovane PUMPE..........cccveruieeiiierieeiiieeieeieesteereeseeereesreeseesaeesee e 12-18
LIE@IATUTA . ....eeeee ettt ettt et e et et e s it e e bt e s abe e bt e sabeenbeeenbeeseesateens 12-18
Centrifugalna pumpa za srce 13-1
I301 VO ettt sttt 13-1
13.2 Proracun osnovnih konstruktivnih parametara centrifugalne pumpe........................ 13-1
13.3 3D MOAEL PUIMPE ...ttt ettt ettt st be e e 13-4
13.4 MRF numericka analiza strujanja radnog fluida u proto¢nom traktu pumpe............ 13-7

EETATUTA ettt eeee e eneseeeemnmnmnen 13-14



Glava |
Uvod

1. Generalno o razvojno-konstrukcijskom procesu

Tokom dugog perioda tehnickog razvoja, proces konstruiranja je zadrzao priblizno istu
fizionomiju. Potrebna znanja za konstruiranje mladi inzenjeri konstrukteri su sticali od starijih 1
iskusnijih kolega, upoznavanjem do tada razvijenih dobrih konstrukcionih rjeSenja (u zargonu
konstruktera zvanih Sprance), pra¢enjem proizvoda u eksploataciji, te sticanjem teorijskih znanja
iz razli¢itih naucnih i stru¢nih disciplina. Konstruiralo se uglavnom po ugledu na postojeca
konstrukciona rjeSenja, uvode¢i manje ili vece izmjene. Na taj nacin se uspostavljao proces
postupnog priblizavanja optimalnom rjeSenju. Pri tome su osnovna obiljeZja i1 princip
funkcionisanja uglavnom ostajali nepromijenjeni. Korjenito nova tehnicka rjesenja koja bi se u
velikoj mjeri razlikovala od prethodnih, mogla su da nastanu kao plod izuzetne nadarenosti 1
nadahnu¢a konstruktora. Na taj nacin konstruiranje se u velikoj mjeri stavljalo u ravan s
umjetnos$¢u, a od konstruktora se zahtijevala nadarenost. Tako je tehnicki napredak postao
zavisan od nadahnuc¢a i nadarenosti pojedinaca, a poziv inZenjera konstruktera postajao sve
manje zanimljiv. Krajnji rezultat je bio da se umjesto razvoja novih proizvoda priklanjalo
rjeSenjima koja su podrazumijevala kupovinu stranih licenci 1 prevodenje njihove dokumentacije.

Doslo je vrijeme kada ovakav koncept vise nije bio prihvatljiv. Trazene su moguénosti da se do
novih rjeSenja moze doc¢i primjenom odredenog postupka, odnosno da se konstruiranje
konstituiSe kao metodski definisan proces koji omogucava iznalazenje novih rjeSenja i sa
skromnijim znanjima i sposobnostima. Na ovaj na¢in nova tehnicka rjeSenja ne moraju da budu
samo plod izuzetne nadarenosti pojedinca, kao $to je u umjetnosti slucaj, mada je li¢ni kvalitet
inZenjera konstruktera itekako pozeljan.

Stvoren je niz metoda konstruiranja, koje danas nazivamo tradicionalnim, za koje se moze kazati
da ni jedna od njih nije mogla u cjelosti ispuniti zeljeni cilj. Ekspanzija novih metoda i postupaka
u konstruiranju nastala je razvojem novih tehnickih sredstava za izvodenje procesa konstruiranja,
prije svega racunara, koji su ulaskom u ovaj proces podstakli znaCajne promjene u
tradicionalnim postupcima, ili omoguéili da neki koji su bili poznati dodu do punog izrazaja. Pri
tome se joS jednom naglasava Cinjenica da inZenjer konstrukter mora imati odredene kvalitete, a
primjena navedenih metoda treba da mu omogu¢i efikasnost i podsticaj na nova razmisljanja i
nove ideje.

Treba ista¢i da konstruiranje masinskih sistema i komponenata danas predstavlja kompleksan
proces. Odvija se primjenom odgovaraju¢e metodike definisane redoslijedom i strukturom
operacija. Operacije se izvode na osnovu definisanih tokova informacija, na osnovu rezultata
ostvarenih u pojedinim fazama, te na bazi odluka koje se donose na predvidenim mjestima
procesa konstruiranja.

Posebno treba istaci da je proces konstruiranja u svojoj osnovi informacioni proces. Koristi se 1
obraduje velika koli¢ina podataka, zbog ¢ega je ovo podrucje bilo pogodno za primjenu raunara
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1 uvodenje tehnickih informacionih sistema (Product Data Management - PDM sistemi), kao
podrska razvoju proizvoda i razvoju preduzeéa. O tehniCkim informacionim sistemima i
razvojno-konstrukcijskom procesu vidjeti detaljnije u [2, 3].

2. Metode konstruiranja

Razvoj proizvoda se dakle u cjelosti odvija u konstrukcijskom procesu. Pojedine faze
konstrukcijskog procesa su kod razli¢itih autora, odnosno metoda odredene razli¢ito. Svim
metodama su zajednicke: faznost, povezanost, iterativnost i kompleksnost. Najpoznatije su
slijede¢e metode [3]:

1. Konstrukeijski proces po preporuci VDI 2221
(1985., dopunjeno 1993.);
2. Heuristicke metode u konstrukcijskom procesu
(French 1985., Dym 1994.);
3. Generalizirana metoda
(Yoshikava/Tomiyama 1981., 1994.);
4. Integriran konstrukcijski proces
(Hubka 1976., Hubka - Eder 1988.);
5. Tterativni konstrukcijski proces
(Duhovnik, Sato, Kimura 1983., Duhovnik 1997.);
6. Aksiomati¢no konstruiranje
(Suh 1982.);
7. Simultani inZenjering
(Prasad 1996.);

8. Uporedni inZenjering
(Horvath 1998.).

Prvih Sest navedenih metoda po pravilu uzima u obzir proizvodni proces kao informacijsku bazu
1 istu ukljucuje u konstrukcijski proces tako da su uticaji uzeti u obzir, ali nisu razdijeljeni u
mikro-tehnologiji. Zadnje dvije metode su razvijene za cjelovito savladivanje proizvodnog
procesa i1 kod istih se u proizvodni proces ukljucuju oba procesa, konstruiranje i izrada, koji
doprinose materijalizaciji proizvoda. Proizvod je u ovom primjeru tretiran kao element, ili kao
najkompleksniji tehnicki sistem. Detaljnije o navedenim metodama vidjeti u [3].

Kod rjesavanja inzenjerskih problema razvoja uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima,
ili elementima koji se zakre¢u oko svoje ose, prikazanih u ovoj monografiji, koristila se
prvenstveno metoda iterativnog konstrukcijskog procesa (Duhovnik, Sato, Kimura 1983.,
Duhovnik 1997.), pod rednim beojem 5, a koristile su se i metode simultanog inZenjeringa
(Prasad 1996. redni broj 7) 1 uporednog inzenjeringa (Horvath 1998., redni broj 8). Pomenuta
metoda iterativnog konstrukcijskog procesa bic¢e detaljnije objasnjena kod prikaza razvoja
centrifugalnih pumpi u sistemima hladenja automobilskih motora.
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3. Ciljevi monografije

Razvojni inzenjeri, odnosno inZenjeri konstrukteri se u svom inzenjerskom i istrazivac¢kom radu
Cesto sre¢u s uredajima 1 sistemima s rotirajuéim radnim elementima, ili elementima koji se
zakrecu oko svoje ose. To su prije svega:

centrifugalne pumpe,

gerotorne pumpe,

ventilatori,

turbo-kompresori,

vjetroturbine s horizontalnom osom vrtnje,

vjetroturbine s vertukalnom osom vrtnje,

Tesline turbine,

mikseri itd.

U ovoj monografiji glavni cilj je bio da se kroz primjenu jedinstvene metodike za inzenjerski
dizajn pomenutih uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima, odnosno elementima koji
se zakre¢u oko svoje ose, uz primjenu savremenih metoda proracuna i dizajna proizvoda
podrzanih racunarom, prikaze razvoj, odnosno inzenjerski dizajn ovih uredaja i sistema i
njihovih radnih elemenata. Radi se o metodici razvijenoj i prikazanoj u [1], koja je namijenjena
za inzenjerske 1 razvojne poslove proracuna i dizajna malih centrifugalnih turbopumpi.
Primijenjena metodika predstavlja postupak kojem je cilj do¢i do kvalitetnih rjeSenja, s
povecanim stepenom iskoriStenja, za Sto krace vrijeme i uz najnize troskove, da bi se
obezbijedila zarada koja opravdava ulaganja.

Posebna paznja je posvecena malim centrifugalnim pumpama, prije svega pumpama u
cirkulacionim sistemima hladenja automobilskih motora, koje su iskoriStene da se kroz prikaz
njihovog razvoja detaljno prikaze i pomenuta jedinstvena metodika za inZenjerski dizajn uredaja
1 sistema s rotirajuéim radnim elementima. Na bazi primjene ove metodike realizovani su 1
prikazani i proracuni i inzenjerski dizajni malih centrifugalnih pumpi za agresivne medije, te
pumpi za srce.

Za rtjeSavanje pomenutih inzenjerskih problema, potrebna su najprije teoretska znanja iz
pojedinih podrucja, pozeljna su, a ¢esto i neophodna iskustvena znanja visoke razine iz ovih
podruéja i konac¢no, potrebne su racunarske vjestine. Ovdje se radi o usko specijalizovanim
podru¢jima 1 moze se kazati da je evidentan nedostatak literature koja bi obezbijedila podloge za
lakse rjeSavanje razli¢itih problema iz podrucja koja su predmet paznje u ovoj monografiji, pa
ova monografija, pored navedenog, ima za cilj i da posluzi kao osnova za definisanje metodike
proracuna i dizajna i za druge vrste uredaja i1 sistema s rotirajuéim radnim elementima, ili
elementima koji se zakrecu oko svoje ose.

Kada je rije¢ o centrifugalnim pumpama, ili opcenito o turbomaSinama, radi o slozenim
fenomenima strujanja i interakcije fluida i1 radnih elemenata pumpi, s velikim brojem uticajnih
faktora razli¢itog karaktera i ¢itavim spletom njihovih meduzavisnih djelovanja.

Za automobilske pumpe za vodu je interesantno 1 da se u referentnoj literaturi ne moze naci
gotovo nista Sto bi se moglo smatrati dovoljnom i kvalitetnom osnovom za dizajn i prora¢un ovih
pumpi. Ocito je da proizvodali automobila iz razumljivih razloga nemaju potrebe za
publikovanjem svojih rjeSenja iz ovog podrucja, tim prije $to se ove pumpe odlikuju prvenstveno
jednostavnosSc¢u rjeSenja, Sto je mozda 1 razlog da im u literaturi nije posvecena veca paznja.
Moguci uzrok ovome moze biti i zakljucak da se na bazi teoretskih osnova i rjeSenja u literaturi
za puno slozenije konstrukcije pumpi moze izvu¢i dovoljno materijala za rjeSenja jednostavnijih
pumpi, kakve su automobilske. Medutim, dokaz da ovaj posljednji stav nije opravdan i da ove
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pumpe imaju puno interesantnih specifi¢nosti kad je u pitanju njihov dizajn i razvoj, jeste velika
ponuda materijala vezanog za ove pumpe na Internetu. Tu su, pored brojnih reklamnih ponuda
proizvodaca pumpi i ponude novih rjeSenja 1 usluga neovisnih konstruktora, koji pored vec
realizovanih konstrukcija pumpi za razli¢ite modele i1 tipove automobila, nude i nove ideje i
unapredenja za buduce narucioce ovih pumpi.

Kako je danas konkurentna cijena proizvoda, uz neupitan kvalitet, postala osnovna odrednica u
proizvodnji, to konstruktivna rjeSenja tehnickih sistema i uredaja, kakve su i pomenuti uredaji i
sistemi s rotiraju¢im radnim elementima, moraju biti Sto jeftinija i jednostavnija. Za dostizanje
ovih ciljeva, §to podrazumijeva i Sto manje troSkove ulaganja u razvoj, potrebno je omoguciti da
se prije ispitivanja prototipa na opitnim postrojenjima, mogu na bazi efikasne metodike provoditi
racunarske virtualne simulacije strujanja radnog fluida u radnim elementima razvijanih uredaja i
sistema 1 naponsko-deformacionih stanja u njima. Ove simulacije su znatno jeftinije od izrade
velikog broja opitnih modela i provodenja njihovih eksperimentalnih ispitivanja, i njihovom
primjenom se mogu, s velikom dozom sigurnosti u krajnji ishod razvojnog postupka, dizajnirati i
optimizirati pomenute uredaji i sistemi s rotiraju¢im radnim elementima.

Kod u [1] razvijene metodike se poslo od ocekivanja da se u svjetlu moguénosti savremenih
metoda dizajna, proracuna i simulacija, cijelom problemu dizajna moze pri¢i selektivno i
stupnjevito, u smislu da se sloZenim fenomenima strujanja i interakcije fluida i radnih elemenata
razmatranih uredaja i sistema, s velikim brojem uticajnih faktora razliCitog karaktera i ¢itavim
spletom njihovih meduzavisnih djelovanja, moze pristupiti realizovanjem veceg broja analiza s
postupnim poveéanjem nivoa slozenosti (metod korak-po-korak do rjesenja) i pri tome
posmatrati odvojeno uticaj relevantnih parametara na posmatrane procese 1 njihove
karakteristike.

U [1] je pokazano da se primjenom numeri¢kih metoda za proracune toka od ulaza do izlaza
centrifugalnih pumpi u cirkulacionim sistemima hladenja automobilskih motora mogu dobiti
simulacije strujanja radnog fluida u svim dijelovima radnih elemenata ovih pumpi, sa svim
detaljima potrebnim kod ovakvih analiza, i s ta¢nosc¢u kod koje rezultati simulacija ne odstupaju
viSe od + 5 % od stvarnog stanja, Sto je u oblasti konstruiranja sasvim prihvatljivo. Isto se odnosi
1 na numeri¢ke analize naponsko-deformacionih stanja, nastalih u radnim elementima
turbopumpi kao posljedica interakcije ovih dijelova s radnim fluidom. Pri tome se pokazalo i da
se u finalnim analizama dizajnd automobilskih turbopumpi mora obuhvatiti cijeli tok kroz
pumpu 1 da nisu dovoljne samo parcijalne analize toka kroz pojedine elemente iste, koje
zahtijevaju previse pretpostavki i razli¢itih pojednostavljenja. Pri rome je u [1] prvi put kod
proracuna i1 dizajna automobilskih turbopumpi, odnosno malih centrifugalnih turbopumpi,
primijenjen egzaktan postupak proracuna, s rotiranjem radnog kola (primjenom pokretnih
mreza), na modelu cijelog toka radnog fluida jedne ovakve pumpe.

U [1] razvijena i u ovoj monografiji prakticno primijenjena metodika bazirana je na primjeni
CAD tehnologija za oblikovanje dijelova uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima i za
generiranje numerickih mreza, te na primjeni CCM (CFD — Computational Fluid Dynamics +
CSM — Computational Solid Mechanics) tehnologija (baziranih na metodi kona¢nih volumena)
za numericke analize strujanja radnog fluida 1 naponsko-deformacionih stanja u elementima
pomenutih uredaja i sistema. Pored navedenih tehnologija, kod pomenute metodike uspjesno je
primijenjen i1 Engineering Fluid Dynamics — EFD koncept, koji je detaljnije prikazan u
posebnom odjeljku, a koji predstavlja nadgradnju CFD koncepta s ciljem olakSanja i ubrzanja
inZenjerskih razvojnih poslova uz podrsku raunara.
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Ovdje se joS jednom istiCe vaznost Cinjenice da se u finalnim analizama dizajna malih
centrifugalnih turbopumpi mora obuhvatiti cijeli tok kroz pumpu, kako su to i pokazala
istrazivanja prikazana u ovoj monografiji, i da nisu dovoljne samo parcijalne analize toka kroz
pojedine elemente iste.

Literatura

1. S. Bali¢, Numericka analiza procesa strujanja i naponskog stanja centrifugalnih pumpi u
sistemima hladenja automobilskih motora, disertacija, MaSinski fakultet Univerziteta u
Zenici, Zenica, 2002.

2. S. Bali¢ i saradnici, CAD tehnologije, on-line predavanja na stranici www.lecad.unze.ba

3. J. Duhovnik i J. Tav¢ar, Elektronsko poslovanje in tehnicni informacijski sistemi, PDMS —
Products Data Management Systems, LECAD, Univerza v Ljubljani, Fakulteta za strojnistvo,
Ljubljana, 2000.



1-6

Uvod




Glava 1II.

Proces razvoja uredaja i sistema s
rotiraju¢im radnim elementima i
raspolozive tehnologije i metode
razvoja

4. Rac¢unarom podrzano konstruiranje — CAD

4.1 Modeliranje procesa konstruiranja

Modeliranje procesa konstruiranja se realizuje na bazi izabrane metode konstruiranja, a zavisi od
vrste proizvoda, odnosno od nivoa konstruiranja [1]. Pri tome nivo konstruiranja odreduje
okruzenje inZenjera konstruktera, odnosno odreduje alate i sredstva potrebna za njegov rad. Kod
toga se Cesto deSava da se izvorni koraci primijenjene metode konstruiranja inovativno
dopunjavaju s ciljem unapredenja i ubrzanja procesa konstruiranja.

U nastavku je dat prikaz Siemens PLM (Product Lifecycle Management) strategije za podrsku
razvoju proizvoda i razvoju preduzeca. Ova strategija obuhvata razvoj Siroke lepeze softvera,
kojima se pruza cjelokupna podrska za svaku fazu razvoja proizvoda i proizvodnje. Razvijeni
softveri se mogu podijeliti u dva prstena, pri ¢emu je prvi prsten bazni, dok se drugi prsten nalazi
iznad prvog i podijeljen je na dvije polovine.

Bazni prsten (Digital Lifecycle Management, na prikazu datom na slici 4.1) se na slici 4.2 nalazi
ispod prstena Product Lifecycle Management, 1 obezbjeduje softvere za funkcionalnosti
tehnickog informacionog sistema 1 odredene funkcionalnosti poslovno-proizvodnog
informacionog sistema, odnosno obezbjeduje objedinjenje svih resursa preduzeca i omogucava
komunikaciju i razmjenu podataka i informacija izmedu svih organizacionih funkcija preduzeca.
Jednu od glavnih uloga u ovom prstenu zauzima softverski paket Teamcenter (sl. 4.2).

S1. 4.1 Podjela softvera u Siemensovoj PLM strategiji za podrsku razvoju proizvoda i
razvoju preduzecéa (ljubaznoséu ITS d.o.o. Ljubljana)
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Kompanija Siemens nudi pakete softvera Teamcenter za razliite industrije (Teamcenter
Aerospace & Defense, Teamcenter Automotive Supplier, Teamcenter Hi Tech Electronics i
Teamcenter Consumer and Packaged Goods), a pored toga postoje i varijante ovog paketa za
podrsku razli¢itim procesima (ima ih ukupno deset). Tako je paket Teamcenter Engineering
namijenjen za Engineering Process Management, dok je paket Teamcenter Project namijenjen za
Program and Project Management.

Predmet naSe paznje je gornji prsten - Product Lifecycle Management prsten softverskih modula
u pomenutoj Siemens PLM strategiji, prikazan na slici 4.2. Ovaj prsten se dijeli na dvije
polovine. Prva, lijeva polovina prstena predstavlja Siemens Digital Product Development

softverske module za podrSku razvojno-konstrukcijskom procesu, odnosno razvoju proizvoda
(slika 4.3).

S1. 4.2 Product Lifecycle Management prsten softverskih modula u u Siemens PLM strategiji
(ljubaznos¢u ITS d.o.o. Ljubljana)

Ovim modulima se pruza softversko-tehnoloska podrSka za glavne aktivnosti i poslove razvojno-
konstrukcijskog procesa (RK proces), prema slici 4.3, pri ¢emu RK proces u cjelini obuhvata:

izbor ideja za novi proizvod,

konceptualni dizajn novog proizvoda (modul Concept na slici 4.3),
styling, odnosno industrijski dizajn (modul Styling na slici 4.3),
inzenjerski dizajn (modul Design na slici 4.3),

inzenjerske racunarske simulacije (modul Simulation na slici 4.3),
izrada konstrukcijske dokumentacije,

inzenjerske simulacije u tehnologiji,

izrada tehnoloske dokumentacije,

razvoj i izrada alata (modul Tooling na slici 4.3),

10 CNC simulacije i izrada G koda (modul Machining na slici 4.3),
11. izrada prototipa, ako je to predvideno,

00N oL W
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12. realizacija nulte serije, ako je to predvideno,
13. provodenje potrebnih izmjena nad tehnicko-tehnoloskom dokumentacijom,
14. proizvodnja.

S1. 4.3 Siemens Digital Product Development softverski moduli za podrS§ku razvojno-
konstrukcijskom procesu (ljubaznoséu ITS d.o.o. Ljubljana)

Slican pristup razvoja Sirokog spektra softvera za podrSku razvoju proizvoda i razvoju preduzeca
ima 1 kompanija Dassault, sa svojim adutom — softverskim paketom Catia.

4.2 Konvencionalne metode proracuna i preliminarni dizajn

Nakon faza konceptualnog i industrijskog dizajna, slijede proracuni i primjena konvencionalnih
metoda proracuna (prvi koraci inZenjerskog dizajna) kojima se dolazi do glavnih dimenzija
razvijanih konstrukcija, ili pojedinih dijelova. Ove dimenzije omogucavaju da se moze uéi u
proces kreiranja polaznog, odnosno preliminarnog dizajna proizvoda koji se razvija.

Ovdje se posebno isti¢e vaznost preliminarnog dizajna, jer se u fazu inzenjerskih analiza, koje se
u najvecoj mjeri provode kroz realizaciju racunarskih simulacija, mora u¢i s modelima koji su
oblikovani na realnim osnovama, odnosno oblikovani prema dimenzijama dobivenim primjenom
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za predmetni proizvod odgovaraju¢ih konvencionalnih metoda proracuna. Nakon dolaska
racunarskih simulacija pojavile su se zablude da su za inzenjerski dizajn proizvoda dovoljne
samo pomenute simulacije 1 da ranije razvijene metode proracuna vise nisu potrebne. Valja
naglaSeno stalno imati na umu da je ovo velika zabluda. Neki od utemeljitelja racunarskih
simulacija su znali tvrditi da se ne treba baviti proracunima, bego da odmah treba i¢i u primjenu
racunarskih simulacija. Kako se u inzenjerskom dizajnu od ne¢ega mora poci, to preliminarni
dizajn, na bazi odgovarajucih proracuna ima nezaobilazno mjesto u procesu razvoja proizvoda.

4.3 3D modeliranje

U okviru procesa konstruiranja podrzanog rac¢unarom, preliminarni dizajn predstavlja vaznu fazu
razvoja proizvoda, a rezultat ove faze predstavlja inzenjersku vizualizaciju razvijanog proizvoda,
ili njegovih dijelova, kroz primjenu odgovarajuéeg softvera — 3D modelera.

3D modeli uredaja, sistema, sklopova, pojedinacnih dijelova, kreirani na bazi podataka
dobivenih realizacijom odgovaraju¢ih proracuna predstavljaju osnovu za rac¢unarom podrzano
inZenjerstvo. Odnosno, 3D modeli kreirani u nekom softveru — 3D modeleru, izmedu ostalog,
omogucavaju:
e provjeru tacnosti dijelova koji ¢ine sklop (modul Assembly),
e formiranje modela za provedbu numerickih analiza, na bazi primjene na primjer metoda
konacnih elemenata (MKE), ili metoda kona¢nih vlumena (MKV),
¢ analizu mehanizama i simulaciju njihovog rada,
e proracun tezine, teziSta, momenta inercije i drugih karakteristika masinskih dijelova,
e dobivanje ortogonalnih projekcija, na osnovu kojih se formiraju tehnicki crtezi (slika
4.4),
e unoSenje promjena koje se automatski azuriraju na svim projekcijama crteza,
e (NC simulacije 1 kreiranje koda za upravljanje CNC masSinama.

Tako se s preliminarnim dizajnom, odnosno pozatnim 3D modelom koja ulazi u proces
inzenjerskih analiza, odnosno numerickih simulacija kojima se postupno (s odgovaralu¢im
redizajnima) dolazi do ispunjavanja liste zahtjeva za predmetni proizvod.
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Sl. 4.4 Projekcije 3D modela kao osnova za izradu tehnickih crteza
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S. Teoretske osnove metode primijenjene za
CFD i CSM analize

5.1 Matematski model

Parcijalne diferencijalne jednacine kojima se opisuju razliciti problemi mehanike kontinuuma
imaju istu zajedni¢ku osnovu (nekoliko osnovnih fizikalnih zakona), tako da se razlikuju od
slucaja do slucaja samo po broju ukljucenih jednacina (kao i dodatnih jednacina, kojima se
dobija zatvoreni sistem), specifi¢nih za odredeni problem. Ova ¢injenica vodi ka zakljucku da se
rjeSavanju problema u mehanici kontinuuma moze pristupiti primjenom jedinstvenog algoritma.
Na taj nacin se, primjenom odredene numericke metode, mogu istim pristupom rjesavati razliciti
problemi mehanike kontinuuma (na primjer tok fluida kroz turbomasine, plasticna prerada
metala, naponsko-deformaciono stanje neke konstrukcije itd.).

U ovom poglavlju su date teoretske osnove matematskog modela i numericke metode
primijenjene za rjeSavanje konkretnih problema analize strujanja (CFD) 1 naponsko-
deformacionih stanja (CSM) kod uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima (na primjer
kod turbopumpi). Izrazi su dati u simbolickoj notaciji, ¢ime se fizikalna znacenja pojedinih
¢lanova u jednac¢inama mogu direktno tumaciti, a izrazi vrijede za bilo koji koordinatni sistem.

5.1.1 Osnovne jednacine

Tok radnog fluida kroz uredaje 1 sisteme s rotiraju¢im radnim elementima je viskozan 1 u odredenim
dijelovima vjerovatno turbulentan. Ovo strujanje i naponsko-deformaciono stanje u Cvrstim
dijelovima pomenutih uredaja 1 sistema se u potpunosti moze opisati s dva osnovna fizikalna
principa konzervacije, odnosno s dvije jednacine bilansa: jednacinom kontinuiteta i jednacinom
momenta (drugi Newtonov zakon). Generalno, u skupinu osnovnih jednacina bilansa spada i
jednacina o konzervaciji energije (prvi zakon termodinamike) i entropije (drugi zakon
termodinamike).

Najcesce je uobicajeno da se jednacine koje prikazuju ove zakone piSu u integralnoj formi, za jedan
proizvoljni dio kontinuuma volumena ¥V, ograni¢enog povrsinom S, koja se ¢esto i kre¢e brzinom vs.
Kako je ve¢ navedeno, kod rjeSavanja problema strujanja u uredajima i sistemima s rotirajué¢im
radnim elementima i naponsko-deformacionog stanja u njihovim elementima, to su slijedeée
jednacine:

a) Jednacina kontinuiteta

d
— | pdV + v—v_)-ds=0, .
dt;[p _!P( $) (5.1)

gdje je p gustina kontinuuma, v brzina fluida, a s je spoljnji vektor povrSine u proizvoljnoj tacki
iste.

b) Jedna¢ina momenta

dijpvdV+J.pv(v—Vs)-ds=jT-ds +jfde, (5.2)
tV N S Vv
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gdje je T Cauchyiev tenzor napona i f, rezultuju¢a zapreminska sila po jedinici volumena.
¢) Jednacina konzervacije prostora

Kod rjesavanja problema s pokretnim dijelovima, kod kojih je brzina v # 0, kakav je slucaj s
radnim kolima turbopumpi, tada se gornjim jednacinama dodaje i jednacina odrzanja prostora:

%_V[dV—_!vs-ds:O, (53)

koja povezuje brzinu promjene zapremine Vs brzinom povrsine vs.

d) Jednacdine u rotiraju¢em koordinatnom sistemu

U nekim slucajevima, kakav imamo kod maSina s rotiraju¢im elementima (na primjer kod
turbopumpi), moze biti pogodno rjeSavati osnovne jednacine u koordinatnom sistemu koji rotira
konstantnom ugaonom brzinom ®, jednakom brzini rotacije pomenutog rotirajuc¢eg dijela. U tom
slu¢aju brzina relativna u odnosu na ovaj kordinatni sistem jednaka je:

Vi = V—-Vg = V—OXT, (5.4)

gdje je r radijus vektor relativno u odnosu na osu rotacije (slika 5.1). U ovom sluc¢aju osnovne
jednacine mogu se napisati u slijede¢oj formi:

¢ Jednacina kontinuiteta:
d
—|pdV+|pv, -ds=0, 55
- j p lp (5.5)

e Jednacdina momenta:

%IpvrdV+Jpvrvr-ds:JT-ds +[t,dV - [ pox(@xr)dV - [2p0x v, dV . (5.6)
4 S S 14 4 14

U ovoj monografiji je postupak proracuna u rotiraju¢em koordinatnom sistemu nazvan
pribliznim postupkom proracuna, a koristilo se i nazivom Multiple Reference Frame — MRF
postupak.

S1. 5.1 Rotiranje koordinatnog sistema
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5.1.2 Konstitutivne relacije

Prethodno izlozene jednacine vaze za bilo koji fluid, ili ¢vrsto tijelo. Medutim, one ne Cine
zatvoreni sistem jednacina, jer se ima viSe nepoznatih veli¢ina nego jednacina. Da bi se ove
jednacine mogle povezati s konkretnim fluidom, odnosno materijalom, i da bi se njihov sistem
mogao zatvoriti, moraju se upotrijebiti neke dodatne jednacine, kojima se daju informacije o odzivu
koristenih materijala na eksterne uticaje (povrsinske sile, termicka opterecenja itd.). Ove jednacine
su poznate pod nazivom konstitutivne relacije.

Najrasprostranjeniji postojeci materijali sre¢u se u inzenjerskoj praksi i u ovom okruzenju se mogu
klasifikovati kao Njutnovi fluidi, ili kao termo-elasti¢ni solidi. Konstitutivne jednacine za vodu kao
radni fluid u turbopumpama i za materijale konstruktivnih elemenata ovih masina, koje se
upotrebljavaju za predstavljanje tenzora T u komponentama vektora pomjeranja u i vektora brzine v
su:

Stokesov zakon

Odnos izmedu napona i brzine deformacije za fluide (Stokesov zakon) glasi:

T=2,u].)—§,udivvl _pl, (5.7)
gdje je

. 1 ’

D:E[gradv+(gradv) ] (5.8)

brzina tenzora deformacije, u je dinamicki viskozitet, p je pritisak i I je jedini¢ni tenzor.

Hookeov zakon

Veza izmedu napona i deformacija u solidima data je Duhamel-Neumannovim oblikom
Hookeovog zakona:

T=2uD+Adivul — GA+2n)a AT1 , (5.9)
gdje je
1 T
D:E[gradu+(gradu) ] (5.10)

tenzor deformacija, I je jedini¢ni tenzor, u je vektor pomjeranja, AT je odstupanje temperature od
referentne temperature (koja odgovara polaznom rastereCenom stanju), 7 i 4 su Laméovi koeficijenti
1 o je linearni koeficijent termickog izduzenja.

5.1.3 Modeliranje turbulentnog toka

Vecina strujanja fluida u inZenjerskoj praksi imaju turbulentan tok. Osnovne karakteristike
ovakvog toka su:

e izrazita nestacionarnost, pri ¢emu su brzine u posmatranim tackama haoticne;

o fluktuacije visoke frekvencije svih dijelova toka, i po vremenu i u prostoru;

e veliko vrtlozenje, tako da proces zbog viskoznosti fluida gubi energiju, koja se pretvara u
toplotu.
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Turbulentni tok je dobro opisan osnovnim jednacinama s Fick, Stockes i Fourierovim zakonima
kao konstitutivnim relacijama. Medutim, zbog tehnoloskih ograni¢enja [1] u racunarskim
tehnologijama, nije moguce njihovo numericko rjeSavanje (direct numerical simulation, DNS),
izuzev za tokove s manjim Reynoldsovim brojevima i za jednostavne geometrije [1]. Kao
alternativa se koristi pristup koji predvida odredena prilagodavanja/pojednostavljenja
turbulentnog toka [1] (koja za inzenjerske probleme daju zadovoljavajuce rezultate), i rjeSavanje
Reynoldsovih jednacCina (Reynolds averaged Navier-Stokes equations, RANS). Ove jednacine su
dobivene primjenom statistickog opisa turbulentnog kretanja. U njemu se, s ciljem
pojednostavljenja matematskog opisivanja 1 analize turbulentnog toka, osobine fluida i
karakteristike toka razlazu na zbir srednje 1 fluktuirajue vrijednosti. PiSu¢i zavisne varijable u
osnovnim jednacinama kao zbir srednje i fluktuiraju¢e komponente, uz dodatne relacije, dobije
se zatvoreni sistem, koji ¢ini takozvani model turbulencije [1, 2].

Svi numericki proracuni, realizovani u okviru ovog rada, provedeni su s pretpostavkom o
turbulentnom toku, pri ¢emu je primijenjen takozvani (standardni) k-¢ model, koji je u
posljednjih 45 godina nesumnjivo najvise koristen za inzenjerske proracune [2].

5.1.4 Pocetni i granicni uvjeti

Da bi matematski model bio kompletan, potrebno je definisati poCetne i granicne uvjete na
granicama domena izraCunavanja. Broj i tip pocetnih i grani¢nih uvjeta se bira tako da problem
matematski bude dobro postavljen. To podrazumijeva da problem ima rjeSenje, koje je jedinstveno i
koje ovisi kontinuirano od pocetnih i grani¢nih uvjeta. To zna¢i da mala promjena ovih uvjeta
uzrokuje 1 malu promjenu zavisne varijable u bilo kojoj tacki domena rjesavanja.

U pocetnom trenutku vremena ¢ = £, vrijednosti svih zavisnih varijabli moraju biti poznate u svim
tackama domena rjeSavanja V-

p(r,1)) = ¢"(r), rev. (5.11)
Dodatni pocetni uvjet kod rjeSavanja jednaine momenta za ¢vrsto tijelo je i poznavanje
vremenske promjene pomjeranja u trenutku ¢ = #:

i—l;(r,to) —u’(r), rev. (5.12)

Zbog elipticke prirode osnovnih jednacina konzervacije, grani¢ni uvjeti moraju biti specificirani
u svakom vremenskom trenutku na svim granicama domena rjeSavanja. Uobicajena je podjela
grani¢nih uvjeta u dvije grupe:

e Dirihletovi grani¢ni uvjeti, kod kojih se vrijednost zavisne varijable zadaje na grani¢nim
povrSinama domena (na primjer brzina fluida na ulazu):

¢ (rs, 1) = f1(D), rz € Sp. (5.13)

e Neumannovi granini uvjeti, kada je na grani¢nim povrSinama zadan gradijent zavisne
varijable:

grad ¢ (rs, ) = f2(f), rs € Sn. (5.14)

Pri tome su Sp i Sy dijelovi grani¢ne povrSine na kojima su zadani Dirichletovi, odnosno
Neumannovi granicni uvjeti.
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5.1.5 Specijalni slucajevi

a) Dvodimenzionalni tok

U praksi se pojavljuju i tokovi koji se mogu smatrati dvodimenzinalnim. Kod ovakvih tokova,
geometrija i pocetni 1 grani¢ni uvjeti mogu biti takvi da nema znacajnih promjena varijabli toka u
jednom pravcu. U takvim okolnostima zavisne varijable mogu biti izraZzene kao funkcije samo x i
y koordinata i vremena:

Vx = Vx(xry’ t) ) Vy = Vy(x’y’ t)
p = pxyt) , T = T(xy), itd. (5.15)
gdje je komponenta brzine v, svuda jednaka nuli, i ona se ne izraCunava.

Kod rjesavanja inzenjerskih problema razvoja automobilskih turbopumpi, prikazanih u ovoj
monografiji, za ravninske analize toka kroz radijalno radno kolo pomenutih turbopumpi s
cilindri¢cnim kruzno-lu¢nim lopaticama, primijenjen je i algoritam programa Comet, namijenjen
posebno za analize ovog tipa.

b) Rotiranje koordinatnih sistema
Multiple Reference Frame — MRF postupak

Ovdje se radi o situacijama kada tranzientni problem u jednom koordinatnom sistemu moZe
postati stacionaran u drugom. Tipi¢ni primjeri su tokovi u uredajima i sistemima s rotiraju¢im
radnim elementima, kao $to su mikseri, turbomasine (pumpe, turbine, ventilatori,...) itd. Ovo su
sluc¢ajevi koji, kada racunamo u fiksnom koordinatnom sistemu, zahtijevaju tranzientne
proracune s pokretnom mrezom (i ¢esto klize¢i interfejs). Medutim, ako je upotrijebljen jedan ili
viSe koordinatnih sistema, pri ¢emu svaki rotira s konstantnom ugaonom brzinom, problem se
moze posmatrati kao stacionaran. Nekada je jedan rotiraju¢i koordinatni sistem dovoljan, na
primjer kod toka u posudi za mijeSanje, na slici 5.2 lijevo. Naj¢es¢e jedan rotirajuci koordinatni
sistem nije dovoljan, na primjer kod posude za mijeSanje sa Zljebovima (slika 5.2 desno), kod
viSestepenih turbina ili kompresora itd. U takvim slu¢ajevima, Comet omogucava upotrebu
viSestrukih rotiraju¢ih koordinatnih sistema, u kojima se razli¢iti subdomeni racunaju u
koordinatnim sistemima koji rotiraju s razli¢itim ugaonim brzinama, u op¢enito razli¢itim osama
rotacije.

Mada priblizan, ovaj prilaz ublazava potrebu za tranzientnim izraCunavanjima s pokretnom
mrezom. Metod postaje tatan ako je tok na interfejsu izmedu subdomenad simetri¢an oko
zajednicke ose rotacije.
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II. Proces razvoja uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima

S1. 5.2 Primjeri moguénosti primjene rotiranja koordinatnih sistema
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5.2 Numericka metoda

U prethodnom dijelu ovog poglavlja dat je op¢i oblik matematskog modela za rjeSavanje
problema toka u uredajima i sistemima s rotiraju¢im radnim elementima (na primjer u
turbopumpama) 1 naponsko-deformacionog stanja ¢vrstih dijelova ovih uredaja i sistema. U
nastavku je opisan metod kona¢nih volumena (MKV) za numeri¢ko rjeSavanje navedenih
transportnih jednacina u prostornim domenima proizvoljnog oblika. Pokazani su principi
disktretizacije svakog ¢lana opcée transportne jednacine, kao i rezultat diskretizacije svakog od
ovih ¢lanova. Takode, opisan je i postupak formiranja sistema algebarskih jednacina, koji slijedi
iz pokazanog postupka diskretizacije. Potom je dat opis algoritma za povezivanje jednacina
momenta 1 kontinuiteta. Na kraju, dat je algoritam za rjeSavanje dobivenog sistema algebarskih
jednacina.

5.2.1 Opdi oblik transportne jednacine

Unosom konstitutivne relacije (5.7) u jedna¢inu momenta (5.2), zajedno s jednacinom
kontinuiteta (5.1) dobije se zatvoren sistem jednacina, kojeg u opéem slucaju cine dvije
jednacine s dvije nepoznate (v i p), funkcije prostornih koordinata, i za nestacionarne slucajeve
funkcije vremena. U sluc¢ajevima kada su kod razmatranog toka prisutne pomicne grani¢ne
povrsine, mora biti zadovoljena i jednaCina odrzanja prostora (5.3). Ovako zatvoren sistem
jednacina predstavlja matematski model za analizu tecenja radnog fluida u uredajima i sistemima
s rotirajuéim radnim elementima (na primjer u turbopumpama).

S druge strane, unosom konstitutivne relacije (5.9) u jednafinu momenta (5.2), dobije se
zatvoren sistem jednacina s dvije nepoznate (u i T), funkcije prostornih koordinata i vremena,
kojima se opisuje ponasanje solida.

Simultano rjeSavanje toka kroz uredaje i sisteme s rotiraju¢im radnim elementima (na primjer
kroz turbopumpe) i interakcije fluida i ¢vrstih dijelova pumpe, podrazumijeva dakle odredivanje
veli¢ina v, p, u i T rjeSavanjem jednacina (5.1) i (5.2). Kod nestacionarnih proracuna, dodatno
mora biti zadovoljena i jednacina (5.3)

Ranije navedene osnovne jednacine, koje su matematska osnova za probleme rjeSavane u ovoj
monografiji, uz uvodenje nedostaju¢ih osnovnih jednacina, kojim se generalizira pristup, daje
skup jednacdina bilansa. Sve ove jednadine (osim jednadine kontinuiteta) mogu se pogodno
napisati u formi slijede¢e generalne jednacine transporta:

d
EIpB¢dV+jp¢(V—VS)-ds = [T, gradg-ds + [q,; -ds +[q,, dV, (5.16)
14 S S S Vv

Ovdje ¢ stoji za transportovane osobine, tj. za Cartesianove komponente vektora pomjeranja u
solidima u;, Cartesianove komponente vektora brzine u fluidima v;, toplotnu energiju e, itd.
Znacenje entitetd By, Iy, te Clanova qg 1 g4, za generalan pristup problemima, moze se vidjeti
detaljno u [1]. Navedena jednacina se uvodi s ciljem pojednostavljenja prezentacije postupka
diskretizacije jednacina, kao i algoritma njihovog rjeSavanja.
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5.2.2 Principi diskretizacije

Sve numericke metode, pa i metod kona¢nih volumena, ukljuc¢uju transformaciju matematskog
modela u sistem algebarskih jednacina. Da bi se to postiglo, mora se izvrsiti diskretizacija prostora,
vremena i jednacina.

Diskretizacija prostora se vrs$i podjelom domena na mrezu s kontrolnim volumenima (KV), koji
u opc¢em slucaju imaju oblik poliedra (slika 5.3). Tacke proracuna su smjestene u centrima KV.
Opca jednaCina (5.16) se integrira preko svakog kontrolnog volumena, §to rezultira jednom
algebarskom jednacinom za svaki od njih. Na navedenoj slici znacenje upotrijebljenih oznaka je
slijedece: Py je centar posmatranog kontrolnog volumena, P; su srediSta susjednih kontrolnih
volumena, s; su vektori grani¢nih povrSina, rp, je vektor polozaja posmatranog KV.

Diskretizacija vremena se vrsi podjelom posmatranog intervala vremena, u kojem se razmatrani
proces desava, na odredeni broj podintervala, odnosno vremenskih koraka.

Diskretizacija jednaCina podrazumijeva zamjenu pojedinih ¢lanova u opcoj transportnoj
jednacini odgovaraju¢im algebarskim izrazima, koji povezuju vrijednosti zavisnih varijabli u
racunskim tackama.

Jednacina (5.16), napisana za kontrolni volumen na slici 5.3, dobija slijede¢u formu:

n
d S
EIpB¢dV Z Ipqzﬁ(v v,)-ds = Z IF¢ gradg-ds +
v Jj=1 S j=1 S
i
Vremenska Konvektlvm Difuzioni ¢lan
promjena ¢lan (5.17)

M\

Iq - ds +Jq¢VdV.
S

Vv

Il
—_

J
Izvorni ¢lanovi

gdje je n,broj stranica koja zatvaraju KV.

Jednacina (5.17) ima cetiri odvojena dijela: vremenska promjena, konvekcija, difuzija i izvori.
Ova jednacina je egzaktna, jer jo§ uvijek nisu uvedene nikakve aproksimacije. Medutim, za
rjeSavanje integrala u ovoj jednacini, moraju se realizovati slijede¢i koraci:

e generiranje numericke mreze i izraCunavanje geometrijskih karakteristika potrebnih za
izraCunavanje povrsinskih i zapreminskih integrala;

e izbor kvadraturnih aproksimacija za povrSinske i zapreminske integrale;
e izbor interpolacionih funkcija za prostornu distribuciju varijabli;

e izbor aproksimacija numeri¢kog diferenciranja;

e izbor vremenske integracione Seme;

e nalazenje naina odredivanja brzine povrsina vs.
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S1. 5.3 Kontrolni volumen kao poliedar i upotrijebljene oznake

a) Numeri¢ka mreza

Domen proracuna se dijeli u konacan broj kontrolnih volumena pomoc¢u numeri¢ke mreze, koja
se kreira primjenom odgovaraju¢ih namjenskih programa-generatora mreza u fazi
pretprocesiranja. Kontrolni volumeni su definisani njihovim verteksima/¢vorovima, koji su
povezani pravim ivicama. Ivice definiSu stranice kontrolnog volumena, koje formiraju zatvorenu
KV povrsinu. Numericko rjesavanje integrala u jednacini (5.17) zahtijeva da su koordinate
centara ¢elije 1 stranicd njene povrsine, vektori stranica povrsine i volumen c¢elije poznati. Kada
je mreza pokretna, potrebno je tokom proracuna ponovno izracunavanje podataka geometrije
nakon svakog pomaka mreze.

Vektor povrSine

Komponente vektora povrSine se izracunavaju podjelom stranice ¢elije na trouglove pomocu

izraza:
n:

S;= % : (ri—l -1y x (I, _rl)] , (5.18)

gdje je n; broj verteksa na stranici Celije /, a r; vektor poloZaja verteksa i.

Volumen Céelije

Volumen proizvoljnog kontrolnog volumena moZe se jednostavno izraCunati primjenom
Gaussove teoreme:

n,
: 1
[diveay = [r-ds = V== s, (5.19)
v S o 3
gdje je rj oznacava vektor polozaja centra stranice Celije j, a s; je vektor povrSine stranice Celije.
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Pokretna mreza

Kod inzenjerskih problema se Cesto pojavljuje situacija kod koje se dio granice domena

podvrgnutog proracunu krec¢e relativno u odnosu na drugi. Tipi¢ni primjeri su simulacije

procesa:

e u turbopumpama, kod kojih se radno kolo, odnosno rotiraju¢i subdomen, vrti odredenim
brojem obrtaja n;

¢ u sklopu klip-cilindar motora s unutra$njim sagorijevanjem, ili

e u postupcima plasticne prerade metala, kao Sto je na primjer postupak istosmjernog
istiskivanja metala, gdje se mreza subdomena, koji obuhvata obradivani metal, krece i
istovremeno deformise. U ovom slucaju se prorac¢un moze realizovati sa ili bez deformacije
mreze matrice alata za istiskivanje.

U ovim slucajevima se u prora¢un mora ukljuciti i pokretna mreza. Pri tome, zavisno od
problema, povrSine koje tvore klizni interfejs 1 povezuju pokretnu i fiksnu mrezu, mogu biti
cilindri¢ne, konicne, ili mogu biti dio lopte. Ovdje kod primijenjenog numeri¢kog programa
postoji 1 jedno ogranicenje, koje ne dozvoljava da se u pomenutim povrSinama kliznog interfejsa
pojavljuju praznine.

Kod tranzientnih numerickih prorauna se na pocetku svakog novog vremenskog koraka mreza
mora adaptirati u skladu s promjenom geometrije domena izraCunavanja. Na osnovu informacija
o tome kako se mijenja geometrija u toku vremena, definiSe se nova mreza adaptiranjem
postojece mreze iz prethodnog koraka. Kod uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim lemenetima je
situacija u ovom smislu nesto povoljnija, jer se zbog manjih deformacija radnih elemenata u
vedini proracuna moze uzeti da mreza tokom vremena samo rotira, a ne deformise se.

Opcenito se redefinicija mreZze na pocetku svakog novog vremenskog koraka realizuje
uobicajeno u dva koraka:

e verteksi koje obuhvata dio domena koji se krece se repozicioniraju. Ovo je situacija kakva se
ima kod modela turbopumpi, kod kojih se verteksi obuhvaceni radnim kolom zakrecu oko
ose rotacije kola za odredeni ugao (o uglu rotacije bi¢e govora nesto kasnije);

e u slucaju da je mreza u prethodnom koraku pretrpila prevelik stepen deformacije, tada je
preporucljivo "dotjerati" mrezu unutar domena proracuna, s ciljem da se saCuva njen
integritet 1 zadovoljavaju¢i kvalitet (prema parametrima kvaliteta ¢elija u [1]). Pri tome treba
imati na umu da se broj ¢elija 1 indeksi ¢elija ne smiju mijenjati.

Redefinicija ¢elija se vrsi tokom proracuna upotrebom naredbi za manipulacije s verteksima, ili u
sloZenijim situacijama pisanjem korisni¢kog programa kojim se na pocetku svakog novog koraka
izratunava nova pozicija verteksa i realizuje njihovo pomjeranje. Lista naredbi kojima se
upravlja s pomjeranjem mreze, kod primijenjenog numerickog programa Comet upisuje se u fajl
s prethodno izabranim imenom slu¢aja proracuna i s predefinisanom ekstenzijom. U ovoj
monografiji se kod realizacije tranzientnih proratuna modela turbopumpi, pomjeranje mreza, u
skladu s izabranim brojem obrtaja radnog kola, realizovalo uvijek na drugi od dva pomenuta
nacina, primjenom odgovarajuc¢eg korisnickog programa.

Kod primjenjenog numeri¢kog programa, oblik ¢elije i njena pozicija su definisani preko
pozicije njenih verteksa, koji konstituiSu ¢eliju. To znac¢i da je za pomjeranje mreze dovoljno
pomjeranje njenih verteksa.

Kod rjeSavanja problema s pokretnim dijelovima subdomena, kod kojih je brzina vy # 0, kakav je
slucaj 1 s radnim kolom turbopumpi, ostalim osnovnim jednac¢inama dodaje se i jednacina
odrzanja prostora (5.3), koja povezuje brzinu promjene zapremine Vs brzinom povrsine vs.
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U toku pomjeranja mreze, stranice grani¢ne povrsine kontrolnih volumena se krecu, pri ¢emu je
njihov polozaj poznat u svakom trenutku, ili se izraCunava iz poznatog zakona kretanja
pokretnog subdomena (kod turbopumpi je to rotiraju¢i subdomen). Pomenuta jednacina (5.3) se
aproksimira na slijede¢i nacin:

n Ve — fo_l

z va-ds =0 0 (5.20)

J=l 4, L=t
Razlike volumena je moguce jednostavno izracunati iz koordinata verteksa, koje su poznate u
svakom vremenskom trenutku.

Na slici (5.4) je dat generalni prikaz mreza dva subdomena, od kojih se jedan krece relativno u
odnosu na drugi. Subdomeni su diskretizirani odvojeno jedan od drugog, s razliitim
topologijama na interfejsu dviju mreza, tako da se stranice celija na ovom interfejsu ne
poklapaju. Zbog toga je potrebno izvrsiti povezivanje svake celije, odnosno njene stranice na
jednoj strani interfejsa, sa susjednim kontrolnim volumenima na drugoj strani, za svaki
vremenski korak, te ponovo odrediti susjede svakom kontrolnom volumenu.

U prakti¢noj realizaciji prora¢una modela turbopumpi s pokretnom, odnosno rotiraju¢om

mrezom, zbog ugradenog matematskog aparata u numericki program, mora se voditi racuna o

nekoliko vaznih elemenata, bez kojih proracun nece biti uspjesno realizovan. Kazano u vidu

preporuka, kod primjene kliznih interfejsa s cilindri¢énim i koni¢nim dodirnim povrSinama, to bi
bilo slijedece:

e pozeljno je da mreza s obe strane kliznog interfejsa bude Sto finija, da bi imali §to manje
odstupanje od stvarnih cilidri¢nih, odnosno koni¢nih povrsina, koje se u numerickom modelu
simuliraju (kako je to pokazano na slici 5.5), ¢ime se postize bliza aproksimacija stvarnih
volumena (na primjer radnog fluida u medulopati¢nim kanalima 1 spirali turbopumpe);

e topologije stranica Celija s dviju strana kliznog interfejsa se ne moraju poklapati, ali je
potrebno da stranice ¢elija s obe strane interfejsa budu priblizno iste i ujednacene veli¢ine, da
bi ¢elije na "dolaznoj" strani interfejsa imale §to manje susjednih ¢elija na "odlaznoj" strani
(slika 5.5), ¢ime se postize veca tatnost kod prenosa vrijednosti varijabli;

¢ u slucaju neujednacenih veli¢ina ¢elija na stranama interfejsa, kada je na primjer neka celija
na jednoj strani u vezi s viSe od dvije Celije na drugoj strani, dobiva se ve¢ pomenuta
neodgovarajuca simulacija volumena analiziranog domena. Ova greSka se unosi kontinuirano
tokom rotacije radnog kola i nakon odredenog broja obrtaja kao rezultat se dobije pogresna
slika strujanja u modelu pumpe;

e veli¢ina koraka je najvazniji faktor kod tranzientnih analiza s pokretnom mrezom i sa
stanovista prenosnih preracunavanja najbolje je (ako to program prihvata) da zakretni ugao
Aa (slika 5.5) bude tako izabran da se nakon jednog vremenskog koraka stranice ¢elija na
obe strane interfejsa 1 njihovi verteksi poklope. Preduvjet za ovo je da su topologije mreza s
obe strane interfejsa identi¢ne. Ukoliko proracun ne "prode", korak treba smanjivati
njegovim postupnim upolovljavanjem, sve dok proracun ne bude uspjesan. U ovom slucaju
se dobiva situacija kao na slici 5.5, kada nastaje preklapanje celija (u mjeri koja ovisi o
stepenu ufinjenosti mreze na interfejsu), zbog koje se pri prenosu vrijednosti varijabli s jedne
na drugu stranu unosi odredena greska. Greska nastaje zbog toga Sto su stranice Celija kod
MKYV ravne i §to se potrebni geometrijski parametri kod prenosnih preracunavanja baziraju
na koordinatama verteksa, tako da se procentualni udjeli vrijednosti neke varijable, koji se
predaju celijama susjedima posmatrane Celije, ne mogu izracunati bez odredene greske.
Situacija je jo§ nepovoljnija kod konusnih interfejsa, gdje se zbog sli¢nih preklapanja kao na
slici 5.5, na obodnim ivicama konusa pojavljuju joS 1 gubici na malim djeli¢ima stranica
¢elija, koji ostaju "nepreklopljeni".
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Sl. 5.4 Odredivanje susjeda kontrolnih volumena na spoju dvije mreze,
radi prenosnih preracunavanja

Kod kreiranja modela za numericke analize radnih procesa u turbopumpama, formiraju su dva
klizna interfejsa. Prvi na ulazu u radno kolo, s koni¢nim kliznim povrSinama koje se poklapaju s
odgovaraju¢om povr§inom "provuc¢enom" kroz ulazne ivice lopatica kola (slika 11.60 1 11.61).
Drugi interfejs se formira na dodiru radnog kola i spirale (slika 11.88 1 11.90) i u ovom slucaju
su povrsine interfejsa cilindri¢ne, kao u slucaju mreze prikazane na slici 5.5. U jedanaestom
odjeljku, u kome su prikazani rezultati numerickih analiza radnih procesa u turbopumpama, na
odgovaraju¢im mjestima su date detaljne informacije o formiranju odgovaraju¢ih kliznih
interfejsa.
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Pokretna
mreza

Fiksna
mreza

Sl. 5.5 Mreza rotiraju¢eg subdomena u relativnom kretanju u odnosu na fiksnu mrezu

b) Izracunavanje integrala

PovrsSinski 1 zapreminski integrali u jednacini (5.17) se izraCunavaju primjenom neke od
kvadraturnih aproksimacija. Uklju¢ena su dva nivoa ovih aproksimacija:

e integral se izraZava kao funkcija integrirane veli¢ine na jednoj ili viSe lokacija unutar domena
integriranja i

e ove veliCine se izrazavaju preko vrijednosti u tatkama izraCunavanja (KV centri) u postupku
dobivanja sistema algebarskih jednacina.

Najjednostavnija aproksimacija drugog reda je kvadraturno pravilo srediSnje tacke i ono je
primijenjeno u programskom paketu Comet. Integral se aproksimira proizvodom integrirane
veli¢ine u centru domena integriranja i povrsine, ili volumena domena:

[foas~f s [ravs~rp r | (5.21)
S J J % 0 0

j
gdje su f i fodgovarajuci proizvoljni vektor i skalar, fp, vrijednost funkcije fu centru Celije Py, a
Vpo je zapremina Celije.
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¢) Prostorna preracunavanja

Vrijednosti zavisnih varijabli 1 osobina fluida/solida su dostupne u tackama izracunavanja, koje
leze u centrima ¢elija. Medutim, ¢esto su ove vrijednosti potrebne i na drugim lokacijama koje
nisu centri ¢elija, pa je potrebno primijeniti interpolaciju. U programu Comet primijenjena je
najjednostavnija aproksimacija drugog reda, pod nazivom linearna distribucija:

p(r)y=ywp + (grad y)p - (r—rp ) (5.22)

gdje y moze biti zavisna varijabla ¢, fizikalna osobina kontinuuma ili gradijent zavisne varijable
@ ; e je vektor polozaja KV centra P,,.

Vrijednosti na stranicama povrsine celije

Kod izracunavanja povrSinskih integrala, potrebne su vrijednosti varijabli u centrima stranica
¢elije. Posto izraz (5.22) moze dati drugaciju vrijednost u centru stranice ¢elije, kada se primijeni
na njenoj drugoj strani, za izraCunavanje ovih vrijednosti koristi se jedinstven simetri¢an izraz:

1 1
¥ ZE(WPO +WPj)+E (grad‘//)Po : (rj _rpo) + (gradl//)Pj ' (rj _rpj )} ) (5.23)

gdje je r;j vektor polozaja centra stranice, a P; oznaCava centar susjednog KV (slika 5.3). Prvi
¢lan na desnoj strani daje vrijednost na sredini linije koja spaja centre ¢elija Py 1 P;. Drugi ¢lan
obezbjeduje korekciju koja uzima u obzir ¢injenicu da se moze desiti da centar stranice ¢elije ne
lezi na liniji koja povezuje centre ¢elija, ili ne lezi na sredini ove linije.

Izra¢unavanje gradijenata

Osim vrijednosti varijabli u centrima ¢elija 1 njenih stranica, potrebni su i1 gradijenti varijabli u
ovim tackama. U programu Comet, na raspolaganju su dva metoda za izraCunavanje gradijenata:
Gaussova teorema 1 metod najmanjih kvadrata. Kod proratuna realizovanih u ovom radu,
primjenom pomenutog programa, za izracunavanje gradijenata koristila se druga mogucnost.

Nepoznati gradijent vektor (grad w)p, u izrazu (5.22) moze se izraCunati fitovanjem linearne
funkcije za set poznatih tacaka, koje se obicno sastoje od najblizih susjednih tacaka tacke Py, tj.
putem rjeSavanja slijedeceg sistema jednacina:

di-(grad w)py =Wp — Wpe (j=1,...,0) (5.24)

gdje je dj = Ip; — I'p, vektor koji povezuje tatku Py s njenom susjednom tackom P; (slika 5.3).
Za tjesavanje ovog predefinisanog sistema jednacina koristi se metod najmanjih kvadrata, Sto
rezultuje slijedeCom jednacinom:

D (grad w)p, = f, tj. (grady)p, = D' f (5.25)
gdje su:
r y
D=> d} d, i f=) d? We. +¥p,) - (5.26)
j=l j=1 ]

d) Integracija u vremenu

Jednacina (5.17) moZe biti prevedena u slijedecu formu:
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v

- =@, (5.27)
gdje je

‘P:IpB¢dV = (pB)g, Ve, 1 $=9(r0). (5.28)

Lijeva strana jednacine (5.27) moZze se tacno integrirati od ty.; dO = fm-1 + Otm, dok desna strana
zahtijeva aproksimaciju srednje vrijednosti veli¢ine F (koja ukljuuje konvektivne i difuzione
flukseve i1 izvorne ¢lanove) u intervalu o t,.

Eulerova implicitna Sema

Eulerov implicitni metod se koristi teku¢om vrijednoS¢u za F, tj. veli¢ina y u trenutku ¢z, se
izraCunava kao:

y" =y" + F"St, (5.29)

gdieje F" = F(¢ ™), 1 ¢ " = Hr, tn). Eksponent m oznacava teku¢i vremenski korak, m-1
prethodni, a & ¢, je veli¢ina vremenskog koraka. Eulerova Sema je aproksimacija prvog reda
tacnosti. Konvektivni, difuzivni i izvorni ¢lanovi se evaluiraju na svakom novom vremenskom
nivou.

e) Brzine na povrSinama

Zakon koji odreduje pomjeranje granica domena izracunavanja (koje uzrokuje i kretanje
unutras$njih granica kontrolnog volumena) normalno je poznat, kao eksplicitna funkcija vremena
(na primjer kod kretanja klipa kod klipne pumpe), ili kao deformacija solida (kod obrade metala
plasticnom deformacijom). Vektor brzine na grani¢nim povrSinama vs, koji se pojavljuje u
konvektivnom ¢lanu jednacine (5.17), dobiven je primjenom aproksimacije (koja osigurava punu
konzervativnost), izvedene iz diskretiziranog zakona konzervacije prostora (jednacina 5.3).
Zapreminski fluksevi kroz stranice Celije se izraCunavaju tacno iz lokacije stranica na
uzastopnim vremenskim koracima. Kod implicitne Eulerove Seme, diskretizacija jednacine 5.3
vodi ka izrazu:

ym_ymn ny nyosym nyoom
o TR _ [vioas = " = > 7y, (5.30)
5 tm j=1 S j=1 5 tm j=1
j

gdje su:

-1 m-2
|85 A T 78
Po> " Py Py

o g . . . m . m-1 .

volumeni ¢elije Py u vremenskim trenucima: #y, ty; i tn2, @ 6V; 1 6V;  promjene volumena
tokom vremenskih intervala o, = t,, — ty.1 1 Otm1 = tm1 - tmo. Na ovaj nacin volumenski fluks
kroz stranice KV, zbog njihovog kretanja, moze biti odreden na konzervativan nacin bez
) v . . . m v e .
eksplicitnog proracuna brzina na stranicama. Promjena volumena J V;° moze biti jednostavno
izracunata kada su poznate koordinate vrhova KV u svim vremenskim trenucima, primjenom
Gaussove teoreme (5.19).
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5.2.3 Formiranje sistema algebarskih jednacina

Primjenom prethodno izloZenih principa, slijedi transformacija u algebarske izraze svakog od
¢lanova opc¢e transportne jednacine (5.17).

a) Vremenska promjena

Nestacionarni (tranzientni) ¢lan u jednacini (5.17) u slu¢aju primjene Eulerove implicitne Seme,
aproksimiran je izrazom:

(PB4 V)5, - (B, V)
ot

m

d
a}[qujdV ~ (5.31)

b) Konvektivni fluksevi

Konvektivni fluks varijable ¢ kroz stranicu kontrolnog volumena j predstavlja brzinu kojom se
ova varijabla transportuje u (ili iz) kontrolni volumen, kretanjem materijala relativno u odnosu
na KV. Ovaj ¢lan je nelinearan i zahtijeva linearizaciju prije procesa rjeSavanja algebarskih
jednacina. Za posmatranu stranicu j, konvektivni fluks se izraCunava koriStenjem jednostavnog
Pickardovog iterativnog priblizenja:

C, = [ pp(v—v,)-ds ~mig] . (5.32)
Sj

gdje je ¢ ;* vrijednost zavisne varijable ¢ u centru stranice S; , dok je m; maseni fluks kroz
povrsinu Sj, koji se dobije izrazom:

mj = jp(v—vs)-ds ~p(Vis V) . (5.33)
Sj

Sema centralnog diferenciranja (CD $ema)

Kod ove Seme se vrijednost funkcije ¢ u centru stranice grani¢ne povrsine c¢elije kontrolnog
volumena aproksimira linearnom interpolacijom izmedu tacaka racunanja P i Pj primjenom
izraza (5.23):

¢J.CD :%(gﬁpo +¢P.)+%{(grad ¢)PO - (g —rPO) +(grad @)p - (r;—1p ) | . (5.34)
j ] ]

Sema centralnog diferenciranja je najjednostavnija $ema drugog reda taénosti. U sludaju velikih
promjena zavisne varijable ¢ i nedovoljno fine mreze, ova Sema moze dati neogranic¢ena rjeSenja
i nefizikalne oscilacije, $to predstavlja osnovni nedostatak ovog nacina diferenciranja, koji mogu
takode izazvati negativan efekat (ili sprijeciti) na konvergenciju numeri¢kog proracuna, ako je
numericka mreza suvise gruba.

Sema uzvodnog diferenciranja (UD $ema)

Vrijednost varijable ¢, na stranici grani¢ne povrsine KV se odreduje putem slijedeceg izraza:

¢J_UD = ¢Po + (grad ¢);0 . (rj - rPO) , kada imamo tok izPou P;, 1

¢J.UD = ¢Pj + (grad ¢); . (rj —er) , kada imamo tok iz P; u P. (5.35)
j
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Ova Sema je drugog reda taCnosti 1 moze dati neograni¢ena rjeSenja i nefizikalne oscilacije,
sli¢no kao centralna Sema.

¢) Difuzioni fluksevi

Difuzioni fluks D; varijable ¢ kroz jednu stranicu j grani¢ne povrSine KV u jednacini (5.17)
aproksimira se primjenom pravila centralne tacke za aproksimaciju povrsinskog integrala:

D; = [T gradg-ds ~ T, ;(gradg); -s; . (5.36)

Sj

gdje je I'y ; vrijednost difuzije u centru stranice grani¢ne povrSine KV, dobivene primjenom
interpolacione formule (5.23).

d) Izvorni ¢lanovi

Povrsinski integral

Povrsinski integrali koji ukljucuju vektor q4 s izracunavaju se eksplicitno preko svake stranice
KV upotrebom pravila centralne tacke (5.21) i u slucaju osnovnih konstitutivnih relacija ima se
izraz slijedeceg oblika:

Q¢s :j Qys - ds =
S

s
~ U:/ueff (grad v)" _(éﬂeff divv+ pj I} .ii}s]‘ , Za §=v; (5.37)
J=1 i
n.,
/
~ ([77(gradu)T —(7»divu—3KczAT)I]j -ii)‘sj , za ¢p=u;
=
~ 0 , za ¢=ci,e k ¢

gdje suij (i = 1, 2, 3) Cartesianovi jedini¢ni vektori.

Zapreminski integral

Dio izvornog ¢lana koji dolazi od zapreminskih sila integrira se primjenom pravila centralne
tacke (prema izrazu 5.21):

Q¢V :I dyv drv = (q¢V)P0 VPO . (5.38)
v

e) Rezultujudi sistem algebarskih jednacina

Nakon kompletiranja svih ¢lanova koji figuriSu u jednacini (5.17), dobije se jedna algebarska
jednacina za svaki KV 1 svaku nepoznatu, koja povezuje vrijednost zavisne varijable ¢ u centru

KV s njenim vrijednostima u centrima susjednih K'V:
n;

ayo by, = D dy; by = b, (5.39)

=
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gdje je n; broj unutarnjih stranica ¢elije koje okruzuju celiju Py, dok ¢lan b4 na desnoj starni
sadrzi izvorne ¢lanove, doprinose od granic¢nih stranica i od tranzientnog ¢lana, i konvektivne 1
difuzivne flukseve, koji su iz razloga numeriCke efikasnosti tretirani eksplicitno upotrebom
naknadnih korekcionih postupaka [1].

f) Proracun pritiska

U prethodno opisanoj proceduri pritisak, koji se nalazi u izvornom ¢lanu jednacine momenta
fluida, je ostao nepoznat. Problem je u cCinjenici da pritisak nije eksplicitno u jednacini
kontinuiteta, koja zbog toga ne moze biti posmatrana kao jednacina za pritisak, i ova jednacina
za nekompresibilne tokove sluZi samo kao dodatni uslov u polju brzine. Ovaj uslov moZe biti
zadovoljen samo podesavanjem polja pritiska. Medutim, pritisak nije konzervirana osobina i ne
moze imati svoju osnovnu transportnu jednacinu, tako da se morao naci nacin za izvodenje
dodavanja pritiska. U isto vrijeme, izvorni ¢lan pritiska u jednacini momenta je izracunat
primjenom centralne Seme drugog reda. Za izraCunavanje polja pritiska 1 njegovo povezivanje s
poljem brzine u programu Comet, koristilo se SIMPLE algoritmom [1].

5.2.4 Algoritam rjeSavanja diskretiziranih jednacina

Prethodno je pokazano da diskretizacija opce jednacine (5.17) rezultira algebarskom jednac¢inom
(5.39) za svaku varijablu (komponente vektora brzine i pomjeranja, korekcija pritiska, energija,
itd.). Razmatranjem ravnoteze svakog od N kontrolnih volumena pri integraciji transportne
jednacine (5.17) u vremenskom koraku dt, te pisanjem jednacina oblika (5.39) za svaki KV,
dobije se sistem nelinearnih spregnutih algebarskih jednacina. Zbog nelinearnosti, sistem
dobivenih jednacina se mora rjeSavati primjenom iterativnih postupaka. Jednacine su spregnute,
tj. u svakoj od njih se pojavljuje vise od jedne nepoznate (Cak i poslije linearizacije). Sprezanje
bi se moglo uzeti u proraun izraCunavanjem spregnutog sistema, ali se ovo rijetko radi zbog
velikih zahtjeva kada su u pitanju resursi potrebni za pohranjivanje rezultata i potrebno
racunarsko vrijeme. Iz ovih razloga, u programu Comet je primijenjen algoritam razdvojenog
rjeSavanja jednacina.

a) Algoritam razdvojenog rjeSavanja jednacina

Primjena algoritma razdvojenog rjeSavanja jednacina podrazumijeva da se jednacine (5.39)
linearizuju 1 privremeno dekupluju, pretpostavljajuci da su koeficijenti a4 ; 1 izvorni ¢lanovi by
poznati (izraCunati upotrebom vrijednosti zavisne varijable iz prethodne iteracije, ili iz
prethodnog vremenskog koraka kod nestacionarnih problema). Kao rezultat se dobiju podsistemi
linearnih algebarskih jednacina za svaku zavisnu varijablu, koji se mogu zapisati u uobic¢ajenoj
matri¢noj notaciji:

As@ = by . (5.40)

Ovdje je 44 jedna N x N matrica, vektor ¢ sadrzi vrijednosti zavisne varijable ¢ u N ¢vornih
taCaka (KV centri), a by je izvorni vektor.

Prethodno pomenuta matrica A4 dobivena primjenom metoda diskretizacije, ima (za sve
varijable) slijedece pozeljne osobine:
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e rijetka je i njen broj nenultih elemenata u svakom redu jednak je broju najblizih susjeda
posmatrane c¢elije, plus jedan (n; +1);

e simetri¢na je u slucaju vektora pomjeranja i elasticnog materijala, za korekciju pritiska 1
za nekompresibilan tok;

e dijagonalno je dominantna, Sto sistem jednacina (5.40) ¢ini lako rjeSivim primjenom
razlicitih iterativnih metoda, koje zadrzavaju rijetkost matrice, a §to opet rezultuje malom
potrebnom memorijom racunara. U programu Comet, u slucaju kada je matrica
simetri¢na, primijenjuje se metod konjugovanih gradijenata (CG) i CGSTAB metod kada
je matrica nesimetri¢na, oba s nepotpunim Cholesky ili Jacobyjevim preduslovom [1].

Podsistemi jednacina (5.40) se izraCunavaju redom za svaku zavisnu varijablu, primjenom
jednog od gore pomenutih solvera za rjeSavanje linearnih jednacina. Posto su koeficijenti i izvori
samo aproksimacije (bazirane na vrijednostima zavisnih varijabli u prethodnoj
iteraciji/vremenskom koraku), to nema potrebe izraCunavati jednacine (5.40) s malom
tolerancijom, a reduciranje iznosa apsolutnih reziduala za jedan red veli¢ine obi¢no zadovoljava.
IzraCunavanje iteracija je nazvano unutra$njim iteracijama.

Prethodno opisani postupak se ponavlja, tako S$to se azuriraju koeficijenti matrice i izvorni
¢lanovi, sve dok se ne postigne Zeljena tacnost (spoljasnje iteracije). Kriterij konvergencije
predstavlja redukcija reziduala (ostataka) r:

rg=As¢ - by, (5.41)

koja bude dostignuta nakon tri do ¢etiri smanjenja njihovih polaznih veli¢ina, §to obi¢no znaci da
se veli¢ine varijabli nece mijenjati na tri do Cetiri znacajne cifre.

Postupak razdvojenog rjeSavanja omogucava ponovno koriStenje istog sadrzaja za matricu 44 i
vektor by za sve zavisne varijable ¢, Sto rezultira puno manjom potrebnom memorijom, nego Sto
je slucaj kod alternativnog kuplovanog rjeSavanja.

U opéem slucaju rjeSavanja problema interakcije fluid/solid, jednacine fluida i solida su
kuplovane, 1 algoritam rjeSavanja je slijedeci:
1. Zadavanje inicijalnih vrijednosti zavisnih varijabli (u trenutku ¢);

2. Za slucaj primjene pokretne mreze, odredivanje lokacija ¢vorova kontrolnog volumena
(KV) u trenutku ¢, + 0 t,, 1 izraCunavanje promjene volumena o Vj;

3. Formiranje 1 rjeSavanje jednacine (5.40) za komponente brzine u fluidu, koriste¢i se
trenutno dostupnim varijablama (pritisak, gustine,...);

4. Formiranje i rjeSavanje jednacine (5.40) za korekciju pritiska 1 koriStenje izracunatih
vrijednosti za korekciju masenih flukseva, komponenata brzine, gustine i pritiska;

5. Formiranje i rjeSavanje jednacine (5.40) za turbulentnu kineticku energiju &£ 1 njegovu
brzinu disipacije ¢ , te dobivanje difuzionih koeficijenata turbulencije (samo u slucaju
turbulentnog toka);

6. Formiranje i rjeSavanje jednacine (5.40) za komponente pomjeranja u solidima, koristeci
se trenutno dostupnim vrijednostima za polje pritiska i tangencijalne sile na fluid/solid
interfejsu;

7. Povratak na tre¢i korak i ponavljanje procedure sve dok suma apsolutnih reziduala za sve
jednacine ne padne na propisanu vrijednost:

: (5.42)

N
i=1

n, N
a¢O¢P0 _Zl%j ¢Pj —-b,| < pzl ‘a¢o¢P0
Jj= =
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1
‘¢ik+1 - ¢ik‘ < q ‘¢ik ‘ (l = 1923"'9N) . (542)

gdje su p i g obi¢no reda veli¢ine 107, dok eksponenti & i k+1 oznadavaju vrijednosti u
dvije susjedne iteracije. Koraci od tre¢eg do devetog koraka ¢ine jednu vanjsku iteraciju.

8. Porast vremena za o, 1 vracanje na drugi korak, te ponavljanje procedure dok se ne
dostigne zadani broj vremenskih koraka.

b) Podrelaksacija

U procesu rjesavanja sistema linearnih jednac¢ina mogu se pojaviti problemi s konvergencijom. S
ciljem stabilizacije iterativnog procesa 1 poboljSanja konvergencije, nastoje se smanjiti promjene
zavisne varijable od jedne do druge iteracije. U tu svrhu se primjenjuje postupak podrelaksacije,
koji se provodi (izuzev kod jednacine za korekciju pritiska) zamjenom matrice koeficijenata 441
vektora slobodnih ¢lanova by u jednalini (5.40) novom matricom, odnosno vektorom, kako
slijedi:

1—
4 4 D i b, = b, + i
4

B ¢
gdje je B4 podrelaksacioni faktor koji uzima vrijednosti izmedu 0 1 1 (obi¢no oko 0,8 za fluide 1
0,9 za solide), Dy je dijagonalna matrica koja sadrzi dijagonalne elemente matrice 44, a @ e
vektor zavisne varijable iz prethodne iteracije/vremenskog koraka. Na ovaj nacin se pojacava
dijagonalna dominantnost linearizovanih jednacina, §to poboljSava brzinu konvergencije vecine
iterativnih solvera za rjeSavanje sistema linearnih jednacina. Podrelaksacija ne uti¢e na kona¢no

rjesSenje.

D, o (5.43)

5.3 Izracunavanje radnih karakteristika turbopumpi

Kod proracuna numeri¢kih modela turbopumpi postoji moguénost izracunavanja i njihovih
radnih karakteristika, kao $to su: protok, momenat na lopaticama radnog kola itd. Na gotovo
identican nacin kako je to u nastavku prikazano za turbopumpe, izracunavaju se radne
karakteristike i drugih uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima.

5.3.1 Protok turbopumpe

Grani¢na povrSina na izlazu iz turbopumpe je podijeljena generiranom mreZom analiziranog
domena. Na svakoj stranici ¢elija koje leze na ovoj grani¢noj povrSini moze se izraunati protok
tokom proracuna, a ukupan protok turbopumpe c¢ini suma protoka svih odgovarajucih
pojedinacnih stranica ¢elija numeri¢ke mreze:

0 = iAl. v; (5.44)
i=1

gdje je n broj stranica ¢elija, koje tvore izlaznu povrSinu modela turbopumpe, 4; su povrsine
ovih stranica, v; su brzine toka na istim stranicama, okomite na izlaznu povrsinu.
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5.3.2 Momenat na lopaticama radnog kola turbopumpe

Momenat na lopaticama radnog kola turbopumpe, u onosu na osu rotacije kola, odreduje se
pomocu izraCunatog pritiska na stranicama kontrolnih volumena, koje leze na povrSinama
lopatica, primjenom izraza:

n
M, = Z (P4 yi — piAyi Xi) (5.45)

i=1

gdje je p; pritisak na stranici i kontrolnog volumena, A, /4, je komponenta vektora povrSine
posmatrane stranice KV u pravcu x /y ose, a x; 1 y; su koordinate centra ove stranice KV.

5.3.3 Stepen iskoriStenja turbopumpe

Pri toku radnog fluida kroz pumpu prisutni su i gubici energije. Stepen iskoristenja se definiSe
kao odnos izmedu korisne (efektivne) snage turbopumpe 1 snage na njenom vratilu (konzumirana
snaga). Snaga na vratilu N, odreduje se pomocu momenta M, (u odnosu na osu vrtnje) i ugaone
brzine radnog kola w,:

N, =M, w, , (5.46)

Korisna snaga je manja od snage na vratilu pumpe za iznos razli¢itih gubitaka. U slucaju da se na
ulazu 1 izlazu modela turbopumpe zadaje pritisak, ili se se kod drugacijih grani¢nih uvjeta
izraCunavaju nivoi pritiska na ovim mjestima, tada se na osnovu veli¢ine opéeg napora Ap i
izraCunatog protoka Q odreduje korisna snaga pumpe:

Ny = OAp (5.47)
Konaéno je ukupni (op¢i) stepen iskoristenja pumpe jednak:
QAp
= =" 5.48
"M o (5.48)
Pri tome nisu uzeti u obzir zapreminski gubici pumpe usljed procurivanja. Isti se mogu
ukalkulisati mnoZenjem gore dobivenog stepena iskoriStenja s koeficijentom zapreminskih

gubitaka pumpe 77, (u nekim izvorima oznacen kao 7), koji se moze uzeti iz referentne literature
(na primjer [3]).

1z izraza za op¢i napor Ap = p g H , moZe se izraCunati i napor H turbopumpe, gdje je p gustina
radnog fluida, a g gravitaciono ubrzanje.
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6. Engineering Fluid Dynamics — EFD koncept

Racunarska dinamika fluida (Computer Fluid Dynamics - CFD) dugo je imala reputaciju da je
njena primjena u sklopu procesa razvoja proizvoda previse teSka, spora i skupa. Takva reputacija
je zasluzena prije viSe od petnaest godina. Generalno, razlozi koji su u proslosti doveli do slabije
upotrebe CFD alata u procesu razvoja novih i1 poboljSanju postojecih proizvoda, mogu se svesti
na to da su CFD analize:

e bile previse slozene da bi se mogle koristiti u procesu razvoja proizvoda,

e da su oduzimale puno vremena, te

e da su bile preskupe da bi ih koristili "obi¢ni" inZenjeri. Pored toga, 3D CAD model se

nije mogao direktno koristiti za CFD analize. U prilog CFD analizama nije iSlo ni
tadasnje misljenje da razvoj vecine proizvoda ne zahtijeva upotrebu CFD analiza.

Iako se CFD promijenio tokom proteklog desetlje¢a i postao puno laksi, brzi i jeftiniji za
upotrebu, ipak su ostale predrasude koje stoje na putu vece primjene CFD simulacija u ranim
fazama razvoja proizvoda. Te pogresne predstave mozda mogu objasniti zaSto samo oko 3 %
inZenjera diljem svijeta, koji se bave mehanickim dizajnom, koriste CFD za simulaciju strujanja
fluida unutar i oko njihovih proizvoda [1].
Enginering Fluid Dynamics — EFD koncept inZenjerske dinamike fluida predstavlja novu
generaciju analiza strujanja i prenosa toplote (od 1999. godine). EFD koncept je doveo do toga
da su po prvi put simulacije postale sastavni dio procesa inzenjerskog dizajna 1 virtualnih analiza
kojima se predvida stvarno ponaSanje novih proizvoda, u svim fazama, a posebno u ranim
fazama razvojno-konstrukcijskog procesa. EFD pomaZe inzenjerima da dodu do potrebnih
odgovora ranije, brze, jeftinije i sigurnije u odnosu na bilo koje druge inzenjerske metode.
Primjenom EFD koncepta inZenjeri su dobili integraciju CAD sistema 1 softvera za simulacije sa
snaznim i konkretnim generatorom mreza. EFD programi automatski prepoznaju da li se radi o
unutrasnjim ili vanjskim strujanjima, te prepoznaju ¢vrste dijelove modela, izradene od razli¢itih
materijala, ukoliko se radi o prorac¢unima u kojima je ukljucen i1 prenos toplote. Nakon toga,
upotrebom Rectangular Adaptive Mesh - RAM tehnologije za generiranje mreza, ovi programi
automatski generiraju mreze s elementima u obliku heksaedara za cijeli domen proracuna, pri
¢emu se gustoca mreze automatski prilagodava u geometrijski 1 fizicki kriticnim podrucjima.

6.1 Prednosti EFD koncepta

U posljednjih petnaestak godina, implementacijom EFD koncepta pojavila se nova
generacija CFD softvera, kojom se posebna paZnju posvetila otklanjanju gore navedenih
razloga slabije upotrebe CFD softvera. Pomenuti problemi su uspjeSno rijeSeni i otklonjeni,
te se doSlo do toga da se novi softveri i tehnologije, razvijeni na primjeni EFD koncepta,
sada mogu smatrati kvalitetnijim i efikasnijim u odnosu na druge metode koje se koriste u
procesima razvoja proizvoda.

6.1.1 Novi CFD softveri zahtijevaju manje specijaliziranih vjeStina

Prema rezultatima istrazivanja, provedenim medu inZenjerima koji se bave dizajnom i
razvojem proizvoda, njih ¢ak 58 % smatra da ve¢ina inZenjera nemaju potrebnu strucnost i
znanje za upotrebu CFD alata [1].
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SL. 6.1 U okruZenju po EFD konceptu, inZenjer je sada u mogucnosti da usmjeri svoje
vrijeme i paznju na optimiziranje performansi proizvoda

Razlog za ovakvo misljenje uglavnom lezi u tome sto su CFD kodovi od prije petnaestak godina
zahtijevali od inZenjera-korisnika ovih softvera potpuno razumijevanje numeric¢kih aspekata
dinamike fluida u svrhu dobivanja tac¢nih rezultata. Tako su korisnici morali znati kako da
prevedu svoje CAD modele u CFD okruZenje, kako da 3D model proizvoda "obrnu" i kreiraju
model praznog prostora koji ispunjava fluid, kako da kreiraju kvalitetnu mrezu sa zahtijevanim
karakteristikama, odrede granicne uvjete, izaberu odgovaraju¢e matemati¢ke modele i algoritme
izracunavanja, izaberu postavke solvera da bi obezbijedili konvergenciju, te da kvalitetno obave 1
druge zadatke iz ovog domena. To je sve dovelo do toga da su CFD alati zahtijevali visok nivo
znanja i posebnih racunarskih vjestina, te se nisu mogli u punom kapacitetu koristiti kao sastavni
dio procesa razvoja proizvoda.

Novi softveri posjeduju sofisticirane automatske kontrolne funkcije koje osiguravaju
konvergenciju kod skoro svake upotrebe aplikacije, bez potrebe dodatnog ru¢nog podeSavanja. S
ovog aspekta je medu raspolozivim funkcijama mozda najvaznija ona koja kontrolise kvalitet
mreZe 1 na taj nacin eliminiSe glavni razlog pojave divergencije.

Uvedenim poboljsanjima postiglo se da su sada bitno reducirane potrebne vjestine za upotrebu
novih CFD softvera. Za uspjesnu provedbu EFD analiza danas je dovoljno dobro poznavanje
CAD sistema 1 fizickih karakteristika samog proizvoda, a to su vjestine koje velika veéina
razvojnih inZenjera i projektanata ve¢ posjeduje. InZenjer je sada u moguénosti da usmjeri svoje
vrijeme 1 paznju na optimiziranje performansi proizvoda, a ne na samu upotrebu softvera (slika
6.1).

6.1.2 CFD analize sada oduzimaju manje vremena u procesu
razvoja proizvoda

CFD simulacije su dugo bile korisStene kao jedan od zavrsnih validacijskih koraka, nakon sto
je proces inZenjerskog dizajna proizvoda uglavnom ve¢ zavrSen. Glavni razlog za tako



6. Engineering Fluid Dynamics — EFD koncept 6-3

kasnu upotrebu CFD simulacija je bio u tome Sto su CFD analize trajale dosta dugo, i ¢esto
se dogadalo da bi se neka iteracija proizvoda, za koju je pokrenuta realizacija odgovarajuce
CFD analize, zamijenila slijede¢om iteracijom i prije nego Sto su stigli rezultati analize
prethodne iteracije.

Kod konvencionalnih CFD softvera puno vremena se troSilo na proces izrade racunske
mreZe. Taj proces je obuhvatao manuelno prenoSenje geometrije iz CAD sistema u CFD
paket, izdvajanje iz CAD modela prostora ispunjenih fluidom i generiranje mreZa u ovim
prostorima. Iako su automatski generatori mreza i tada bili dostupni, ipak je bila prisutna
potreba za dosta manuelnih intervencija, s ciljem dobivanja kvalitetnije mreze. Ove
manuelene intervencije su se morale ponoviti kod svake promjene dizajna proizvoda.

Nova generacija CFD softvera u vecoj mjeri skracuje vrijeme analize automatizacijom svih
pomenutih koraka (slika 6.3). Prema novom pristupu, izvorni 3D CAD model se direktno koristi
u simulacijama tecenja fluida i na taj nacin se eliminiSe potreba za prevodenjem i kopiranjem
CAD modela iz jednog formata u drugi. Svi dodatni podaci potrebni za simulaciju tecenja, kao
Sto su osobine materijala 1 grani¢ni uvjeti, su asocijativno povezani sa CAD modelom i prenose
se zajedno sa svim promjenama proizvoda. EFD softver analizira CAD model i automatski
odreduje regione ispunjene fluidom 1 regione ispunjene ¢vrstim tijelima, bez potrebe ikakvog
uplitanja od strane korisnika. Nakon toga, automatski generator mreza kreira mrezu, uz
mogucnost potpunog eliminiranja potrebe za manuelnom intervencijom. Sve navedeno je
rezultiralo time da se kreiranje mreZe u najve¢em broju slucajeva moze obaviti za samo nekoliko
minuta, §to je dovelo do znacajnog skra¢enja vremena potrebnog za numericke analize.

Sl. 6.2 Poredenje procesa razvoja proizvoda kod tri generacije CFD softvera
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6.1.3 Novi CFD softveri su jeftiniji i dostupni su i "obi¢cnim"
inZenjerima

Slijedeci faktor koji je limitirao primjenu CFD simulacija u proslosti, bila je visoka cijena CFD
softvera. Prosjecna cijena godisnje licence tradicionalnih CFD softvera iznosila je oko 25.000 §.
Jo§ wve¢i troskovi za kompanije su nastajali iz potrebe angaZovanja eksperata usko
specijaliziranih za primjenu ovih softvera. Potreba za njihovim angazovanjem proizilazila je iz
potrebe za temeljnim razumijevanjem matematickih aspekata racunarske dinamike fluida. Ovi
kadrovi su morali izdvojiti dosta vremena za dodatnu edukaciju, da bi odrzali korak s tekuéim
izmjenama u kodu. I na kraju, u ne tako davnoj proSlosti, CFD softveri su zahtijevali
specijalizirani hardver u vidu super-racunara, koji su bili neophodni za dobivanje rezultata u
razumnom vremenskom roku.

Zadnja generacija CFD softvera, namijenjena za primjenu u procesu razvoja proizvoda, znatno
smanjuje troskove provodenja CFD simulacija. Cijena softvera je pala do te mjere da je ranija
cijena kostanja godiSnje licence postala cijena trajne licence, uz naknadu za godi$nje odrzavanje
u iznosu od okvirno 18 % od cijene softvera. Osim toga, ovaj softver je eliminisao potrebu za
angazovanjem ranije pomenutih eksperata, jer je postala moguéa njegova upotreba i od strane
"obi¢nih" inZenjera, uz potrebu odgovarajuce i u znacajnoj mjeri kra¢e obuke. Ovaj softver se
pokrece u istom CAD okruzenju, na koji su razvojni inzenjeri (3D modeleri) ve¢ navikli, a nema
viSe ni potrebe da inZenjer - korisnik razumije matematicke aspekte CFD simulacija u mjeri u
kojoj je to ranije bio slucaj. I na kraju, zadnja generacija CFD softvera se moze pokrenuti na
personalnim i notebook racunarima, koji posjeduju performanse super-raunara iz ne tako davne
proslosti i koji kostaju neuporedivo manje.

6.1.4 3D CAD model se moze direktno koristiti za CFD analize

U proslosti je bilo neophodno prenijeti CAD model u drugi program i znacajno ga modificirati u
svrhu kreiranja CFD modela. Pri tome su alati koriSteni za prenosenje CAD modela u CFD
program zahtijevali ve¢i broj manuelnih intervencija. Generalno, proces prenoSenja bio je
uspjesan za oko 80 % geometrije, dok je ostatak morao biti ponovo modeliran ili manuelno
uproStavan. Mnogi korisnici su smatrali da je bolje krenuti iz pocetka 1 kreirati geometriju
direktno u CFD programu, iako je i to podrazumijevalo veliki gubitak vremena.

Nove generacije CFD softvera direktno koriste izvorne 3D CAD podatke za pripremu simulacija
strujanja, bez potrebe za prenoSenjem CAD modela iz jednog u drugi program. Pri tome nema
potrebe za kreiranjem bilo kakvih dodatnih objekata u prostoru koji ispunjava fluid. Sve
promjene u dizajnu proizvoda, proistekle iz rezultata realizovanih simulacija, unose se direktno u
CAD sistemu primjenom rasplozivih funkcija za modeliranje. Uslovi strujanja se definiSu
direktno na CAD modelu i organiziraju na slican nacin kao i ostali konstruktivni podaci u
konstrukcijskom stablu. Kao rezultat, originalni CAD model se bez modifikacija moze koristiti
za CFD analize.
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SL. 6.3 CFD softver sada radi u istom CAD okruZenju s kojim su razvojni inZenjeri ve¢ upoznati

6.1.5 CFD analize se mogu koristiti za poboljSanje velikog broja
razliCitih proizvoda

U proslosti, upotreba CFD je bila skoncentrisana u relativno malom broju industrijskih grana,
kao $to su auto-industrija, svemirska 1 avio industrija, te proizvodnja elektricne energije. Ove
industrije su zahtijevale razvoj visoko sofisticiranih proizvoda kod kojih strujanje fluida ima ocit
1 veliki uticaj na njihove performanse. Ovo je dovelo do rasSirenog vjerovanja da CFD ima
upotrebnu vrijednost samo kod ovakvih proizvoda. U stvarnosti, strujanje fluida ima veliki uticaj
na performanse velikog broja razli¢itih proizvoda — performanse koje se mogu znatno poboljSati
upotrebom CFD analiza. Svaki proizvod koji ima interakciju sa fluidom i svaki proizvodni
proces koji ukljucuje fluide su potencijalni subjekti ovakvih analiza. Zbog toga je lako objasniti
zaSto se danas CFD koristi za poboljSanje karakteristika veoma Sirokog spektra proizvoda.
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7. Softverska podrska u realizaciji proracuna i
istrazivanja

Za realizaciju numerickih proracuna kod rjeSavanja inZenjerskih problema prikazanih u ovoj
monografiji koristilo se programskim paketima:

e (Comet, kompanije CD adapco Group i
e SolidWorks Flow Simulation, kompanije Dassault,

oba razvijena na bazi primjene metoda kontrolnih volumena (MKV).

Softver Comet je razvijen na bazi Computer Fluid Dynamics — CFD koncepta, dok je softver
SolidWorks Flow Simulation razvijen na bazi Engineering Fluid Dynamics - EFD koncepta.
Za kreiranje 3D modela analiziranih racunskih domena koristilo se programskim paketima:

e [-deas (razvijen u kompaniji SDRC, ¢iji su softveri, nakon tri akvizicije dosli u vlasnistvo
kompanije Siemens; nasljednik softvera I-deas i UNIGRAPHICS u kompaniji Siemens je
softverski paket NX) i

e SolidWorks.

Generiranje mreza ra¢unskih domena analiziranih u softveru Comet realizovano je u softveru I-
deas, pri ¢emu se koristilo manuelnim, poluautomatskim i automatskim generiranjem pomenutih
mreza. Za numericke analize realizovane u softveru SolidWorks Flow Simulation koristilo se
automatskim generatorom mreZa u okviru ovog softvera.



Glava III.
InZenjerski dizajn i optimizacija
malih centrifugalnih turbopumpi

8. Koncept inZzenjerskog dizajna i optimizacije

8.1 Nivoi dizajna i baza znanja koja je na raspolaganju
konstruktorima turbopumpi

Dosadasnja praksa dizajna turbopumpi varira u velikoj mjeri zavisno od primijenjenog stila
dizajna, ali isto tako i od tipa pumpi. Mnogi inzenjeri su proveli cijeli svoj radni vijek radeci
samo s jednim tipom pumpi i koriste¢i se samo jednim stilom dizajna. S tim u vezi, na primjer,
svi trikovi zanata, nauceni za jedan tip pumpe, mogu biti neprimjenjivi za druge tipove. Osim
toga, primjena pumpe za neke specificne namjene moze donijeti brojna usloznjavanja, koja
predstavljaju dodatak generalnim principima dizajna usvojenim za neki tip pumpe.

Generalno se moze kazati da studiranje dizajna i performansi pumpi treba nastojati provoditi sa
Sto Sirim ukljudivanjem teoretskih osnova, koje se odnose na pumpe od jedne do druge
aplikacije. Na ovoj osnovi gradi se "svijet" dizajna pumpi, u principu za svaki tip pumpi
posebno, pogotovo ako se radi o pumpama specificne namjene. Ovaj "svijet" zahtijeva akribiju,
sistemati¢nost, inventivnost i stalno pracenje dostignu¢a na ovom polju. Vecina standardnih
tipova turbopumpi, ali i neke sa specificnom namjenom, dobile su adekvatan teoretski tretman.
Osim ove teoretske podloge, u pomenutom "svijetu" dizajna pumpi vaznu ulogu igra i1 prakticno
iskustvo, odnosno ranije ve¢ realizovani uspjesni dizajni u industriji pumpi, ukoliko se do njih
moze do¢i. Na srecu, jedan broj referenci visokog nivoa je na raspolaganju konstruktorima
pumpi, koje mogu dati smjernice za dizajn kvalitetnih pumpi unutar Sirokog spektra specificnih
zahtjeva. Tu se svakako mogu ista¢i: Anderson (1994.), Church (1972.), Ellis (1959),
Holzenberger i Jung (1990.), Hidraulic Institute (1994.), Karassik (1986.), Lobanof i Ross
(1985.), Pfleiderer (1955.), Stepanoff (1957) 1 Wislicenus (1965).

D. Japics u svom obimnom djelu posve¢enom dizajnu centrifugalnih pumpi [8] navodi 1
prezentira tri razli¢ita nivoa dizajna pumpi. Na prvom nivou dizajna radi se o jednostavnoj
primjeni principa sli¢nosti za postizanje geometrijske 1 sa stanoviSta dinamike fluida precizne
proporcije s jedne aplikacije na drugu. Ovaj postupak mozemo nazvati direktnim
razmjeravanjem, ili krace skaliranjem.

Kod drugog nivoa dizajna radi se o primjeni korelacije performansi osnovnih komponenata
pumpe, u smislu njihove kombinacije s razli¢itih izvedbi, uzimanjem na primjer impelera s jedne
i difuzora s neke druge pumpe, da bi se dobila kombinacija komponenata za novu aplikaciju.

Tre¢i nivo predstavlja kombinovano modeliranje i sistematsko iskoriStavanje postojecih
komponenata u jednom istrazivackom 1 dizajn procesu za iznalazenje nove optimalne
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konfiguracije. Na ovom nivou imamo, za razliku od dizajna na prvom i drugom nivou, naglaseno
kreiranje novih modela osnovnog toka fluida i provodenje serije analiza za utvrdivanje
unutrasnje fizike 1 performansi novih turbopumpi.

Na slici 8.1 prikazan je sveobuhvatan kruzni blok-dijagram D. Japicsa [8], u kojem su integrirane
sve faze jednog agilnog, konkurentnog inzenjerskog sistema dizajna i tehnologije za podrucje
turbomasina (isti je preneSen u izvornom obliku, jer se Cinilo da originalni nazivi bolje
odgovaraju svrsi). Dijagram na ilustrativan na¢in pokazuje svu sloZzenost i meduzavisnost brojnih
aktivnosti razli¢itog karaktera (u upotrebi su brojni analiticki, numeric¢ki 1 eksperimentalni
postupci), u oviru procesa dizajna i definisanja tehnologije izrade turbomasina, te ukazuje na
izrazenu potrebu koriStenja ranije akumulirane baze znanja.

Sl. 8.1 Integrirani sistem dizajna pumpi i definisanja tehnologije njihove izrade D. Japicsa [8]

Na pitanje gdje je mjesto pojedinih nivoa dizajna u smislu sugerisanja pogodnosti primjenjivosti
jednog ili drugog u procesu dizajna pumpi, nije lako dati jednostavan odgovor. Najlakse je kazati
da je jedini lo§ pristup u procesu dizajna primjena neodgovarajuceg nivoa dizajna na zahtjeve
datog problema, ali je stvar vlastite procjene konstruktora da na bazi svog iskustva i znanja
procijeni koji nivo dizajna je odgovarajuci za dati slucaj, iako je svakako Cesta i situacija da date
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okolnosti, zahtjevi (kao Sto je na primjer rok isporuke rjesenja) i raspoloziva sredstva odreduju
nivo dizajna koji ¢ée se primijeniti. Cinjenica je i da mnogi problemi mogu biti efikasno
usmjereni na prvi dizajn-nivo. Drugi problemi opet mogu zahtijevati analize tre¢eg dizajn-nivoa.
Medutim, moze se kazati i to da ukoliko se neki nivo dizajna u toku duge primjene pokazao
efikasnim, nije opravdano bez posebnog razloga teziti primjeni kompleksnijih tehnika.

Interesantna je i refleksija razli¢itih industrija uklju€enih u proizvodnju centrifugalnih pumpi na
navedene nivoe dizajna. Razliite industrije naginju primjeni razli¢itih nivoa, obi¢no iz dobro
opravdanih razloga. Analiziramo li situaciju u industriji pumpi i turbina, ukljuc¢enu u proizvodnju
teSke masinerije koja zahtijeva pouzdanost i visoke performanse, mozemo kazati da se ova
industrija najceS¢e mora suociti s nesigurnim trziStem, gdje se zahtijevaju samo malo ili
neznatno razli¢ite konfiguracije za svaki novi projekat. U ovom slucaju takmicarski nastrojeno
trziSte zahtijeva 1 placa rjeSenja koja ¢e biti dizajnirana 1 izradena bez prekoracenja ugovorom
predvidenog vremena, radije nego inovativni dizajn koji bi zahtijevao recimo nekoliko godina
rada na usavrSavanjima, prije nego se postigne zaista pouzdan proizvod. Zahtjev pruzanja brzog
odgovora za veoma Siroke zahtjeve trziSta, s umjerenim varijacijama pri prelasku iz jedne
aplikacije u narednu, traZi fleksibilan prilaz kod ponovne primjene postojecih dizajna. Stoga ne
iznenaduje da ova industrija upotrebljava gotovo isklju¢ivo analize prvog i drugog dizajn-nivoa.
U nekim slu¢ajevima, novo rjeSenje moze biti izvedeno skaliranjem direktno iz neke od
prethodnih izvedbi. Medutim, kada su zahtjevi malo stroziji za primjenu jednostavnog skaliranja,
tada se korelacije performansi podkomponenata obi¢no upotrebljavaju za procjenu vjerovatnih
performansi nove kombinacije postoje¢ih komponenata. U ovom sluéaju, upotrebljava se drugi
dizajn-nivo. Relativno rijetko se nalazi da su analize tre¢eg dizajn-nivoa upotrijebljene u ovoj
industriji, osim za neke pumpe specijalne namjene (kao §to su na primjer raketne turbopumpe i
pumpe za srce) i za veoma napredne industrijske projekte.

Ovdje bi se trebalo ukazati i na razliku izmedu dizajna i analize, u smislu sustinskog sadrzaja
jednog i drugog procesa. Ta razlika je povezana s pojmovima "design point" 1 "off design". U
procesu dizajna, konfiguracija geometrije se kreira na nacdin koji bi trebao da obezbijedi
oc¢ekivane performanse za specificirane radne uslove. Ovdje se govori o tacki u kojoj pumpa radi
s najve¢om efikasnos¢u (Best Efficiency Point — BEP). Kod analiza, pokusavaju se predvidjeti
performanse neke konfiguracije u podrucju raspona mogucih radnih uslova, dakle i za situacije
kada masina radi u rezimu udaljenom od njene "design point" tacke.

U postavci problema ve¢ je kazano da je referentna literatura posebno oskudna kada se radi o
automobilskim turbopumpama, te da samostalni konstruktori, koji ne rade u razvojnim
odjeljenjima proizvodaca automobila, nemaju na raspolaganju bazu publikovanih materijala za
ranije uspjesno realizovana rjeSenja ovih pumpi. Ali, s druge strane, imaju moguénost dolaska u
posjed samih pumpi, recimo nabavkom u prodavnicama rezervnih auto-dijelova, Sto takode moze
biti dobra osnova za stvaranje vlastite baze za proracun i dizajn novih unaprijedenih pumpi.

8.2 Preliminarni dizajn malih centrifugalnih turbopumpi

8.2.1 Konvencionalni postupci proracuna i dizajna

Na ovom mjestu se javlja potreba da se odgovori na jedno od prvih "krupnih" pitanja koje glasi:
Gdje je mjesto konvencionalnim postupcima proracuna i dizajna turbopumpi u danasnjem
vremenu svekolike primjene racunara i mo¢nih softvera, koji se uspjeSno mogu primijeniti i za
dizajn turbomasina, ili su specijalno kreirani za ovo podrucje? Nakon $to se dovoljno "duboko
uslo" u ovo podrucje i nakon nekoliko godina intenzivne aplikacije savremenih CAD 1 CCM
metoda, ovo pitanje nije viSe toliko "krupno". Unato¢ velikim i neospornim moguénostima
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pomenutih raCunarom podrzanih metoda, njih treba prihvatiti prvenstveno kao nadgradnju nad
cjelokupnom bazom rezultata dosadasnjih istraZivanja, a razvijene konvencionalne postupke
proracuna uzeti kao dobru osnovu u fazi preliminarnog dizajna turbopumpi. Ovo tim prije kad se
ima u vidu dugogodiSnji razvoj i praktina primjena konvencionalnih postupaka. Bilo bi
neracionalno "otkrivati toplu vodu" i ne oslanjati se na steCena iskustva i ne koristiti se
raspolozivim konvencionalnim postupcima. Ovome u prilog govori i sugestija koja se cesto
moze sresti u referentnoj literaturi, a koja preporucuje da se nikada ne ide u iz temelja nove
dizajne turbopumpi, nego da se krene od postoje¢ih u praksi potvrdenih uspjesnih rjesenja.

Naravno da je u pristupu obilju informacija 1 rezultata istrazivanja nuzan kriticki pristup i
selektivno prihvatanje rezultata velikog broja publikovanih radova o turbopumpama, ali je 1
Cinjenica da je za ovakav pristup radu potreban jedan dugogodiSnji sistemati¢an angazman,
kakav je moguce ostvariti jedino u nekoj razvojno orjentisanoj kompaniji za proizvodnju pumpi.
To i zbog toga $to se veliki dio do danas ostvarenih rezultata na ovom podru¢ju ¢uva u razvojnim
odjelima ovakvih firmi kao poslovna tajna.

U svjetlu nuznosti pomenutog kritickog pristupa, treba naglasiti 1 da je wveliki broj
konvencionalnih postupaka proracuna i dizajna turbomasina, pa tako i turbopumpi, pojavom
CAD i CCM metoda, odnosno prvenstveno numerickih metoda, postao prakticno suvisan.
Medutim, ova ¢injenica jo§ uvijek nije dobila karakter opée prihvacenosti, pa i u izvorima
novijeg datuma. Tako se u nizu radova, u kojima se tretiraju turbomasine, primjenjuju
prevazideni postupci proracuna, uvodi se veliki broj razli¢itih pretpostavki i upros¢enja. Jedna od
najc¢escih aproksimacija je pretpostavka o strujanju savrsene te¢nosti, ¢ime se strujanje razmatra
kao neviskozno. Polazi se od toga da u vecini sluajeva ova pretpostavka ima svoje puno
opravdanje, jer se strujanje kroz turbomasSine karakteriSe velikim Rejnoldsovim brojevima,
odnosno malom debljinom grani¢nog sloja, kada se uticaj viskoznosti najjace osjeca u relativno
tankim slojevima uz zidove, dok se u preostalom dijelu "zive" struje strujanje manje-vise ponasa
kao neviskozno. Ovakvo uproStavanje potpuno je nepotrebno kod savremenih CFD 1 EFD
metoda, koje podrzavaju viskozne analize u punom kapacitetu. Osim toga, Cesto se sugerise da
se, zbog razli¢itih putanja pojedinih djelica fluida u blizini lopatica, kao 1 u meduprostoru
izmedu lopatica, 1 racunskih teskoca skopcanih s takvim ponaSanjem, u teoriji turbomasina na
pocetku radi s obrtnim kolima sastavljenim od neizmjerno velikog broja neizmjerno tankih
lopatica. Posto izmedu takvih lopatica fluid protice upravo tako kako to lopatice propisuju i
posto su u tom slucaju sve strujnice po obliku iste, to se govori o lopati¢no-kongruentnom
strujanju. Ovakvom pretpostavkom, u fizicko-matematickom smislu se uvodi predstava o
fiktivnom, tj. matematickom obrtnom kolu, §to moze biti korisno samo za neka uvodna
aproksimativna razmatranja, ali svakako ne za predstavljanje ponasanja realnih pumpi.

U [3] se daje pristup modeliranju strujanja u turbomasinama, kod koga se polazi od €injenice da
se trodimezionalno strujanje u proto¢nim organima turbomasina moze svesti na odredeni broj
spregnutih stacionarnih dvodimenzionalnih problema na osnosimetricnim strujnim povrsinama,
Sto ukazuje na metodiku matemati¢kog modeliranja strujanja u turbomasinama, koja se sastoji u
razlaganju takvog trodimenzionalnog strujnog polja na:

e strujno polje u proizvoljno izabranoj meridijalnoj ravni turbomasine, koje je okarakterisano
meridijalnim komponentama apsolutnih brzina, kojima se ostvaruje transport radnog fluida
kroz proto¢ne organe turbomasine i

e odgovaraju¢i broj reprezentativnih  kvazi-trodimenzionalnih  strujnih  polja na
osnosimetricnim strujnim povrSinama u odgovaraju¢im prostornim profilnim reSetkama koje
¢ine te osnosimetri¢ne strujne povrsine i lopatice proto¢nih organa turbomasine.

Dalje se uvodi pretpostavka da se strujna polja u meridijalnim ravnima i na osnosimetri¢nim
strujnim povrSinama turbomasine proucavaju i proracunavaju, kako se navodi, pod tada jedinom
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mogucom pretpostavkom da su rasporedi brzina u strujnom polju realnog radnog fluida priblizno
isti kao 1 u odgovaraju¢em strujnom polju odgovarajuéeg neviskoznog fluida. Ovakav prilaz
proucavanja strujanja u proto¢nim organima turbomasina u prvom koraku zanemaruje gubitke
strujne energije koji prate konverziju energije iz jednog oblika u drugi, da bi ih u drugom koraku,
nakon proracuna raspodjele brzine i pritiska u proto¢nim kanalima, uzeo u obzir uz pomo¢
odgovarajucih eksperimentalnih koeficijenata.

B. Neumman, u publikaciji [10] od 1991. godine, navodi da su sve metode dizajna koristene do
tada, ukljuujué¢i i metode istrazene 1 promovirane od autora ovog izvora, bazi¢no-
dvodimenzionalne i da kao takve ne mogu adekvatno opisati proces koji se odvija u pumpi koji
ukljucuje sve tri dimenzije. Kako je ve¢ navedeno, raspolozive numeri¢ke metode rjeSavaju ovaj
problem i prakticno dvodimenzionalne i kvazi-trodimenzionalne metode ¢ine nepotrebnim.

Kad je u pitanju zadatak proracuna 1 dizajna malih centrifugalnih turbopumpi u fazi
preliminarnog dizajna, prvo je potrebno odrediti glavne mjere radnog kola. Proracun oblika i
dimenzija svih kola male i srednje brzohodnosti, u koje spadaju i kola automobilskih pumpi, kod
opc¢e raSirenih konvencionalnih postupaka, u osnovi su zasnovani na istom principu. Kod
odredivanja glavnih mjera kola polazi se od usvajanja pribliznog oblika kola zavisnog od
specificnog broja obrtaja ng, prema slikama ili tabelama datim u literaturi [5, 12, 13, 7]. Za dalje
rjeSavanje stoje na raspolaganju jednacina kontinuiteta i Ojlerova jednacina za turbomasine.
Kako je za potpuno dimenzionisanje strujnog prostora kola potrebno da se odredi veci broj
podataka, ovaj zadatak se rjeSava koriStenjem niza empirijskih obrazaca i preporucenih veli¢ina 1
koeficijenata, koji su bazirani na ranijim uspjesnim rjeSenjima izvedenih i ispitanih pumpi. U
referentnoj literaturi je dato viSe metoda prora¢una glavnih mjera radnog kola, a od njih su tri
najcescée primjenjivane, o cemu ¢e se vise kazati u devetom poglavlju.

Jedan od prisutnih problema kod primjene navedenih konvencionalnih postupaka proracuna
glavnih mjera radnog kola je postojanje veéeg broja razlicitih koeficijenata koji se usvajaju iz
preporucenih raspona. Male razlike u usvojenim vrijednostima mogu dovesti do znatnih razlika
kod konacnih rjesenja, tim prije $to se efekti uticaja promjene jednog koeficijenta nadovezuju na
ucinak prethodno usvojenih vrijednosti drugih koeficijenata. To znac¢i da nema jednoznacnog
rjeSenja, odnosno da uvijek imamo veliki broj rjeSenja, iz kojih treba na najefikasniji nacin
"izvuéi" rjeSenje koje ¢e zadovoljiti postavljene zahtjeve. Ovo je jedno od mjesta gdje CAD i
CCM metode dolaze do punog izrazaja. Ovo bi se moglo kazati i na neSto drugaciji nacin, a taj je
da ne postoje cjelovita sagledavanja uticaja svih relevantnih parametara, pa ni pomenutih
koeficijenata na radne karakteristike turbopumpi, u svim njihovim mogucim vrijednostima i
kombinacijama, Sto bi samo po sebi predstavljalo nekakav ekspertni sistem. Zbog toga ¢e jos
dugo vremena kod proracuna i dizajna turbopumpi presudnu ulogu imati inzenjer konstrukter,
Ciji se posao proracuna i dizajna turbopumpi moze u visokom stepenu unificirati 1
automatizovati, ali ¢e u interaktivnom radu s raCunarom i pri koriStenju raspolozive baze
postojec¢ih rjeSenja i realizovanih istrazivanja, ovaj inZenjer na velikom broju mjesta donositi
samostalno odluke, oslanjajuéi se na sve pomenute resurse i na svoje znanje i vlastitu invenciju.

Moze se kazati i da CAD 1 CCM metode mogu posluziti 1 kao efikasan alat za preciznije
kvantificiranje stepena uticaja svih relevantnih geometrijskih parametara, kao i svih pomenutih
koeficijenata, razmatraju¢i njihov pojedinacni uticaj, ili uticaj superpozicije izabranih
parametara, na radne karakteristike turbopumpi. Na ovaj nain se i pomenuti konvencionalni
postupci, ¢ije se koriStenje preferira u fazi preliminarnog dizajna turbopumpi, mogu provedbom
serije planiranih istrazivanja svesti na znatno "uzi tok puta" na kojem se odreduju oblik i glavne
mjere radnog kola pumpi.

Naglasi¢e se jo$ jednom da za odredivanje strujanja kroz radno kolo, kada su mu oblik i
dimenzije ve¢ odredeni, danas najefikasnije sredstvo predstavljaju CFD i1 EFD metode. Prije njih,
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za tjeSavanje ovog dijela zadatka, koristilo se nizom metoda zasnovanih na manje ili vise
slozenim pretpostavkama i1 pojednostavljenjima, kako je naglaSeno u prvom dijelu ovog
poglavlja, i definisanih manje ili viSe sloZenim matematickim modelima.

8.2.2 Metode optimizacije u funkciji preliminarnog dizajna

U fazi preliminarnog dizajna turbopumpi osnovni zadatak je da se na bazi raspolozivih
odgovarajucih konvencionalnih postupaka proracuna i dizajna, te na bazi iskustvenog znanja i
ranije realizovanih uspje$nih konstrukcija pumpi, dode do polaznih oblika elemenata pumpe i
njihovih dimenzija, koji ¢e biti u $to je moguce vecoj mjeri bliski optimalnim, odnosno
zadovoljavaju¢im oblicima i dimenzijama nove konfiguracije pumpe. U narednoj fazi, moglo bi
se re¢i detaljnog ili finalnog dizajna, izvodi se postepeno ufinjavanje, odnosno poboljSavanje
geometrije lopatica radnog kola, medulopaticnih kanala, sprovodnih elemenata na izlazu iz
pumpe (kao S$to je na primjer spirala) i drugih elemenata (ako ih ima), primjenom niza raCunarom
podrzanih analiza strujanja radnog fluida i napona i deformacija u elementima pumpe.

Radi Sto efikasnijeg provodenja pomenutog osnovnog zadatka u fazi preliminarnog dizajna,
pruza se mogucnost primjene razli¢itih postupaka optimizacije, kakvi se mogu naci u referentnoj
literaturi, ili ih posjeduju proizvodaci pumpi, a koji razli¢itim pristupima omogucavaju
optimizaciju jednog broja relevantnih geometrijskih parametara elemenata turbopumpi.

Tako G. Ardizzon i G. Pavesi daju teoretski metod [2] za odredivanje optimalnog ulaznog i
izlaznog ugla lopatica radnog kola centrifugalnih pumpi i radijalnih ulaza turbina. Relativni
tranzientni 1 rotacioni tok u radnom kolu razmatrani su odvojeno u postupku odredivanja
njihovog uticaja na uvjete na ulaznoj strani lopatica. Dat je algoritam za procjenu optimalnih
uglova nagiba lopatica, te prikazani uporedni rezultati predloZenog teoretskog postupka,
eksperimentalnih analiza i numerickih proracuna.

Phil Mayleben daje izraze [9] za odredivanje idealnog pre¢nika na ulazu u radno kolo pumpe.
Polazi od ¢injenice da je jedan od najces¢ih puteva za smanjenje NPSH (Net Positive Suction
Head) povecanje veli¢ine otvora na ulazu impelera. Ovaj zahvat povecava koli¢inu energije
prisutne na ulazu impelera, kao izvora mogucénosti pojave problema recirkulacije, buke i
razaranja, posebno ako pumpa radi znacajno udaljeno od BEP tacke (Best Efficiency Point).
Zbog toga je cilj da se za odredeni protok Q i broj obrtaja pumpe n definiSe precnik ulaznog
otvora u rotor, pri kome ¢e egzistirati minimalni nivo relativne brzine na ulazu w,, koji na ovom
mjestu proizvodi najnizu moguéu relativnu kineticku energiju (w,*/2g), a time i najefikasniji
dizajn ulaza. NalaZenjem prvog izvoda izraza za relativnu brzinu w, po ulaznom prec¢niku i
njegovim izjednac¢avanjem s nulom, dobiven je izraz za idealni prec¢nik ulaza u radno kolo.

Sarim Al-Zubaidy postavlja postupak preliminarnog dizajna centrifugalnih rotora [1], na bazi
primjene jednog oblika numericke optimizacije, uspostavljajuéi relacije izmedu tri kategorije
varijabli ukljucenih u dizajn proces. Prvu kategoriju ¢ine geometrijski parametri, drugu parametri
radnih uslova, a tre¢u parametri performansi turbomasine. Predlozeni postupak se ¢ini prilicno
slozenim za fazu preliminarnog dizajna, ali daje ideje za realizaciju slicnih manje slozenih
pristupa u optimizaciji parametara dizajnirane pumpe.

Prethodno navedena tri izvora, u kojima su prikazani razli¢iti postupci optimizacije, primjenjivi
u fazi preliminarnog dizajna, nisu detaljnije eleborirana, prvenstveno zbog sloZenosti
primijenjenog matematskog aparata, koji bi bilo tesko predstaviti u skra¢enom obliku. Osim
toga, uz prikaz bi bila pozeljna i provjera izlozenih postavki i kriticki osvrt na iste, za Sta nije
bilo dovoljno vremena. I namjera je bila prvenstveno da se ukaZe na brojne moguénosti uvodenja
razli¢itih oblika optimizacionih proracuna konstruktivnih parametara osnovnih dijelova
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turbopumpi, u fazi preliminarnog dizajna, pa je obimnije angazovanje na ovom podrucju
ostavljeno za neka buduca istrazivanja.

Potencijalno Siroke moguénosti na polju definisanja metoda optimizacije kod proracuna i dizajna
elemenata turbopumpi, pruzaju i metode matematickog programiranja.

Kod proizvodnje pumpi, pogotovo kod proizvodaca koji imaju serije pumpi razli¢itih veliCina,
javlja se potreba za optimizacijama s razli¢itih aspekata. Tu se, izmedu ostalog, javlja potreba za
standardizacijom i unifikacijom svih dijelova pumpi (kada se u postupku dizajna moraju rijesiti 1
funkcije zaptivanja, uleziStenja, itd.), a sve s ciljem smanjenja troSkova proizvodnje i cijene
konacnog proizvoda. Kod nekih proizvodaca se ¢ak za grupe pumpi poslo od istog vanjskog
prec¢nika impelera, da bi se mogli koristiti neki zajednicki elementi, kao §to je na primjer u ovom
sluc¢aju kudiste pumpe. Na ovaj nadin se povecava serija istih kuéista i time smanjuje njihova
proizvodna cijena. U ovom slucaju se smanjuje i broj razli¢itih veli¢ina zaptivaca, a ako su 1
vratila zajednicka, time se smanjuje i broj razlicitih lezajeva itd.

Dakle, u fazi preliminarnog dizajna turbopumpi, pored zahtjeva za dizajnom proizvoda s visokim
stepenom efikasnosti, moraju se u startu definisati i svi ostali ciljevi, odnosno zahtjevi, i tek
nakon toga inZenjer dizajner moze pristupiti svom poslu. 1z ovoga proizilazi i da rezultati
dizajna turbopumpi ¢esto moraju biti i plod razli¢itih kompromisa.

8.3 Dizajn i optimizacija turbopumpi i CAD i CCM metode

Kada metode racunarom podrzanog dizajna, poznate pod nazivom CAD (Computer Aided
Design) 1 metode racunarske (numericke) mehanike kontinuuma, ili CCM (Computational
Continuum Mechanics) = CFD (Computational Fluid Dynamics) + CSM (Computational Solid
Mechanics) prihvatimo kao nadgradnju na razvijene konvencionalne postupke i na bazu
podataka do sada realizovanih istrazivanja, tada one postaju mocan alat za primjenu u fazi
izmedu preliminarnog dizajna 1 finalnih ispitivanja prototipa na opitnim postrojenjima i
omogucavaju:

e analize strujanja fluida u svim dijelovima turbomasina i na bazi toga optimizaciju oblika
sprovodnih elemenata, te medulopati¢nih kanala radnih kola i zakola turbopumpi,

e naponsko-deformacione analize u "Cvrstim" dijelovima turbopumpi, kao posljedicu
interakcije fluida i radnih elemenata pumpi,

o cfikasnije ispitivanje stepena uticaja pojedinacnih parametara, kao i njihovih kombinacija na
radne karakteristike turbopumpi, $to bi kod modelskih analiza zahtijevalo veliki broj radnih
modela,

e visok stepen sigurnosti u kvalitet 1 taénost provedenih analiza i radnih parametara usvojenih
modela, prije konac¢nih analiza na opitnim postrojenjima.

Treba posebno naglasiti da CCM metode omoguéavaju da se inzenjerski problemi, koji
obuhvataju interakciju izmedu toka fluida i1 prenosa toplote i1 rezultuju¢ih deformacija i napona u
¢vrstoj strukturi u kontaktu s tokom (koji su tradicionalno tretirani odvojeno, ¢esto primjenom
potpuno razli¢itith tehnika rjrSavanja — analitickih ili numerickih), rjeSavaju zajedno
istovremenim izraCunavanjem parametara gore navedenih uzajamno spregnutih fenomena. Time
su do nedavno nezamislive stvari, poput ovog simultanog proracuna, postale stvarnost.

Ovdje se radi o virtualnim analizama koje zahtijevaju visoko obuceni kadar s velikim iskustvom
1z podrucja turbomasina i racunarskih vjestina u primjeni CAD 1 CCM metoda, iz ¢ega proizilazi
1 zahtjev za timskim radom. Ali, istovremeno, ove metode pruzaju znatno jeftinije analize od
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ispitivanja stvarnih modela na opitnim postrojenjima, uz moguénost ponavljanja velikog broja
proracuna s prakti¢no neogranic¢enim prostorom za variranje svih mogucih uticajnih parametara.

Dakle, korisnost CAD i CCM metoda ve¢ odavno je neupitna. Stvar je samo u pristupu kod
primjene ovih metoda, nakon donoSenja odluke za nabavku softvera i potrebne racunarske
opreme. Neophodna je svijest o nuznosti ulaganja u obuku 1 stalno usavrSavanje kadrova, te u
iznalaZenje najpovoljnijih organizacionih oblika kod uvodenja i primjene ovih metoda.

U ovoj monografiji se preferira koncept primjene kombinacije CAD 1 CCM metoda u rjeSavanju
problema iz podru¢ja turbomasina. Razlog ovome prvenstveno je u cinjenici da se kod
turbomasina najces¢e radi o izuzetno sloZzenim oblicima elemenata ovih masina, kakvi su na
primjer lopatice i medulopati¢ni kanali radnih kola, pretkola, spirale itd. Kada se radi o
inzenjerskom dizajnu ovakvih elemenata, odnosno racunskih domena komplikovanog oblika,
kakvi se redovno imaju kod turbomaSina, potreba za snaznim 3D modelerom, kojim ¢e se
matematski definisati konturne povrsine domena i koji ¢e nakon definisanja posljednje konturne
povrsine tako zatvoren prostor tretirati kao "puno tijelo", postaje nuznost. Ovo tim prije Sto je
prakti¢no iskustvo pokazalo da je moguénost pregledavanja 3D modela dijelova/racunskih
domena iz svih moguéih pozicija posmatranja, s raspolozivim opcijama uvecavanja, visestruko
korisno, prvenstveno iz razloga omogucavanja §to jednostavnijeg redizajna, ukoliko se ukaze
potreba za tim, ali svakako izuzetno znacajno kod definisanja strategije segmentiranja domena i
generiranja mreze (izbor tipova ¢elija, nacina generiranja mreze, rasporeda celija, gustoce Celija,
itd.).

U [4] je izneSen stav da bi zbog razlike u matematskom aparatu koji stoji iza CAD i CCM
metoda bilo najsvrsishodnije da timovi za razvoj ovih softvera rade svaki na svom podrucju, a da
se napravi sve $to je potrebno za punu i nesmetanu komunikaciju kod razmjene podataka izmedu
ovih dviju vrsta programa. Ovo tim prije §to se na trziStu CAD i CCM/CFD/EFD programa u
zadnjih petnaestak godina iskristalisalo stanje, tako da je na trziSu i jednih i drugih ostao
dominantan samo manji broj ovih programa. U prilog ovome ide 1 ¢injenica da se ve¢ duze
vrijeme ulazu znacajni napori na razvoju standarda za razmjenu CAX podataka (kao §to su
IGES, ili STEP), koje po pravilu podrZavaju i razmatrani CAD i CCM/CFD/EFD programi. A
ovo opredjeljenje danas pogotovo potvrduje familija softvera SolidWorks (SW), u kojoj su se u
mati¢noj konfiguraciji pod istim korisni€¢kim interfejsom spregnuti nasli: 3D modeler
SolidWorks, paket SolidWorks Simulation za metod konac¢nih elemenata (MKE) i paket
SolidWorks Flow Simulation za metod konacnih volumena, realizovan na primjeni EFD
koncepta (vidjeti detaljnije u odjeljku 6). Pored tri mati¢na paketa, tu su i paketi partneri
SolidWorksa, kao $to je na primjer paket Solid CAM, za podru¢je ra¢unarom podrZane pripreme
proizvodnje i same proizvodnje (Computer Aided Manufacturing — CAM). Svi paketi SW
familije rade na principu realizacije racunarskih simulacija direktnim uvodenjem kreiranog 3D
modela u odgovarajuci paket za numericke simulacije.

Na pocetku ovog odjeljka govori se o tri nivoa dizajna turbopumpi. CAD i CCM metode
omogucavaju pohranjivanje geometrije, modela i mreza realizovanih konstrukcija, te njihovu
upotrebu kao polazne osnove kod projektovanja novih konfiguracija turbopumpi. Pri tome ove
metode pruzaju mogucénost kombinovanja ovih modela i njihovih mreza, omogucéavaju njihovo
jednostavno razmjerno povecanje/smanjenje, odnosno skaliranje, izvodenje redizajna na
izabranim modelima i/ili mrezama 1 dodavanje potpuno novih modela pojedinih dijelova pumpe.

Rjesavanje pomenutih inZenjerskih problema primjenom CAD i CCM metoda obuhvata poslove
koji se generalno mogu podijeliti u tri grupacije, odnosno faze. Prva faza obuhvata pripremne
poslove ili poslove pre-procesiranja, kojima je cilj priprema podataka u formi koja je potrebna za
ulaz u solver (doslovan prijevod bi mogao biti rjesavac, ali se ova rijec ¢ini teze prihvatljivom od
engleske rijeci solver). U ove poslove spadaju:
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definisanje domena proracuna, odnosno 3D modela objekta nad kojim ¢e se realizovati
potrebne numericke analize,

podjela domena na odgovaraju¢i broj podvolumena, koji odgovaraju fizicki pojedinim
elementima analiziranog tehni¢kog sistema (na primjer radnom kolu pumpe, kuéistu pumpe
itd.), ili dijelovima fluida c¢ije se strujanje analizira (kao Sto je voda u sprovodnim
medulopati¢nim kanalima radnog kola, ili voda u spirali pumpe itd.), ili se radi o dijelovima
analiziranog domena izdvojenim zbog laksih manipulacija s grupama celija, ili zbog potrebe
da se u ovim izdvojenim dijelovima generira sitnija mreza...,

generiranje mreze Celija (kontrolnih volumena) u modelu definisanog domena, odnosno u
izdvojenim podvolumenima,

specificiranje odgovarajuc¢ih pocetnih i grani¢nih uvjeta na granicama domena izracunavanja,
definisanje opterecenja (stati¢ko, dinamicko, termicko),

definisanje osobina fluida Cije teCenje se izucava, kao i osobina ¢vrstih dijelova domena,
ukoliko su ovi uklju¢eni u model,

izbor matematskog modela kojim ¢e se simulirati razmatrane fizicke i1 hemijske pojave.
Analize mogu biti: staticke, dinamicke, linearne, nelinearne. Tok fluida moZze biti laminaran
ili turbulentan, stacionaran ili nestacionaran. Fluid moze biti stisljiv ili nestisljiv;

izbor odgovarajuceg algoritma rjeSavanja i kontrolnih parametara.

U drugoj fazi se vrsi "propustanje" programa, odnosno izvodi se rjeSavanje ranije postavljenog
problema, a u tu svrhu se koristi solver nekog od CCM/CFD, odnosno EFD programa.

U zadnjoj, trecoj fazi, fazi post-procesiranja, vrsi se procesiranje i vizualizacija dobivenih
rezultata proracuna, koriStenjem raspolozivih alata primijenjenog CCM/CFD, odnosno EFD
programa. Ova faza treba da obezbijedi materijale (slike, dijagrame, animacije) koji ¢e putem
lakSeg 1 vizualno-komunikacijski prihvatljivijeg nacina koriStenja, odnosno prezentovanja
dobivenih rezultata, omoguciti razumijevanje razmatranih fenomena i uocavanje svih relevantnih
kvalitativnih 1 kvantitativnih parametara znacajnih za njihovu analizu.
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Svi prethodno navedeni poslovi prikazani su i u blok-dijagramu datom na slici 2.2. Svi ovi
poslovi uklapaju se u savremeni iterativni proces konstruiranja [6], za koji je Sema procesa
prikazana na slici 2.3. Za slucaj proracuna i dizajna malih centrifugalnih turbopumpi, svi
navedeni poslovi ukljuceni su i detaljno razradeni u namjenski kreiranom blok-dijagramu, datom
na slici 2.4,

Na slici 2.3 prikazani model razvojno-konstrukcijskog procesa razvijen je zbog toga Sto je autor
[6] kod neposrednog projektovanja ustanovio da su raspolozive metode prepoznavale samo
razvoj novog proizvoda. Medutim, kod 80 % djelatnosti u razvojno-konstrukcijskim poslovima
se radi o poboljSanju postoje¢ih proizvoda, ili o uvodenju manjih izmjena, koje zahtijeva
odredeno trziSte. Takav slucaj je i kod turbomasina, gdje se vrlo rijetko radi o razvoju potpuno
novog proizvoda, bez oslanjanja na ranije realizovane uspjesne konstrukcije. Kako je ranije veé
pomenuto, kod razvojno-konstrukcijskih poslova u podrucju turbomasina, nejcesce se radi o
unapredenjima i manjim modifikacijama, s ciljem poboljSanja postoje¢ih konstrukcija. Prikazana
metoda najbolje odgovara ovim potrebama. Druge metode su u ovom podrucju manje pogodne,
zbog prethodno pomenutih ogranicenja.
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Sl. 2.3 Savremeni iterativni proces konstruiranja [6]

Moze se kazati i da je prednost prikazane metode u moguénosti da se postojeci tehnicki sistemi
ukljuce u proces reinzenjeringa, ¢ime se poboljSava njihova funkcija i funkcionalnost. Na osnovu
ovako odredenog procesa konstruiranja i uz moguénost reinZzenjeringa, moze se izabrati jedan
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od nekoliko nivoa konstruiranja: konstruiranje nanovo, inovativno konstruiranje, varijantno i
prilagodbeno konstruiranje. U ovoj monografiji radi o pristupu na nivou inovativnog
konstruiranja, jer je kod svih realizovanih proracuna, odnosno dizajna, prvi cilj bio da se
spoznaju svi detalji radnog principa u svim dijelovima turbopumpe. Istovremeno se provodilo i
variranje elemenata radnog principa, prvenstveno u domenu variranja oblika dijelova kreiranih
modela, s ciljem poboljSavanja performansi finalnog oblika modela. Inovativno konstruiranje [6]
predstavlja konstruiranje proizvoda, kod koga je radni princip poznat, a pri usavrSavanju
mijenjaju se samo dimenzije, oblici i drugi parametri, koji ne dovode u pitanje princip rada.

U kontekstu primjene prikazanog savremenog iterativnog procesa konstruiranja u podrucju
proracuna i dizajna turbopumpi, uz primjenu savremenih CAD i CCM tehnologija, treba istaci
vaznost ¢injenice da se mora detaljno razraditi svaki pojedini korak, tako da se kod prakti¢ne
provedbe ovog postupka ni u jednom trenutku ne nailazi na bilo kakve zastoje 1 dileme. To znaci
da generalni koncepti konstruiranja, kakvi se ¢esto nalaze u referentnoj literaturi, predstavljaju
najcesc¢e samo dobru osnovu i sami po sebi nisu dovoljni.

8.3.1 Problemi kod primjene CAD i CCM metoda

Generalno posmatrano, cilj inzenjerskih proracuna u kojima se rjeSavaju pomenuti problemi koji
obuhvataju interakciju izmedu fluidnog toka i prenosa toplote i rezultuju¢ih deformacija i napona
u ¢vrstoj strukturi u kontaktu s tokom, jeste simulacija prirode, u mjeri u kojoj je to potrebno i u
kojoj je to danas moguce. S dolaskom racunarskih tehnologija i1 prate¢ih numeri¢kih metoda,
rjeSavanje ovih inzenjerskih problema na zadovoljavajuéem nivou taCnosti, postalo je
svakodnevna realnost. Medutim, danasnji CAD 1 CCM softveri, s inkorporiranim numeri¢kim
metodama, iako izuzetno mo¢ni, daleko su od toga da budu savrSeni, pa se ulazu veliki napori i
sredstva za poboljSavanje postojecih i razvijanje novih metoda. U ovom dijelu ukratko ¢e se
ukazati na neka ogranienja i probleme kod primjene ovih programa, prvenstveno na bazi
vlastitog iskustva, steCenog ranije 1 tokom realizacije istrazivanja i razvojno-konstrukcijskih
poslova, prikazanih u ovoj monografiji..

Danas rijetko imamo situaciju da je korisnik CAD, odnosno CCM softverskih paketa (na
komercijalnoj osnovi), istovremeno i autor, ili saradnik na izradi ovih programa, izuzev kada su
u pitanju odredeni programski dodaci i proSirenja manjeg obima. Ovakvu situaciju, koja se moze
ocijeniti kao idealnom, imamo uglavnom na univerzitetima, ili kod realizacije nekih vrhunskih
istrazivackih projekata, gdje se radi o pionirskim istrazivanjima koja, pored ostalog, zahtijevaju i
izradu novih softvera. Jedan od razloga ovome je §to su danasnji programi iz ovog podrucja
dostigli takav nivo razvoja da je najces¢e neracionalno razvijati ovakav softver u vlastitoj reziji.
Prema tome, generalno se moZe govoriti o podjeli posla na one koji kreiraju CAD i CCM
programe i na one koji se koriste njima.

Priroda ovih programa, posebno onih iz domena CCM tehnologija, iziskuje od korisnika da u
potrebnoj 1 dovoljnoj mjeri poznaju matematsku osnovu programa kojim se koriste. To pred
korisnike, od kojih se ocekuje:

pravo sagledavanje moguénosti programa,

rad na potrebnom nivou,

postizanje zadovoljavajuce tacnosti rjesenja,

izbjegavanje greSaka u pristupu itd.,

postavlja dodatne zahtjeve za usavrSavanjem, proSirenjem 1 produbljivanjem znanja iz cijelog
skupa medusobno isprepletenih oblasti povezanih s ovim programima.
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Jedan od problema u vezi s primjenom CAD i CCM/CFD metoda je i ¢injenica da pojedinac
teSko moze uspjesno "pokriti" sve poslove u vezi s rjeSavanjem inzenjerskih problema
primjenom ovih metoda. TeSko je biti istovremeno vrhunski korisnik 3D modelera, kreator
mreza za specificna istrazivanja i dobar poznavalac CCM/CFD programa. Ovo potvrduje i
¢injenica da postoje firme koje se bave prvenstveno kreiranjem kvalitetnih mreza, za narucioce
koji na bazi dobivenih mreza u vlastitoj organizaciji provode CCM/CFD proracune. To najprije
zbog toga S§to se radi o vrhunskim racunarskim vjeStinama koje iziskuju vrijeme, permanentno
usavrSavanje i trening. Zbog toga se za postizanje odgovarajuce efikasnosti kod primjene ovih
metoda preferira timski rad, koji obezbjeduje eksperte za svaki segment ove djelatnosti, pri cemu
isti moraju biti sposobni za interaktivan rad i1 razumijevanje svakog dijela posla na potrebnoj
razini.

Veliki dio od ukupnog vremena koji se utrosi na razmatrane inZenjerske analize primjenom CAD
i CCM/CFD tehnologija utro$i se na definisanje geometrije domena (posebno kada se radi o
prostornim modelima sloZzene geometrije) i na generiranje mreza. Tesko je kvantificirati udio
ovog vremena, jer on ipak varira od sluc¢aja do slucaja, ali samo kao ilustracija moze posluziti
tvrdnja u nekim izvorima da se radi o preko 50 % ukupno utroSenog vremena. Postupak
modeliranja u savremenim CAD modelerima se zasniva na preciznom i postupnom definisanju
geometrije pojedinih dijelova domena (kao Sto je geometrija presjekd, konturnih povrSina
domena, itd.), na bazi koje se koriStenjem brojnih alata (kao §to je na primjer rotacija konture
presjeka, ili prostorno "izvlacenje", odnosno ekstruzija neke ravne geometrijske figure) formira
prostor koji CAD program "tretira" kao "puno tijelo". Ovi programi su dostigli visok
profesionalni nivo i u ovom trenutku se od njih ne mogu ocekivati unapredenja koja bi mogla
drasti¢no skratiti vrijeme modeliranja. Jedino bi pronalazenje totalno drugalije filozofije
funkcionisanja ovih programa mozda moglo donijeti neke zna¢ajne promjene u ovom smislu, ali
u ovom trenutku ne postoje naznake za takvo nesto.

Generiranje mreza u ovom trenutku je dio posla koji cjelokupnu stvar problematizira u vecoj
mjeri nego modeliranje. Idealno je kada generator mreza omogucava da se automatski dobije
zahtijevana mreza zadovoljavajueg kvaliteta i na tom planu su ostvareni dobri rezultati.
Medutim, i pored postojanja vrhunskih generatora mreza, koji izmedu ostalog pruzaju i
mogucénost automatskog generiranja mreza, situacija u ovom pogledu Cesto nije na Zeljenom
nivou, i zbog toga se javljaju problemi koji iziskuju iskustvo, znanje, studiozan rad i velik
utroSak vremena.

Najjednostavnije je kada korisnik moze automatski generirati mrezu zadovoljavajuéeg kvaliteta,
pa bila ona i od tetraedara, za cijeli domen. Medutim, ovo ¢esto nije mogucée, u nekim
sluc¢ajevima i zbog velikih zahtjeva generatora mreza za radnom memorijom racunara. To onda
zahtijeva segmentiranje modela na manje cjeline. Ovaj problem se nekada moZe rijesiti 1 tako da
se automatski kreira mreza s "krupnijim" ¢elijama, Sto zahtijeva manje memorijske resurse, a da
se zatim u ciljanim podruc¢jima primijeni opcija usitnjavanja mreze.

Jedan od izrazenih problema kod automatskog generiranja mreza u jednom dijelu raspolozivih
generatora mreza je i to Sto geometrijski reperi za formiranje mreze (na povrSinama modela)
dovode do toga da se u mrezi geometrijski slozenih modela gotovo uvijek nade jedan broj
neprihvatljivih ¢elija (na primjer tetraedara tankih kao list, ili oStrih kao igla), koji dovode do
toga da kod realizacije CFD proracuna s ovakvom mrezom dolazi do "pucanja" programa. To
zahtijeva izmjene na povr§inama modela i kreiranje nove mreze, s posebnom paznjom koju treba
posvetiti dijelovima domena s izrazeno slozenom geometrijom.

Zbog taCnosti rezultata, Cesto se preferira primjena mreze od heksaedara, uz sporadi¢no
ukljucivanje drugih tipova ¢elija (na mjestima gdje se to ne moze izbjeci), kao Sto su prizme.
Prema iskustvu autord, u situacijama kada se radi o domenima sloZene geometrije, a kod
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specifi¢nih istrazivanja viseg nivoa, mreze se kreiraju uglavnom poluautomatski, uz manuelno
formiranje ¢elija na mjestima gdje se moraju uvesti prizme. U ovom slucaju se domen najprije
izdijeli na podvolumene pogodnog oblika, a potom se na svakom segmentu provodi procedura
definisanja broja i rasporeda ¢elija. Sam postupak segmentiranja iziskuje iskustvo, jer se propusti
u ovoj fazi mogu kasnije odraziti na nemogucnost kreiranja kvalitetne mreze na nekom od
podvolumena modela. Ovdje je problem i to §to generatori mreza kod poluautomatskog kreiranja
mreza od heksaedara ne dozvoljavaju ukljucivanje drugih vrsta celija, §to onda iziskuje uvodenje
prelaznih podvolumena, u kojima se mora provesti pomenuto manuelno kreiranje mreze od
odgovarajucih tipova cCelija.

Kod kreiranja mreza od heksaedara, u modelu formiranom u nekom 3D modeleru, ¢esto se javlja
i problem proizveden segmentiranjem modela, odnosno sjeCenjem povrSina koje omeduju isti.
Ovim se ¢esto na konturnim povrS§inama segmenata nadu trouglasti dijelovi, odsjeceni od neke
vece povrsine, koji kao reperi rasporeda ¢elija "ne dozvoljavaju" kreiranje mreze od heksaedara.
Rjesenje za ovaj problem je da se isjeceni dijelovi povrSina, koji zajedno tvore pojedine konturne
povrsine segmenta, mogu povezati u cjeline, $to se o¢ekuje od novih verzija raspolozivih CAD
paketa i generatora mreZza.

Problem kod kreiranja mreza predstavljaju i situacije kada se u pojedim dijelovima domena
jedino manuelnim putem moZze dobiti mreza zadovoljavajuceg kvaliteta. Takav slucaj se ima i u
situaciji kada je potrebno izvesti postepeno smanjivanje broja ¢elija u dijelovima domena koji se
naglaseno suzavaju (kao kod modela spirala turbopumpi), da bi se izbjegao veliki broj izrazito
malih ¢elija u podrucjima najvecih suzenja. U ovom slucaju je pogodno izdvojiti jedan uski sloj
segmenta, ili domena, kao prelazni dio, u kojem se mreza kreira manuelno (uvodenjem prizmi
i/ili tetraedara), s postepenim smanjivanjem broja ¢elija na strani suzenja.

Problemi kod kreiranja mreZa u velikoj mjeri su ublazeni uvodenjem proizvoljnih interfejsa, koji
omogucavaju povezivanje segmenata domena s razliCitim topologijama c¢elija na njihovim
kontaktnim povrS§inama. Tako se situacije u kojima se imaju nagla suzenja modela, i u kojima se
tesko u kontinuitetu moze nastaviti s kreiranjem kvalitetne heksa-mreze, mogu rijesiti tako da se
suzeni dio izdvoji u poseban segment/podvolumen, u kome se kreira zasebna mreza, a zatim
putem proizvoljnih interfejsa izvrsi povezivanje odvojenih segmenata u jednu cjelinu.

Jo§ jedan problem pri kreiranju mreza kod koriStenih generatora nastaje kada u modelu postoje
nagla suZenja u obliku prizme s trougaonom osnovom, kod koje je jedan od uglova izrazeno
manji od druga dva (forme u obliku sjekire). U ovom sluc¢aju se na strani nasuprot "ostrici"
prizme normalno rasporedeni heksa-elementi svode u zoni "ostrice" na isti broj izrazeno "oS$trih"
prizmi, koje nisu pogodne za CFD/CSM proracune.

Generatori mreza se dalje razvijaju s ciljem da se dovedu na nivo koji ¢e korisnicima omoguciti
znatno laksi rad. Tako neki generatori mreza ve¢ duze vrijeme pruzaju moguénost da se u sloju
izabrane debljine, neposredno uz grani¢ne povrSine domena, formira mreza od slojeva
heksaedara, a da se u preostalom dijelu domena kreiraju tetraedri, Sto je posebno namijenjeno
CFD proracunima. Dalje se radi na razvoju generatora koji ¢e omoguciti automatsko
prilagodavanje mreza prostorima raspolozivog domena, u smislu da, izmedu ostalog, generator
sam mijenja gustinu ¢elija u ovisnosti od oblika i veli¢ine prostora, ali i rezultata provedenih
analiza. Tako se u programe generatore uvode mogucénosti adaptivnog generiranja mreza, kada
se na bazi rezultata, dobivenih u prethodnom koraku, automatski vrsi prilagodba mreze
novonastaloj situaciji. U kompaniji STAR CD su razvili generator koji mreze kreira od poliedara
i dosta je onih koji smatraju da bi koncept primijenjen kod ovog generatora mogao biti
buduénost ovih programa.

Kod EFD koncepta i paketa SolidWorks Flow Simulation mreze se kreiraju automatski, na nacin
kako je to objasnjeno u Sestom odjeljku.



8-16 III. Inzenjerski dizajn i optimizacije malih centrifugalnih turbopumpi

Kod provedbe proracuna primjenom solvera CFD programa, takode se javljaju izvjesni problemi,
koje korisniku mogu stvarati potesko¢e u radu. To se prije svega odnosi na vrijeme potrebno za
realizaciju proraduna. Cesto ovo vrijeme zna prevaziéi planirani utro$ak vremena i zbog toga je
posebno vazno znati izabrati pravi model problema, odnosno potreban i dovoljan nivo njegove
slozenosti. 1z istog razloga vazno je znati procijeniti i pravi broj Celija pri generiranju mreze
modela.

U vezi s analizom rezultata realizovanih proracuna, puno govori reenica napisana u jednom
radu posveéenom primjeni metode konacnih elemenata, a koja glasi: "Ne vjeruj lijepim
slikama!" Korisnicima ostaje da kod analize dobivenih rezultata uvijek posjeduju izvjesnu dozu
sumnjiavosti, koja ¢e sa sticanjem iskustva biti sve manje potrebna. Ovdje su svakako od velike
koristi i rezultati eksperimentalnih ispitivanja.

Ovdje se svakako mora neSto kazati 1 u vezi sa zadavanjem pocetnih i grani¢nih uvjeta kod
definisanja problema za CFD proracune. Ovi uvjeti moraju u §to je moguce vecoj mjeri
odrazavati stvarno stanje iz realne okoline. Svako znatnije odstupanje od toga moZe dovesti do
krivih rezultata.

Ovdje je bila namjera da se ukaZe na najizraZenije probleme na koje nailaze korisnici kod
primjene CAD i CCM/CFD metoda, prvenstveno kod dizajna i proracuna turbopumpi.

8.4 Prijedlog toka proracuna i dizajna turbopumpi

Do danas steCena teoretska znanja, te nagomilano iskustvo i brojna uspjesno realizovana rjeSenja
dizajna turbopumpi, obezbjeduju substancijalnu tehnoloSku bazu iz koje se novi, unaprijedeni i
usavrSeni dizajni mogu konfigurisati. Ovu bazu treba integrirati u novi sistem dizajna pumpi, u
skladu s novim vremenom i novim tehnoloSkim moguénostima, a s ciljem osmisljavanja
sofisticiranog pristupa dizajnu pumpi. U srediStu paznje ovog dijela je definisanje forme procesa
proracuna, oblikovanja i analiza u okviru postupka dobivanja novih optimiziranih konfiguracija
turbopumpi.

Na slici 2.4 data je generalna Sema postupka simultanog provodenja inovativnog konstruiranja
malih centrifugalnih turbopumpi, u koje spadaju i automobilske turbopumpe.

Na slici 2.5, datoj u obliku blok-dijagrama, prikazan je prijedlog toka proracuna i1 dizajna
radijalnih turbopumpi, s detaljno razradenom strukturom, gradenom od veéeg broja medusobno
ovisnih nivoa i zadataka, s brojnim analitiCkim procesima, koji se kao podrska pojedinim
nivoima realizuju primjenom niza razli¢itih raCunarskih programa. Predlozena procedura
predstavlja strukturu kreiranu na bazi svih dosadasnjih znanja, iskustava i1 realizovanih
konstrukcija, u koju su inkorporirane savremene CAD i CCM tehnologije, ¢ijim se
ukljucivanjem Zeli povecati efikasnost i smanjiti potrebno vrijeme i troSkove cijelog procesa.
Prezentovani dijagram prvenstveno je namijenjen za automobilske radijalne turbopumpe, pa na
njemu nije predviden proracun nekih elemenata koji mogu biti sastavni dio jedne radijalne
turbopumpe, kao S§to je na primjer pretkolo, a takode nije predvidena ni moguénost izbora
sprovodnih elemenata iza radnog kola, jer se kod auto-pumpi u ovu svrhu redovno koristi spirala.
Medutim, ovo ne umanjuje op¢i karakter predlozenog blok-dijagrama, jer se navedene opcije
mogu jednostavno, u vidu dodatnih modula, naknadno ugraditi.

U vezi s ovim blok-dijagramom, treba napomenuti da je nivo 2D modeliranja i ravninskih
analiza namijenjen prvenstveno za pumpe s radijalnim radnim kolima 1 cilindri¢nim kruzno-
luénim lopaticama, kakve su gotovo redovno i automobilske turbopumpe, te da se ovaj nivo
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moze zaobidi u slucajevima kada se radi o pumpama s prostorno zakrivljenim lopaticama radnih
kola.

Nakon unosa podataka potrebnih za proracun pumpe (protok Q, napor Y ili H=Y/g 1 brzina
obrtanja n), u prvoj fazi procesa proracuna i dizajna radijalnih turbopumpi realizuje se klasi¢an
proracun glavnih mjera radnog kola, primjenom nekog od konvencionalnih postupaka proracuna
(na primjer postupka koji je postavio C. Pfleiderer [11]). Tu je i postupak nastao u toku
realizacije ovog rada, koji predstavlja kombinaciju danas najraSirenijih konvencionalnih
postupaka, s dodatkom odredenih poboljSanja, prvenstveno u smislu bolje organizacije i
redoslijeda poslova u algoritmu ovog proracuna. Slijedi izbor oblika i1 proracun najprije spirale
pumpe, a zatim 1 lopatica radnog kola. Razli¢ite geometrijske tehnike, sa ili bez podrske CAD
programa, su na raspolaganju za trasiranje izabranog oblika lopatice (detaljnije o ovome bice
rije¢i u odjeljku devet). Svi navedeni postupci proracuna i oblikovanja elemenata pumpe
oslanjaju se na bazu do danas stecenih znanja i na ranije realizovana uspjesna rjeSenja sli¢nih
pumpi. Razultati ovih proracuna, koji obuhvataju: glavne mjere radnog kola, geometriju spirale,
te geometriju lopatica, pohranjuju se u pogodnoj formi u vidu fajlova na periferne memorije
racunara.

U slijede¢im koracima svi poslovi su podredeni realizaciji CFD/EFD analiza, u finalnom koraku
1 CSM analiza, na bazi ¢ijih rezultata dizajner donosi svoje odluke. Pri tome se postepeno
povecava slozenost analiziranih modela u svakoj fazi. Cilj je da se na ovaj nac¢in maksimalno
racionalizira vrijeme potrebno za realizaciju cijelog posla. Kod predlozenog postupka, na
slijedeci, visi nivo ide se tek u momentu kada je dizajner uvjeren da je na prethodnom nivou
postignuto zadovoljavajuce rjesenje. lako se svjesno Cinjenice da se tek na najviSem nivou, kada
se analizira tok kroz cijelu pumpu, moze vidjeti u punom svjetlu u¢inak cjelokupnog postupka
proracuna i dizajna, kada se moze pokazati da neka prethodno uspjesno dizajnirana komponenta
ima lo§ uticaj na cjelokupan tok, ovakav nain postupnog usloznjavanja problema ipak pruza
vecu sigurnost u uspjeSno dovodenje posla do kraja. Osim toga, postupnim realizovanjem
procesa dizajna korak po korak, pruza se moguénost i da se s viSe sigurnosti moze, u slucaju
losih rezultata i1 poteSko¢a kod dizajna, locirati uzrok ovim problemima. Osnovni cilj je
smanjenje utroSka vremena i povecanje stepena sigurnosti u uspjesnost konacnog rjesenja.
Svakako treba ista¢i 1 naglaSenu iterativnost predlozenog postupka, u skladu s prethodno
prikazanim savremenim iterativnim procesom konstruiranja.

Prvi korak obuhvata kreiranje 2D modela, generiranje mreZa i provodenje ravninskih CFD/EFD
analiza u funkciji izbora oblika i broja lopatica radijalnog radnog kola, kod automobilskih
turbopumpi najéescée s cilindri€énim kruzno-lu¢nim lopaticama.

Nakon §to su definisani oblici listova lopatica i njihov broj, u drugom koraku, prije provodenja
CFD/EFD analiza vr$i se najprije:

e izbor oblika meridijalnog presjeka radnog kola (presjek u ravni koja prolazi kroz osu
obrtanja) i
e proracun dimenzija ovog presjeka.

Dimenzije meridijalnog presjeka odreduju se primjenom odgovarajuceg programa, koji, s ciljem
postizanja ustaljenog strujanja kroz radno kolo, omogucava na svakom radijusu kola
izraCunavanje odgovarajuce Sirine ovog presjeka, u funkciji od dimenzije u ortogonalnom
presjeku, odredene oblikom i brojem lopatica. Ortogonalni presjek radnog kola predstavlja
presjek u ravni okomitoj na osu obrtanja. Pomenuti program daje konturne tacke sprovodnog
medulopati¢nog kanala kola, na bazi kojih se kreira odgovaraju¢i 3D model. Algoritam ovog
programa se bazira na postupku opisanom detaljnije u poglavlju devet.
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Prije trodimenzionalnih CFD/EFD analiza toka kroz medulopati¢ne kanale, koje se na ovom
nivou realizuju bez spirale (uz pretpostavku da je pritisak na izlazu iz kanald kola jednak i
konstantan), pozeljno je kreirati i model 1 mrezu ulaznog dijela u radno kolo, koji dovodi vodu
do ulaza u medulopaticne kanale i obezbjeduje prirodniji ulaz vode u kolo. Ovaj dio kod
automobilskih turbopumpi predstavlja prelazni dio od kolektora-uvodnika (na kome se nalaze
dva ulazna otvora u pumpu) do radnog kola.

Cilj trodimenzionalnih CFD/EFD analiza na ovom nivou je izbor najpovoljnijeg oblika
meridijalnog presjeka kola, odnosno sprovodnih medulopati¢nih kanala, sa stanovista postizanja
ustaljenog relativnog strujanja radnog fluida kroz njih.

Na slijede¢em nivou, prethodno kreiranim modelima ulaznog dijela u radno kolo i sprovodnih
medulopati¢nih kanala, dodaje se i model spirale pumpe, te nakon kreiranja njene mreze
realizuju trodimenzionalne CFD/EFD analize od ulaza u ulazni dio radnog kola do izlaza iz
spirale, odnosno iz pumpe. Na ovom nivou se mogu istovremeno s CFD/EFD analizama, ili
naknadno kao poseban proracun, provesti i naponsko-deformacione, odnosno CSM analize
radnih i ostalih elemenata pumpe (kao $to su radno kolo i kuc¢iste pumpe). Ovim analizama se
utvrduju rezultati, odnosno posljedice interakcije izmedu toka fluida i ¢vrstih dijelova pumpe. U
tu svrhu se prethodno kreiranim modelima i mrezama toka fluida moraju dodati i modeli,
odnosno mreze pomenutih Cvrstih dijelova. Ove analize predstavljaju zavrSne analize za
standardne oblike radijalnih turbopumpi, dok kod automobilskih pumpi najces¢e predstoji jos
jedan korak, u kome se mora dodati i model kolektora-uvodnika, koji kroz dva ulazna otvora
obezbjeduje sakupljanje vode ohladene u hladnjaku, ili kod jo§ nedovoljno zagrijanog motora
usmjerene pored hladnjaka i vracene direktno u pumpu.

Kolektori-uvodnici automobilskih turbopumpi predstavljaju poseban problem, prvenstveno zbog
toga Sto potreba za postojanjem dva ulaza u pumpu, kao i otvora za odvod vode u slucaju
"probijanja" zaptivaca, Cesto "iznjedri" takvu geometriju koja znacajno uti¢e na smanjenje
stepena efikasnosti pumpe. Zbog toga se modeliranju ovog dijela mora posvetiti posebna paznja,
kao i nalazenju novih boljih rjeSenja za problem uvodenja vode kroz dva ulazna otvora. U ovoj
fazi se mogu uraditi prvi put, ili ponoviti u prethodnom koraku realizovane CSM analize napona
i deformacija u ¢vrstim dijelovima turbopumpe.

Svakom od navedenih nivoa analize u odjeljku jedanaest je posvefena posebna paznja,
pojasnjeni su svi aspekti izrade modela analiziranih dijelova pumpe 1 generiranja njihovih mreza,
te analizirani rezultati provedenih CFD/EFD 1 CSM analiza.

U bilo kom trenutku procesa prorac¢una i dizajna turbopumpi mogu biti registrovani rezultati za
koje konstruktor/dizajner moze zakljuciti da nisu zadovoljavajuci, Sto zahtijeva povratak u
procesu do odredenog nivoa, ponavljanje odgovarajucih prorac¢una i/ili modificiranje geometrije
pojedinih elemenata pumpe. Dati blok-dijagram (slika 2.5) sugeriSe generalni tok progresa u
ovom procesu i moguénosti povratka s odgovaraju¢im strelicama na najsignifikantnijim
mjestima, s kojih je mogu¢ povratak do potrebnog ili Zeljenog nivoa.

Nakon §to je dobivena optimizirana ili zadovoljavajuca izvedba turbopumpe, slijedi izrada crteza
1 ostale dokumentacije, a zatim izrada 1 laboratorijska analiza prototipa na opitnim postrojenjima.
Za potrebe laboratorijskih ispitivanja, rotor moze biti izraden na CNC masini, ili izveden
livenjem u kalupu, od plastike ili od leguara lakih i obojenih metala (na primjer od legura
aluminijuma). Laboratorijska ispitivanja su obi¢no neophodna ako se zahtijevaju visoke
performanse i stabilno operativno podru¢je pumpe, pogotovo ako se u slucaju nedovoljnog
obima numeri¢kih analiza nisu mogle konstruisati radne krive pumpe. Ova ispitivanja su
neophodna 1 u slucaju izrade velikih serija pumpi, ali se provode i u svrhu izrade promotivnih
materijala, koji su proizvodacima neophodni za efikasan nastup na trzistu.
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Svakako je potrebno da inzenjer dizajner, poslije zavrSenih kompletnih laboratorijskih
ispitivanja, pazljivo uporedi rezultate dobivene mjerenjima i numerickim analizama. Svako
neslaganje bi trebalo temeljno proanalizirati, tako da dizajnirana konfiguracija moze biti
poboljSana u procesu redizajna, ili kasnije unaprijedena kod realizacije novih izvedbi
turbopumpi.

Kako se moglo vidjeti, svakom nivou CFD/EFD analiza u datom blok-dijagramu prethodi
provodenje pripremnih poslova, u koje spada i izrada 2D ili 3D modeld. Bazu ovim modelima
predstavljaju prethodno formirani fajlovi geometrije elemenata pumpe. Tokom vremena formira
se baza fajlova geometrije 1 fajlova modela, koji mogu biti polazna osnova kod kreiranja novih
konfiguracija turbopumpi. Ukoliko razlike nisu velike, moguée je da se na samom modelu
realizuju izmjene, ali i u slucaju potrebe za znacajnijim zahvatima, fajl geometrije slicnog
modela moZe opet biti dobra osnova za uStedu vremena.

Podrazumijeva se da se svaki put nakon kreiranja neke mreze izvrsi i kontrola njenog kvaliteta, 1
da se u sluc¢ajevima kada mreza u cjelini, ili samo u nekim dijelovima nema parametre kvaliteta u
Zeljenom rasponu vrijednosti, vraca korak nazad i kreira nova, kvalitetnija mreza u pojedinim
segmentima, ili u cijelom domenu. Osim toga, i rezultati analiza mogu ukazati na potrebu
izmjena na mrezi, kao §to je na primjer usitnjavanje mreze u pojedinim zonama. Zbog ovoga je
dobro, pored fajlova cijelih modela, sacuvati i fajlove na kojima je izvSeno segmentiranje modela
na manje cjeline, tako da se moze:

e mreza za pojedine segmente iznova kreirati,
e izvrsiti dalje segmentiranje nekog segmenta, s ciljem postizanja boljeg kvaliteta celija, ili
usitnjavanja ¢elija u nekoj zoni.

Cesto se desava i da se na modelima dijelova pumpi imaju izrazeno komplikovani oblici
(najcesce su to prelazi iz jednog dijela domena u drugi), kada je gotovo nemoguce realizovati
kvalitetnu mrezu u kontinuitetu, ¢ak i koriStenjem segmenata. U ovom slucaju kreirani segmenti
omogucavaju generiranje neovisnih mreza u susjednim segmentima, koje se kasnije putem
proizvoljnih interfejsa povezuju u jednu cjelinu.

Na blok-dijagramu, prikazanom na slici 2.5, generalno se radi o iterativnom procesu
konstruiranja, u kojem se korak-po-korak priblizava finalnom rjesenju. Pri tome se na svakom
nivou provodi odredeni broj iteracija, dok se ne dostigne zadovoljavajuce rjeSenje na teku¢em
nivou, a prije prelaska na slijede¢i od njih. Kod ovoga su prisutni odredeni zahtjevi, odnosno
preduvjeti, koji proistiCu iz karaktera primijenjenog inovativnhog konstruiranja i sustinskog
ustrojstva koriStenih numerickih metoda. Priroda ovih preduvjeta najlakSe se moze predstaviti
graficki, kako je to uradeno za ovaj slucaj na slici 2.4. Jedan od osnovnih preduvjeta je da se u
startu mora definisati zajednicka geometrijska osnova (na bazi rezultata preliminarnog dizajna),
da bi se kasnije svi dijelovi analiziranog domena, dobiveni podjelom ovoga na sekcije, mogli
povezati u cjelinu, prilikom kreiranja numerickih modela. Na bazi ovako dobivene geometrijske
osnove, potrebno je aktivnosti kreiranja geometrijskih modela i njihove podjele na sekcije 1
segmente, te generiranja mreza, provoditi uskladeno i simultano za sve dijelove turbopumpe,
odnosno analiziranog domena. Na ovaj nacin se izbjegavaju neki od problema koje sa sobom
nosi primjena CAD i CCM metoda, a o kojima je ranije ve¢ bilo govora.

Slijede¢i preduvjet je da se na svakom nivou iterativnog procesa konstruiranja turbopumpi
moraju istovremeno provoditi numericki proracuni za sve dijelove modela analizirane pumpe,
koji su prisutni na trenutnom nivou pomenutog procesa. Potom se vrsi analiza i komparacija
rezultata dobivenih za razli¢ite varijacije oblika pojedinih dijelova pumpe i ostalih parametara
radnog principa, na osnovu ¢ega se donose odluke o redizajnu i1 daljem variranju pomenutih
parametara, sve dok se ne dode do zadovoljavajuc¢eg, odnosno optimalnog rjeSenja.
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na bazi rezultata preliminarnog dizajna

A A 4

Uskladeno modeliranje, podjela geometrijskog prostora
analiziranog domena na sekcije i generiranje mreza

Radno kolo
Spirala

Kolektor-uvodnik i ulaz u radno kolo |«

Kreiranje numeric¢kih modela, analize,
uporedivanje funkcije i oblika

A

<

A 4 A 4

Komparacija rezultata i donoSenje odluka o redizajnu
i variranju oblika i ostalih parametara radnog principa

A 4

Izrada crteza i ostale dokumentacije

A 4
Izrada i analiza prototipa

lzrada

A 4
Izrada finalne tehniCke dokumentacije

A 4
Izrada / Proizvodnja pumpe

Sl. 2.4 Generalna Sema postupka simultanog provodenja inovativnog konstruiranja
malih centrifugalnih turbopumpi i automobilskih turbopumpi



8. Koncept inzenjerskog dizajna i optimizacije 8-21

INOVATIVNOG KONSTRUIRANJA AUTOMOBILSKIH TURBOPUMPI

DETALJNA SEMA POSTUPKA SIMULTANOG

Novi proracun

Redizajn

Ulazni podaci:
Q(n), n, HQ) ...

A

¢ Klasi¢an proracun glavnih
mjera radnog kola
(npr. po Pfleidereru)

e Izbor oblika i proraCun spirale

Iskustvena
znanja

¢ Glavne mjere radnog kola

¢ Broj lopatica
e Geometrija spirale @

B

Izbor osnovnog oblika i
proracun lopatica radnog kola <

¢ v

Geometrija
lopatica

Cc

AU

2D model kao osnova
za ravninske CFD analize

v

Segmentiranje 2D modela,
generiranje 2D mreze i

ekstruzija mreze Fajl mreze za ravninske
¢ CFD analize

Ravninske CFD analize
u funkciji izbora
oblika i broja lopatica Fajlovi rezultata analiza

v

¢ Post-procesiranje
¢ Vizualizacija rezultata

v

S1. 2.5 Detaljna Sema postupka simultanog inovativnog konstruiranja
automobilskih turbopumpi

Fajl geometrije 2D modela

i

{

[0

Slike rezultata
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Analiza rezultata

8-22

Redizajn

Ne zadovoljava

<
Povratak na C, B, ili A

Zadovoljava
D

Izbor oblika ulaznog dijela e |zbor oblika meridijalnog
presjeka radnog kola

u radno kolo
e Proracun dimenzija
meridijalnog presjeka

Geometrija ulaznog dijela Kontu(;ne ta(”:ked \l/olurpgna
u radno kolo Sprovo nog:(ar:aelau opati¢nog
ulsgogogi?éla 3D model sprovodnog @
u radno kolo medulopati¢nog kanala Fajlovi
¢ ¢ 3D modela
c e Segmentiranje ulaznog e Segmentiranje sprovodnog Eﬁ
‘T dijela u radno kolo medulopati¢nog kanala
% A e Generiranje mreze ulaznog e Generiranje mreze spr. Failovi ;
2 dijela u radno kolo medulopati¢nog kanala ajlovi mreza

Trodimenzionalne CFD analize Eﬂ

u sprovodnim medulopati¢nim kanalima i
ulaznom dijelu u radno kolo, bez spirale

¢ Post-procesiranje Eﬂ

¢ Vizualizacija rezultata
Slike rezultata

v

Analiza rezultata

Fajlovi rezultata analiza

Ne zadovoljava |

<
Povratak na D, C, B, ili A

Zadovoljava

S1. 2.5 Nastavak
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A
| Zadovoljava
e Potvrdivanje oblika i prorauna spirale
ili
e Novi proracun spirale, uz novi ili
prethodno izabrani oblik
Baza
¢ ¢ 3D modela
h 4
3D model spirale 3D modeli Evrstih dije’lgva Dorada ranije kreiranih
pumpe (radno kolo, kuciste) 3D modela
e Segmentiranje modela e Segmentiranje modela Dorada mreza ranije Baza mreza
spirale ¢vrstih dijelova pumpe kreiranih modela modela
« Generiranje mreze spirale « Generiranje mreze
i Evrstih dijelova pumpe
£
N v
©
7}
: v v
¢ Trodimenzionalne CFD analize ¢ CSM analize napona i deformacija
od ulaza u ulazni dio radnog kola u C¢vrstim dijelovima turbopumpe
do izlaza iz spirale turbopumpe Rezultati
CFDiCSM
¢ analiza
¢ v
¢ Post-procesiranje @
¢ Vizualizacija rezultata
Slike rezultata
I v
Analiza toka u pumpi
i napona i deformacija
u Cvrstim dijelovima pumpe
Ne zadovoljava
<
Povratak na E, D, C, B, ili A
Zadovoljava
F
Baza
3D modela

v

3D model kolektora-uvodnika

Dorada ranije kreiranih

3D modela

(prisutan samo kod automobilskih
turbopumpi)

v

S1. 2.5 Nastavak
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i i Baza mreza
. - modela
o Segmentiranje kolektora i Dorada mreza ranije
e Generiranje mreze kolektora kreiranih modela
. v
: v v —
N
2
(14 e Trodimenzionalne CFD analize e CSM analize napona i deformacija _
od ulaza u kolektor-uvodnik u &vrstim dijelovima turbopumpe Rezultati
do izlaza iz spirale turbopumpe CFDiCSM

v

i analiza

e Post-procesiranje Ei

¢ Vizualizacija rezultata

Slike rezultata

v

Analiza toka u pumpi
i napona i deformacija
u Cvrstim dijelovima pumpe

Ne zadovoljava

<

Povratakna F, E, D, C, B, ili A

Zadovoljava

i ostale dokumentacije

Izrada crteza

Izrada i analiza prototipa
na opitnim postrojenjima

: ]
]

Finalna

¢ dokumentacija

Rezultati analiza na
opitnim postrojenjima

v

Izrada finalne
dokumentacije

v

Izvodenje / Proizvodnja

pumpe

S1. 2.5 Nastavak
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9. Definisanje osnovnih konstruktivnih parametara
turbopumpi u fazi preliminarnog dizajna

9.1 Izbor tipa pumpe

Prema opc¢e raSirenom pristupu pri izboru tipa pumpe, polazni elementi u ovom postupku, na
kojima se zasniva i proracun, su: protok Q, napor Y, ili H=Y/g, i brzina obrtanja n. Prva dva
podatka se daju eksplicitno, a tre¢i se ili bira, ili je odreden uslovima pogona.

Kada se radi o centrifugalnim pumpama u cirkulacijskim sistemima hladenja automobilskih
motora, zbog promjenljivog broja obrtaja motora, odnosno zbog razli¢itog rezima njegovog rada,
o ¢emu se detaljnije moZze vidjeti u [1], i rezim rada pomenutih pumpi nije konstantan. Zbog toga
se proracun automobilskih turbopumpi, u fazi preliminarnog dizajna, na bazi primjene izraza i
postupaka datih u ovom odjeljku, mora realizovati za zahtijevani raspon vrijednosti pomenutih
polaznih veli¢ina: Q(n), H(Q), za traZeni raspon broja obrtaja n. Ovim bi trebalo da se izbjegne
situacija kod koje bi izbor osnovnih konstruktivnih parametara radnih elemenata turbopumpe bio
optimalno proveden za jednu radnu tacku, a da u svim ostalim tackama (vidjeti u [1]) pumpa radi
daleko od odgovaraju¢ih BEP (Best Efficiency Point) tacaka.

Prema referentnoj literaturi, brojevi obrtaja automobilskih motora se kre¢u u slijede¢im
rasponima:

e 3000 do 4000 o/min kod dizel-motora za osobne automobile,

e 1500 do 3000 o/min kod dizel-motora za teretne automobile 1 autobuse,

e 2500 do 5000 o/min kod visoko-brzinskih dizel-motora i

e 4000 do 6000 o/min kod benzinskih motora.

S pomenutim polaznim podacima racuna se specifi¢ni broj obrtaja ili brzohodnost ng, za $to se
najcesce koristi izraz:
_ N9 9.1
e T ©.1)
gdje je n broj obrtaja, Q protok i H napor pumpe.

Od vrijednosti nq zavisi veli¢ina radnog kola (odredena spoljnim precnikom), kao 1 oblik i
proporcije istog. Prema obliku, kola se svrstavaju u Cetiri osnovne grupe [6, 12, 5]:
e radijalna, s nq = 11 do 38, koja se joS nazivaju i radna kola male brzohodnosti, ili
Radialrad Langsamliufer [6, 12];
¢ radijalno-osna Francisova, s nq = 38 do 82, koja se nazivaju i kolima srednje brzohodnosti,
ili Francis-Rad Mittellaufer [6, 12];
e radijalno-osna zavojna, s ng =82 do 164 1
e osna ili propelerna kola, s nqg = 100 do 500.

Pregled oblika i odgovaraju¢ih vrijednosti brzohodnosti ng, prenesen iz navedenih izvora, dat je
na slici 9.1. Sli€ni prikazi se mogu na¢i i u drugim izvorima (na primjer u [3, 9]).

Od brzohodnosti zavisi takode karakter promjene rada struje (¥ = gH), stepena korisnosti # i
snage N u funkciji od protoka Q, Sto se moZe pregledno predstaviti crtanjem radnih krivih
turbopumpe u njenom radnom podrucju [1]. Osim toga, od brzohodnosti, ali i od veli¢ine pumpe
zavisi maksimalna vrijednost stepena korisnosti, koja se moze ocekivati.
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U vezi s navedenim, treba imati na umu da su saznanja o uticaju brzohodnosti na oblik 1 veli¢inu
radnog kola, kao i na njegove osobine, gotovo iskljucivo rezultat iskustava steCenih
prikupljanjem i analiziranjem podataka o uspjeSnim konstrukcionim rjesenjima turbopumpi.

Tako su na slici 9.1 prikazane krive dobivene na osnovu iskustvenih podataka firme Worthington
o tipovima 1 oblicima kola za vrijednosti brzohodnosti u rasponu nq = 11 do 300, kao 1 podataka
o najveéim vrijednostima stepena korisnosti, uzimaju¢i u obzir i veli¢ine kola, izraZene
nominalnim protocima. Dijagrami se odnose na jednostepena i jednostrujna radna kola.

Prema dijagramima na slici 9.1, za pumpe s protokom Q = 6,3 I/s, najveci stepen korisnosti
dobije se kod brzohodnosti nq = 36 1 iznosi n = 0,66. Za nize vrijednosti ng, stepen korisnosti
opada 1 kod nq = 10 iznosi oko 7 = 0,48. Veci stepeni iskoriStenja postiZu se, prema ovom izvoru,
samo za vece protoke.

Kod automobilskih turbopumpi, protok Q u principu je nizi od Q = 6,3 /s, 1 priblizava se ovoj
veli¢ini samo kod pumpi za teretne automobile, i to kod vecéih brojeva obrtaja (4000 o/min 1
vise). Iz ovoga bi se moglo zakljuciti da se kod ovih pumpi, s manjim protocima od navedene
vrijednosti, mogu ocekivati 1 nizi stepeni korisnosti od # = 0,66, zavisno i od veli¢ine
brzohodnosti ny. Ovaj zakljucak ne odgovara stvarnom stanju, jer su poznate izvedbe sli¢nih
pumpi malog kapaciteta, kod kojih je ostvaren stepen iskoristenja ve¢i od 5 = 0,8. Zbog toga
ovakve dijagrame treba uvijek prihvatiti s rezervom 1 iskoristiti ih prvenstveno za definisanje
polaznog oblika radnog kola.

Svi raspolozivi podaci ukazuju na to da zahtjeve automobilskih turbopumpi mogu zadovoljiti
radijalna radna kola, iz prve grupacije, za koju se vrijednost specificnog broja obrtaja nq kre¢e u
rasponu od 11 do 38. Ovo ¢e biti potkrijepljeno i konkretnim brojc¢anim podacima u odjeljku 10,
za neke konkretne modele pumpi, namijenjene za rashladne sisteme motora poznatih
proizvodaca automobila.

Za brzohodnosti nq od 30 do 38, ali i za nq < 30, radijalna radna kola se mogu, zbog poboljSanja
kavitacionih performansi, izvoditi i tako da se ulazna ivica lopatice povlaci ka glav¢ini, tako da
ne lezi na cilindru, te ulazni dio lopatice postaje vitoper.
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S1. 9.1 Oblici radnih kola 1 vrijednosti stepena iskoriStenja # turbopumpi u zavisnosti
od brzohodnosti nq 1 veli€ine protoka O, prema iskustvu firme Worthington [5]

9.2 Glavne mjere radnog kola
9.2.1 Opéi pristup i polazni podaci

U praksi projektovanja pumpi, za radijalna i radijalno-osna kola cesto se primjenjuje model
jednodimenzijskog strujanja, koji je jednostavan za primjenu, a za koji se smatra [4, 5] da u
slucaju pravilne primjene empirijskih uputstava daje dovoljno pouzdane podatke za izradu
prototipa. U istim izvorima se dalje navodi da je iz razloga $to su svi prora¢unski postupci u ovoj
oblasti, ukljucujuéi i najsloZenije, nedovoljno pouzdani, neophodna eksperimentalna provjera
izradenog prototipa. Nakon analize eksperimentalno dobivenih podataka, donosi se odluka o
usvajanju rjesenja, ili o potrebnim doradama, ispravkama ili rekonstrukcijama. U krajnjem
slucaju, moze se ukazati potreba za izradom potpuno novog projekta.

Ovdje se polazi od toga da se primjenom prethodno pomenutog postupka mogu dobiti
zadovoljavajuci polazni modeli za numericke analize i1 optimizaciju.

Kada se utvrdi tip kola i Sema rjeSenja pumpe, prelazi se na proracunavanje osnovnih mjera kola,
potom oblika lopatice i na kraju ostaje rjeSavanje konstrukcije sklopa kola, vratila i uleziStenja.
U zadnjoj od navedenih faza realizuju se i proracuni ¢vrstoce i kriticne brzine obrtanja.

Oblik 1 glavne mjere kola treba odrediti tako da se ostvari zahtijevani raspon vrijednosti
pomenutih polaznih veli¢ina: protoka Q(n), napora H(Q), za trazeni raspon broja obrtanja n.
Dakle, polazni podaci za proracun glavnih mjera kola su isti kao kod izbora tipa pumpe.
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9.2.2 Metode proracuna

Kako je za potpuno dimenzionisanje strujnog prostora kola potrebno da se odredi veci broj
podataka, ovaj zadatak se rjeSava koristenjem niza empirijskih obrazaca i preporucenih veliina i
koeficijenata, koji su bazirani na ranijim uspje$nim rjeSenjima izvedenih 1 ispitanih pumpi. U
referentnoj literaturi je dato viSe metoda proracuna glavnih mjera radnog kola, a od njih su tri
najcesce primjenjivane.

Prva metoda, koju je postavio C. Pfleiderer [6], zasniva se na postupnom proracunavanju najprije
ulaza, a potom izlaza, koriStenjem jednacine kontinuiteta i Ojlerove jednacine za turbomasine,
kao 1 empirijskih preporuka za izbor brzina i uglova lopatica na ulazu i izlazu kola.

Drugi postupak je zasnovan na izboru karakteristike pritiska w [4] u zavisnosti od specifi¢nog
broja obrtaja nq. Na osnovu toga izraCunava se vanjski precnik kola, a potom se odreduju: ulazni
precnik, Sirine kola na ulazu i izlazu, uglovi i broj lopatica.

Tre¢i naCin proracuna se zasniva na usvajanju bezdimenzijskih koeficijenata, prema kojima se
odreduju oblici i dimenzije kola. Ovaj postupak je zasnovan na koristenju dijagrama koje je dao
A. J. Stepanoff [11].

Kombinacija prve dvije navedene metode (s korisnim dopunama), uz ve¢i broj empirijskih izraza
1 preporucenih vrijednosti razlicitih veli¢ina i1 koeficijenata iz viSe izvora, uzeti su kao osnova za
u ovoj monografiji primijenjen postupak proracuna, odnosno provjere oblika i dimenzija radnih
kola u fazi preliminarnog dizajna malih centrufugalnih turbopumpi, pa i1 automobilskih
turbopumpi. Osnovni cilj primjene ovog postupka, u pomenutoj fazi preliminarnog dizajna, je
dobivanje upotrebljive polazne geometrije radnih elemenata i protocnih prostora turbopumpi. A
sve to zbog toga sto se u primjenu CFD/CSM metoda mora u¢i s nekim konkretnim oblicima,
koji ¢e se podvr¢i analizi 1 eventualnom redizajnu, s ciljem postizanja Sto boljih karakteristika
dizajnirane konfiguracije turbopumpe.

Pomenuti postupak - kombinacija prve dvije navedene metode, zahtijeva znatno studiozniji
pristup 1 seriozna istrazivanja, radi potvrdivanja opravdanosti primijenjenih postavki, i zbog toga
nije izlozen u ovoj monografiji. Umjesto ovog postupka, prikazana je metoda zasnovana na
izboru karakteristike pritiska y [4]. Ostaje zadatak da se nastave istrazivanja zapoceta na ovom
podrucju, s ciljem definisanja jo§ efikasnijeg metoda proraCuna osnovnih konstruktivnih
parametara radnih kola i ostalih elemenata turbopumpi, koji ¢e omoguditi da se faza
preliminarnog dizajna prolazi joS brZe i efikasnije, nego Sto to omogucavaju trenutno raspolozivi
postupci.

9.2.3 Proracun radijalnog radnog kola prema karakteristici
pritiska y (die Druckzahl [4])

Definisanje oblika i proracun dimenzija radnih kola male i srednje brzohodnosti, zasnovani su u
0snovi na istom principu.

Proracun radijalnog radnog kola prema karakteristici pritika y pocinje s odredivanjem vanjskog
precnika radnog kola D, i odvija se u slijede¢im koracima:

a) Vanjski precnik radnog kola D,
Karakteristika pritiska y (die Druckzahl [4]) odredena je izrazom:
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oo 2Y _ 9.2)

2 2
U, u,

gdje je Y specifi¢ni jedinicni rad, n broj obrtaja i
u, = Dy n (9.3)

Vanjski pre¢nik radnog kola, prema slici 9.2, izraCunava se primjenom izraza:

= 0,45 — \/7 (9.4)

Pri tome se, prema [4], vrijednost karakteristike pritiska w, potrebne u izrazu (9.4), mozZe za
vrijednosti specifi¢nog broja obrtaja u rasponu nq = 15 do 60, odrediti pomocu izraza:

w2 (9.5)

1/5
l’lq

Prema istom izvoru, za pumpe sa spiralom, vrijednost karakteristike pritiska y se alternativno
moze uzeti iz raspona y = 0,9 do 1.

S1. 9.2 Meridijalni presjek radijalnog radnog kola
male 1 srednje brzohodnosti
b) Precnik usisnog otvora D

U slucaju kada vratilo prolazi kroz usisni prostor pumpe, povrSina ulaznog presjeka kola je
jednaka:

V4
4=7 (p?-D?) (9.6)
gdje je D; usisni pre¢nik na ulazu u radno kolo, a D, precnik glav¢ine radnog kola (slika 9.2).

Za konzolno postavljeno kolo, u prethodnom izrazu se gubi povrsina glavcine, jer se ona povlaci
ka zadnjem disku kola, pa se prethodni izraz svodi na:

y =% D> 9.7)

S

Brzina na usisnom otvoru odreduje se empirijskim obrascem:
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c, =&42Y =€, 2gH (9.8)

gdje je H napor pumpe, dok je ¢ koeficijent koji se moze odrediti iz dijagrama na slici 9.3.

U [4] se navodi preporuceni raspon za
brzinu cg:

cs=2do4 m/s

U istom izvoru se navodi i izraz koji je za
koeficijent ¢ dao Pfleiderer:

£=(15+3,0)10"n" 9.9)

Sada se izracunava precnik vratila pumpe
dy, na osnovu naprezanja na uvijanje:

d. - oM, _ |16N (9.10)
7k, rok,

gdje je M, momenat uvijanja, Kk
dozvoljeni napon na uvijanje, N snaga, a
@ ugaona brzina kola.

S1. 9.3 Koeficijent ¢ za radijalno radno kolo

Prec¢nik glavcine radnog kola odreduje se prema izrazu:
Dy=(1,3do 1,4)d, (9.11)

Za izraCunavanje precnika usisnog otvora, najprije se odreduje povrSina ovog otvora As:

9 T
4,=-2= 4(Df D?) 9.12)

gdje je Q' stvarni protok kroz kolo, kod koga su uzeti u obzir zapreminski gubici, odnosno
procurivanje kroz procjepe, prema izrazu:

0

o'=—= (9.13)
U
u kome je 7, zapreminski stepen korisnosti, za koji Lomakin daje slijede¢i empirijski izraz [48]:
1 0,287

Ly, 028 9.14)

771 nq
Konac¢no je precnik usisnog otvora jednak:

D, :\/ 9 L p 9.15)

72-771 Cs

¢) Ostali precnici radijalnog radnog kola

Jedan od preostalih nedefinisanih pre¢nika radijalnog radnog kola, prema slici 9.2, je unutra$n;ji
prec¢nik ulazne ivice lopatice Dj; , 1 njegova vrijednost se moze odrediti primjenom dijagrama na
slici 9.4, prenesenom iz [4], na kojem je data ovisnost omjera pre¢nika D /D, od specificnog
broja obrtaja ng.
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SI. 9.4 Dijagram ovisnosti omjera D;/D, od specifi¢nog broja obrtaja nq

Srednji prec¢nik Dy, (slika 9.2), odreden je izrazom:

D.+D;,.
D, zSTh (9.16)

d) Sirine radnog kola b; i b,

Sirine radnog kola b, 1 b, ¢e se odrediti preko meridijalnih brzina ¢y, 1 ¢y (trouglovi brzina na
ulazu i izlazu iz radnog kola dati su na slici 9.5), koje su proporcionalne specificnom jedinicnom
radu Y:

Cy =k 2Y (9.17a)
¢ =k +2Y (9.17b)
Wy w (&)
C1Z Cmi ? Crn

B yia

-
u, J
U,
a)

b)

S1. 9.5 Trouglovi brzina na ulazu a) 1 izlazu iz radnog kola b)

Koeficijenti km, 1 ki su ovisni o specificnom broju obrtaja 74 1 mogu se odrediti iz dijagrama na
slici 9.6.
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SI. 9.6 Dijagrami koeficijenata ki 1 kmp u funkciji od specifiénog broja obrtaja ng

Sirine radnog kola se odreduju pomocu izraza:

I (9.18a)
D,rmc.,

h-—  k (9.18b)
Dlm ﬂ-cml

gdje su £, 1 k, koeficijenti suzenja proto¢nih presjeka na ulazu i izlazu medulopati¢nog kanala
kola, zbog debljine lopatice. U prvoj fazi proracuna, usvajaju se priblizne vrijednosti ovih
koeficijenata. Prema referentnoj literaturi (na primjer [4, 8]), obi¢no se uzima da je £, = 1,1 do
1,2, a k, = 1,05 do 1,1. U finalnoj fazi prorauna, koriste se posebni izrazi za odredivanje
stvarnih vrijednosti ovih koeficijenata. Isti su dati u nastavku teksta, na mjestu gdje se govori o
korekciji proracuna.

U [4] se navodi da je u razli¢itim literaturnim izvorima za veli¢inu meridijalne brzine na ulazu u
kolo preporucen raspon:

e =~ (1,1, do 1,3) ¢ (9.19)

e) Uglovi lopatica f; i £,
Ulazni ugao lopatice £ odreduje se iz koli¢nika meridijalne i obodne brzine, prema izrazu:
c
B, = arc tan —2L (9.20)
U
Kod koso polozene ulazne ivice mijenja se ugao f; s od radijusa zavisnom obodnom brzinom u,
1 to daje prostorno lu¢no savijene lopatice u ulaznoj zoni.

Uobicajeno podrucje za ugao f; lezi u rasponu od 10° do 30° [4].

Izlazni ugao f, odreduje se preko obodne komponente ¢y, na izlazu kola:

B, = arc tan uc% (9.21)
27 w2

U referentnoj literaturi je za ugao S, predvideno podrucje od 15° do 45°, pri ¢emu je podrucje od
20° do 30° posebno preporuceno [4]. Za odredivanje orjentacione vrijednosti ugla £, moze se,
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prema navedenom izvoru, primijeniti dijagram dat na slici 9.7, na kome je ovaj ugao dat u
zavisnosti od specificnog broja obrtaja ng.

S1. 9.7 Orjentacione vrijednosti izlaznog ugla Ipatice f§, radijalnog radnog kola,
u funkciji od specificnog broja obrtaja ng

f) Izbor broja lopatica

Broj lopatica radnog kola se odreduje prvenstveno na bazi iskustva. To potvrduje i citat iz [6]:
"Mali broj lopatica €ini 1 povrSinu trenja radnog kola malom, a pojednostavljuje 1 njegovu izradu,
dok istodobno povecava pritisak po lopatici, kao i razliku brzine na objema njenim stranama.
Zbog toga dolazi do povecanja zone odvajanja struje od stijenke i gubitaka u strujnom kanalu.
Porast pritiska po lopatici takode poveéava opasnost od kavitacije, umanjujuéi usisnu moé
pumpe. Medutim, nemoguce je racunskim putem odrediti najpogodniji broj lopatica radnog kola
pumpe, tako da se zadovolje trazeni uvjeti rada." Kako ni novija literatura ne pruza izvedene
relacije za proracun broja lopatica, ovim citatom zeli se ista¢i da izbor broja lopatica joS§ uvijek
pociva na poluempirijskim relacijama, u kojima se koeficijenti biraju prema iskustvu, te tako
projektirana kola pumpi Cesto ne ostvaruju Zeljene efekte.

Za odredivanje broja lopatica su u referentnoj literaturi (pa i u [4]) dati, izmedu ostalih, 1
slijede¢i empirijski izrazi:

Zxpl3 9.22)
D, +D
i z~27 2wtDm g Kbl (9.23)
DZm_Dlm 2

pri cemu je, kod radnih kola male i srednje brzohodnosti, D,,, = D,, prema slici 9.2.

g) Korekcija proracuna

U finalnom dijelu proracuna radijalnog radnog kola, nakon S§to se odrede njegove osnovne
dimenzije, broj lopatica, te debljina, odnosno profil lopatice, iterativnim postupkom [4] se
provodi korekcija proracuna i postupno dolazi do kona¢nih dimenzija. U tom smislu se
izraCunavaju vrijednosti koficijenata &, 1 k,, prema slijede¢im izrazima:

k, = D7 (9.24a)
D -z .Sl
sin f3,
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k, = D, 7 (9.24b)

D,r—z .Sz
sin f3,

gdje su s; 1.5, debljine lopatice na ulazu 1 izlazu medulopati¢nog kanala, prema slici 9.8. Potom
se izraCunate vrijednosti ovih koeficijenata uporeduju s njihovim na pocetku proracuna
usvojenim/pretpostavljenim velicinama. Ako se dobije velika razlika, proracun se ponavlja s
novoizraunatim vrijednostima koeficijenata &, 1 k,, pri ¢emu se kao rezultat na ulaznom presjeku
dobije nova vrijednost ugla £, a kod izlaznog presjeka korigovana vrijednost ugla f, 1 izlazna
Sirina radnog kola b,. Proracun se ponavlja sve dok vrijednosti pomenutih koficijenata u zadnjem
1 prethodnom koraku ne budu priblizno jednake.

Opisani postupak korekcije srednje meridijalne brzine ¢, na ulaznoj ivici i ¢y, na izlaznoj ivici
lopatice, pomocu jednacina (9.24), nije naroc€ito tacan (prema [4]), jer ove relacije ne uzimaju u
obzir ni debljinu graniémnog sloja, ni veli¢inu "mrtve" zone radnog fluida u izlaznoj zoni kola,
zbog kojih dolazi do porasta srednje meridijalne brzine. Medutim, u preliminarnoj fazi dizajna,
ovaj postupak pruza moguénost dobivanja polaznih oblika kola, s kojima se moZe i¢i u postupak
optimizacije, primjenom CFD i CSM metoda.

S1. 9.8 Geometrijski parametri radijalnog radnog kola
na ulazu 1 izlazu medulopati¢nog kanala

h) Dodatna napomena o oblicima izvedbi radijalnog radnog kola

Osim zatvorene izvedbe radnog kola (slika 9.2), kod malih centrifugalnih turpopumpi, a
pogotovo kod automobilskih turbopumpi koristi se i njegov otvoreni oblik (u nekim izvorima
ovakvo kolo se naziva poluotvorenim), koji nema prednjeg diska — diska na ulaznoj strani.
Prednost ovakvih kola prvenstveno je u jednostavnijoj izradi i1 nizim troSkovima proizvodnje.
Otvorena strana kola se postavlja do kuciSta pumpe, s odredenim zazorom (slika 10.3), koji moze
dovesti do smanjenja dobavne koli¢ine fluida i manometarske visine dizanja pumpe, pa se o
ovom detalju mora posebno voditi racuna kod dizajna ovakvih radnih kola.
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9.3 Konstruktivni parametri oblika lopatica

Oblik lopatice se utvrduje za prethodno definisane precnike na ulazu D, (D) 1 D> na izlazu
radnog kola, te za uglove S, 1 /, kojima se odreduju nagibi tangenti krajnjih tacaka srednje linije
lopatice prema obimnim brzinama.

9.3.1 Metode oblikovanja lopatica

Strujno polje koje se formira u medulopaticnim prostorima turbomasine uslovljeno je oblikom
strujnog prostora, time 1 oblikom lopatica, brzinom obrtanja kola i spolja$njim opterecenjima. Pri
projektovanju turbomasina tezi se ostvarivanju strujanja s minimalnim gubicima pri nominalnom
rezimu, ali je realnost da se ovaj cilj teSko ostvaruje. Razlog ovome je prvo $to oblik strujnog
prostora nije jednozna¢no definisan nominalnim radnim parametrima i drugo, S$to ne postoje
egzaktna rjeSenja jednacina kretanja fluida. Stvar se dodatno usloZnjava u situacijama kada se
ima promjenljiv rezim rada turbomaSine, kakav je slucaj i s malim centrifugalnim, kao i s
automobilskim turbopumpama.

Pri odredivanju polja brzine, kod konvencionalnih metoda se usvajaju odredene pretpostavke,
koje uproScavaju zadatak i omogucavaju dobivanje rjeSenja koja, u manjoj ili vecoj myjeri,
zadovoljavaju postavljene zahtjeve. Najvisi stepen uproScavanja ima se kod pretpostavke o
jednodimenzijskom tecenju, koje je u potpunosti definisano jednom, po pravilu srednjom
strujnom linijjom.

Lopatice projektovane prema jednodimenzijskom strujnom modelu su cilindri¢ne, odnosno
nepromjenljivog oblika, posmatrano u pravcu ose kola. U ovom slu¢aju se radi o radijalnom
kolu, kod koga se uzima da nema promjene brzine po pravcu normalnom na pretpostavljene
strujne ravni normalne na osu kola. U ovoj monografiji je na viSe mjesta pominjano i pokazano
da radna kola automobilskih turbopumpi s cilindriénim lopaticama, pa ¢ak i1 s lopaticama u
obliku pravca, predstavljaju dobro rjeSenje, zbog Cega u ovoj fazi dizajna 1 nije potrebno
primjenjivati sloZenije 1 zahtjevnije modele strujanja od jednodimenzijskog. To tim prije §to 1 ovi
modeli, kako je ve¢ reCeno, imaju brojna uproS¢avanja, 1 njihova primjena u ovoj fazi, poslije
koje slijedi primjena savremenih numerickih metoda analiza strujanja, ne bi imala nikakvo
opravdanje.

9.3.2 Cilindri¢ne radijalne lopatice

Cilindri¢ne radijalne lopatice obezbjeduju medulopaticne prostore s centrifugalnim radijalnim
strujanjem, za koje se mogu primijeniti jednodimenzijski strujni modeli. Oblik lopatice se u
ovom slucaju odreduje na osnovu glavnih mjera kola koje obuhvataju: ulazni i izlazni radijus (71
r,) radnog kola, te ulazni 1 izlazni ugao lopatice (S 1 /). Na bazi ovih podataka trazi se srednja
linjja profila, koja treba da omoguéi, u $to je moguce vecem stepenu, kontinualnu promjenu
brzine od ulaznog do izlaznog presjeka kola.

Srednja linija lopatice se izvodi kontinualnom krivom, po moguénosti bez prevojnih tac¢aka, koja
ulazni krug s radijusom r, sijece pod uglom £, a izlazni krug s radijusom 7, pod uglom f. Prije
postupka utvrdivanja geometrijskih parametara srednje linije lopatice, potrebno je prvo izabrati
tip krive, a prema [5], na raspolaganju su:

e kruzni luk,
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e dva kruzna luka,
e parabola,
e logaritamska spirala i slicno,

ili se primjenjuje postupak konstrukcije srednje linije lopatice "tacka po tacka", kod koga je
potrebno unaprijed izabrati zakon promjene brzine w fluida od ulaza do izlaza iz radnog kola, ili
zakon promjene ugla nagiba /8 ove linije lopatice.

KruZno-lu¢ne lopatice

Lopatice "savijene" po kruzno-lu¢noj liniji podesne su zbog lakog izvodenja i povoljnog djejstva
na strujno polje, te se Cesto primjenjuju, narocito za radijalna kola pumpi.

Na slici 9.9a) prikazana je konstrukcija kruzno-luéne linije lopatice. Prvo se povlaci linija iz
centra O do presjeka s vanjskom kruznicom kola u tacki B, ¢ime se odreduje polozaj zavrSne
tacke lopatice. Linija povucena iz tacke O pod uglom (f + /) u odnosu na prvu linijju OB, u
presjeku s kruznicom radijusa 7, (ulazni krug kola) daje tacku K. Pravac povucen iz tacke B kroz
tacku K u presjeku s kruznicom Or, definise tacku A, koja predstavlja pocetnu tacku lopatice.

Tacka M, kao srediSte luka lopatice AB, koji kruZnicu Or; sijece pod uglom £, a kruZnicu Or,
pod uglom /5, dobije se u presjeku tri pravca: simetrale duzi AB, pravca povucenog iz tacke B
pod uglom /5, prema duzi OB i pravca povucenog iz tacke A pod uglom f; prema radijusu OA =
r.

Rastojanja AM i BM su jednaka i podudarna s radijusom kruznog luka lopatice AB. Upotrijebice
se slijedece oznake:
AM=BM=R i OM=r

Primjenom kosinusne teoreme na trouglove OMB i OMA (slika 9.9a)) dobiju se slijedece
relacije:

¥ = R*+r’ —2Rr, cosf (9.25a)
¥ = R*+r%—=2Rr cosf (9.25b)
Iz ovih jednacina slijedi izraz:
2 2
R= BTN (9.26)

2(r, cos , ~r; cosf,)

Radijus R odreduje se iz jednacine (9.26), a zatim radijus » primjenom jedne od jednacina (9.25).

U slucaju da se dobije da je:
r, cosfh = 1, cosf

lopatica je prava (slika 9.9b), jer radijus R tezi beskrajno velikoj vrijednosti.
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S1. 9.9 Konstrukcija srednje linije lopatice
a) kruzni luk, b) pravac

9.4 Konstruktivni parametri oblika sprovodnog
medulopati¢nog kanala

Nakon izbora oblika i broja lopatica radnog kola, slijede¢i posebno vazan korak je oblikovanje
sprovodnog medulopati¢nog kanala. Osnova za dobivanje 3D modela ovog kanala je njegov
meridijalni presjek (presjek radnog kola s ravninom koja prolazi kroz osu obrtanja). Kod izbora
polaznog oblika meridijalnog presjeka na raspolaganju je veci broj varijanti, kako je to pokazano
1 na slici (9.10), uzetoj iz [12]. O vaznosti ove faze u dizajnu turbomasina govori i rad grupe
autora [2], u kojem se za fazu izbora oblika meridijalnog presjeka radnog kola predlazu
numericke analize toka kroz prostorni osnosimetri¢ni model kanala bez lopatica i bez obrtanja i
sa simulacijom potencijalnog toka. Ovaj rad, uz sva pojednostavljenja i nedostatke kod pristupa
problemu, ukazuje na potrebu konstruktora turbomasina, pored ostalog i za efikasnim alatom za
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oblikovanjem medulopaticnih kanala, a takode potvrduje mogucnosti metodike dizajna
turbopumpi, predloZene u [1], kao 1 "alata" — CFD, odnosno EFD programa, na ¢ijoj primjeni se,
izmedu ostalog, 1 bazira ova metodika.

Kod turbopumpi cirkulacijskih sistema hladenja automobilskih motora, iz viSe razloga, od kojih
su na prvom mjestu cijena koStanja i jednostavnost izvedbe, namecu se oblici meridijalnih
presjeka radnih kola, dati na slici 9.11.

Uz oblikovanje sprovodnog medulopaticnog kanala logi¢no je da se istovremeno definiSe 1 oblik
ulaza (inlet) u radno kolo, kako je to pokazano na slikama 9.10 i 9.11. Kod otvorenih radnih
kola, koja su najceS¢a kod automobilskih turbopumpi, zaobljenje na gornjoj strani ulazne ivice
lopatice izvodi se u kucistu, ili u poklopcu pumpe, dok se kod zatvorenih kola ovo zaobljenje
izvodi zajedno s prednjim vijencem kola. Sa stanoviSta numerickih CFD analiza, pomenuti
pristup istovremenog oblikovanja ulaza u radno kolo i medulopati¢nih kanala ima prednost u
tome da se analizirani domen u ovom slucaju sastoji od ulaznog prostora, koji dovodi vodu pred
ulazne ivice lopatica, i same medulopati¢ne kanale (slika 9.11). Ovakav pristup, kroz uvodenje
modela ulaznog dijela u radno kolo (za razliku od gotovo uobicajenog pristupa, kod koga se
posmatraju samo medulopati¢ni kanali), omogucava zadavanje realnijih grani¢nih uvjeta na
ulazu u kolo i dobivanje realnije slike strujanja radnog fluida kroz pumpu. Oblik ulaznog dijela u
radno kolo kod analizirane automobilske turbopumpe nesto je slozZeniji od principijelnih prikaza
ovog dijela kola na slici 9.11, 1 najbolje se moze vidjeti na slikama u odjeljku 10.

S1. 9.10 Varijante oblika meridijalnog presjeka
sprovodnog medulopati¢nog kanala [12]

S1. 9.11 Oblici meridijalnog presjeka pogodni za automobilske turbopumpe
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Treba naglasiti da je u postupku izbora oblika meridijalnog presjeka radnog kola, kao 1 u
analizama kvalitete izabranog oblika u okviru ovog postupka, ukljucen i uticaj ugla nagiba
ulazne ivice lopatica, kao sastavnog elementa geometrije meridijalnog presjeka kola.

9.4.1 Definisanje polaznog oblika

U skladu s jednac¢inom kontinuiteta, cilj je da se za poznati raspon protoka O u svakom presjeku
medulopati¢nog kanala, okomitom na pravac strujanja, odredi dubina kanala u ovisnosti od §irine
kanala za posmatrani presjek (koja je ranije ve¢ odredena definisanjem oblika 1 broja lopatica) i
trazenog protoka.

Postupak odredivanja dubind b duz medulopaticnog kanala, odnosno definisanja dimenzija
meridijalnog presjeka radijalnog radnog kola, prikazan je na slici 9.12. Za realizaciju ovog
postupka potrebno je najprije izabrati funkciju promjene povrSine poprecnog presjeka kanala

.....

koji se kre¢e od r, do 7.

S1. 9.12 Definisanje dimenzija sprovodnog medulopati¢nog kanala,
odnosno meridijalnog presjeka radijalnog radnog kola

Povrsina popre¢nog presjeka medulopati¢nog kanala jednaka je:
Ak =ab

gdje je a Sirina poprecnog presjeka kanala, ranije definisana izborom oblika i broja lopatica, a b
dubina kanala. Za odredivanje povrSine A ulaznog presjeka kod » = ry, 1 izlaznog presjeka za r =
r, potrebno je, pored veli¢ine protoka O (iz njegovog zahtijevanog raspona), poznavati i
relativne brzine fluida w, i w, u ovim presjecima. U ovoj fazi dizajna i proracuna, jedini u
zadovoljavaju¢em stepenu pouzdan izvor za ovaj podatak predstavljaju konvencionalni postupci
proracuna, prema kojima su za radno kolo turbopumpe ove brzine jednake (prema trouglovima
brzina na slici 9.5):

Coni
w, = —2— (9.27a)
sin f3,
W, = —Cm2 (9.27b)
> sinp, '

odakle je:
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A4, = 2 (9.28a)
Wi

A, = 2 (9.28b)
W,

Prikazani postupak je priblizan, ali u ovoj fazi predstavlja jedino zadovoljavajuce rjeSenje za
dobivanje Sto kvalitetnijeg polaznog modela medulopati¢nog kanala. Pri tome se brzine ¢p; 1 ¢

izracunavaju primjenom izraza (9.17) 1 (9.19), uz preporuceni raspon brzine na usisnom otvoru ¢
=2do 4 m/s [4].

Posto su u prethodnom koraku odredeni osnovni geometrijski parametri radnog kola (D2, D, d,,
Dg, Di/Dm, b1, by, itd.), moZe se nacrtati njegov meridijalni presjek. Pri ovome je neophodno da
se Sirina radnog kola blago mijenja od ulaza do izlaza.

PozZeljno je da promjena relativne brzine w bude blaga i kontinuirana, bez maksimuma i
minimuma, odnosno medulopati¢ni kanal treba da osigura kontinualnu promjenu brzine s
minimalnim hidrauli¢cnim gubicima strujne energije.

Oblik funkcije 4x = f(») treba kreirati tako da ima blagi kontinuirani porast, odnosno pad
vrijednosti (slika 9.13), zavisno od dobivenih vrijednosti za povrSine Ax; 1 Axe. Njen izbor
najjednostavnije je provesti uz pomo¢ programa za tabelarne izracune (na primjer Excel), kojim
se u tabelu izmedu ve¢ izraCunatih vrijednosti Ay za radijuse r, do r, , moZe unijeti niz vrijednosti
Axi za meduradijuse, nastoje¢i da se dobije kriva Zeljenog oblika. Nakon provjere oblika
dobivene krive u pomenutom programu, postupak mozemo ponavljati sve do postizanja
zadovoljavajueg rezultata. Dobivena tabela se moze snimiti u posebnu ASCII datoteku, te
poslije koristiti u programu za definisanje meridijalnog presjeka radnog kola, odnosno dubina b;
sprovodnog medulopati¢nog kanala. Za brze analize moze se uzeti i linearna funkcija Ay = (7).

U referentnoj literaturi (na primjer [10]), za definisanje polaznog oblika sprovodnog
medulopati¢nog kanala preporucuju se i algoritmi koji polaze od pretpostavke da je promjena
relativne brzine kroz medulopati¢ne kanale linearna, ili da je promjena nagiba lopatice f od ulaza
do izlaza iz radnog kola linearna.

0
2= A= 1(r)
)8 <
= % =
52 s
o o
=% <
2l Ao

=
Z & Axj
=

—
ry "
Radjijus kola

S1. 9.13 Izbor funkcije promjene povrSine poprec¢nog presjeka
sprovodnog medulopati¢nog kanala
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10. Eksperimentalna ispitivanja malih
centrifugalnih turbopumpi

10.1 Uvod

U toku priprema za realizaciju numerickih analiza, realizovanih u [1], izvrSen je putem Interneta
uvid u ponudu automobilskih turbopumpi na svjetskom trziStu, najprije da bi se stekla slika o
tipu 1 oblicima radnih elemenata, prvenstveno radnih kola, a zatim prikupili podaci o radnim
karakteristikama ovih pumpi. Nakon toga su, s istim ciljem, pregledane i pumpe iz proizvodnog
programa jednog proizvodaca ovih pumpi, te analizirane njihove radne karakteristike i rezultati
ispitivanja na opitnim postrojenjima izabranih modela pumpi iz pomenutog programa.

Eksperimentalna ispitivanja izabranih modela automobilskih turbopumpi provedena su
prvenstveno da bi se dobile vrijednosti njihovih radnih karakteristika, koje ¢e se mo¢i uporediti
s rezultatima numerickih prora¢una modela ovih pumpi, da bi se na osnovu toga izvrsila potvrda
tvrdnje da se primjenom numerickih metoda mogu uspjesno analizirati strujanja radnog fluida 1
slozeni efekti interakcije istog s radnim elementima pumpi u cirkulacionim sistemima hladenja
automobilskih motora, te da se mogu dobiti rezultati sa zadovoljavaju¢om ta¢nosc¢u, koji ¢e biti
upotrebljivi za inzenjerske proraune i dizajn ovih, ali i drugih tipova malih centrifugalnih
turbopumpi.

Osim toga, eksperimentalna ispitivanja su provedena i da bi se dobila potpunija slika o radnim
karakteristikama automobilskih turbopumpi s naj¢es¢e primjenjivanim modelima radnih kola,
odnosno oblicima njihovih lopatica. Pri tome je posebna paznja usmjerena na uporedne analize
karakteristika radnog kola u otvorenoj varijanti (bez prednjeg diska) i njegovog zatvorenog
oblika (s prednjim diskom, prema slici 10.2). Analize su provedene na dva modela pumpi, pri
¢emu je prvi imao otvoreno radno kolo, dok je drugi, kod istog kucista, imao dvije varijante
istog, prvu s otvorenim, i drugu sa zatvorenim kolom. Kod oba modela, prednja izvodnica
meridijalnog presjeka kola izvedena je u obliku pravca (slika 10.4).

Na slici 10.1 dat je Sematski prikaz opitnog postrojenja, na kome su provedena pomenuta
eksperimentalna ispitivanja izabranih modela automobilskih turbopumpi. Postrojenje je izvedeno
tako da obezbjeduje zatvoreni krug strujanja vode, kao radnog fluida. Protok vode se reguliSe
slavinama (ventilima) S; i S,, a mjeri pomocu turbine i s njom povezanog protokomjera P;. Na
usisnoj 1 potisnoj strani pumpe, mjeri se odgovarajuci pritisak p;, a u slucaju ispitivanja sa
zagrijavanjem vode, moZe se mjeriti i njena temperatura #,. Kod prikazanog opitnog postrojenja,
mjesta mjerenja pritiska su, zbog primjene fleksibilnih priklju¢nih crijeva, kojima se pumpa
ukljucuje u zatvoreni tok, distancirana od nivoa ispitivane pumpe. Na usisnoj strani, mjerno
mjesto je 0,5 m ispod, a na potisnoj strani 0,2 m iznad nivoa pumpe. Ova €injenica ¢e biti uzeta u
obzir kod uporedbe rezultata eksperimentalnih i numeri¢kih analiza izabranih modela
automobilskih turbopumpi.
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S1. 10.1 Sematski prikaz opitnog postrojenja, na kome su provedena eksperimentalna
ispitivanja izabranih modela automobilskih turbopumpi
P — pumpa, R — rezervoar, S; — slavine (ventili), 7 — turbina, P, — protokomjer, M —
manometar, M, — jedinica za mjerenje pritiska, p, — pritisak vode na usisnoj strani
pumpe, p, — pritisak na potisnoj strani, ¢, — brzina vode na usisnoj strani, ¢, —
brzina vode na potisnoj strani pumpe, ¢, — termometar

10.2 Prvi model automobilske turbopumpe, s otvorenim
radnim kolom

Kao opitni model, na osnovu kojeg su generirani virtualni modeli i realizovani numericki
proracuni, izabrana je jedna turbopumpa iz proizvodnog programa pomenute kompanije, s
otvorenim radnim kolom, koja se, s obzirom na nacin postavljanja na kuciSte motora, proizvodi u
dvije podvarijante (slika 10.2). Razlika medu ovim podvarijantama je neznatna i odnosi se samo
na dodatke na vanjskoj strani kucista, kojima se obezbjeduju mjesta za vijke za pri¢vrs¢ivanje
pumpe na blok motora. Na slici 10.3 prikazan je meridijalni presjek (presjek u ravni postavljenoj
kroz osu obrtanja radnog kola), a na slici 10.4 dat je radionicki crtez radnog kola ove pumpe.
Kako je ve¢ pomenuto, radi se o otvorenom kolu, bez prednjeg diska, vanjskog promjera @ 107
mm, s prednjom izvodnicom u obliku pravca, nagetom pod uglom od 15° u odnosu na okomicu
na osu obrtanja. Kolo je izvedeno s cilindri¢nim kruzno-lu¢nim lopaticama.
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a) b)

S1. 10.2 Fotografije dvije podvarijante prvog tipa automobilske turbopumpe

S1. 10.3 Meridijalni presjek prvog tipa automobilske turbopumpe
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S1. 10.4 Radionicki crtez radnog kola prvog modela automobilske turbopumpe

U tabeli 10.1 date su srednje vrijednosti karakteristicnih radnih veli¢ina turbopumpe, snimljene
na opitnom postrojenju (pritisci na potisnoj i usisnoj strani pumpe i protok (), te izraCunate
odgovarajuce vrijednosti (op¢i napor Ap, napor H i specificni broj obrtaja ng), za prvi model
automobilske turbopumpe. Na slici 10.5 date su Q-Ap krive ove pumpe, za razliite brojeve
obrtaja, na slici 10.6 su dijagrami specificnog broja obrtaja u funkciji protoka O, dok su na slici
10.7 dati izdvojeni dijelovi krivih sa slike 10.6, koje predstavljaju vrijednosti specifi¢nog broja
obrtaja nq u podrucju ocekivanih veli¢ina protoka Q.

10.3 Drugi model automobilske turbopumpe,
s otvorenim i zatvorenim radnim kolom

Na isti naCin kao kod prvog modela, na prikazanom opitnom postrojenju su provedena
ispitivanja i drugog modela automobilske turbopumpe, ali u ovom slu¢aju prvo s otvorenim, a
zatim 1 sa zatvorenim radnim kolom, vanjskog promjera @ 136 mm, s cilindricnim kruzno-
lu¢nim lopaticama. Prednja izvodnica ovih kola izvedena je, kao i1 kod prvog modela, u obliku
nagnutog pravca. Pomenute dvije varijante kola drugog modela turbopumpe izvedene su s istom
polaznom geometrijom, a oblikom su gotovo identicne radnom kolu prvog modela.
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Tabela 10.1 Tabela na opitnom stolu snimljenih i izraCunatih vrijednosti prvog modela
automobilske turbopumpe, s aktivnim ulaznim otvorom od hladnjaka

1000 1000 o/min
HpmmZ [HummZz [Ap bar [Hkgm/kg [Q I/min  [Q m’s [ng min™
150 Of 0.19998( 2.038532 0 0 0
130 25( 0.139986| 1.426972 40( 0.000667| 19.77619
120 20| 0.13332| 1.359021 60 0.001| 25.12351
110 20| 0.119988| 1.223119 80| 0.001333| 31.39553
90 20| 0.093324| 0.951315 100( 0.001667| 42.38197
70 20| 0.06666| 0.679511 117( 0.00195| 59.00245
2000 2000 o/min
HpmmZ [HummZz [Ap bar [Hkgm/kg |Q I/min  [Q m’s [ng min™
440 30( 0.546612| 5.571988 0 0 0
400 30| 0.493284| 5.028379 50| 0.000833| 17.19366
360 25| 0.446622| 4.552722 100| 0.001667| 26.19697
345 25| 0.426624| 4.348869 120 0.002| 29.70043
320 25| 0.393294| 4.009113 140( 0.002333| 34.09825
290 20( 0.359964| 3.669358 160| 0.002667| 38.95577
220 16| 0.271973| 2.772404 200| 0.003333| 53.74363
180 16| 0.218645| 2.228795 220| 0.003667| 66.39159
130 15| 0.153318| 1.562875 237| 0.00395| 89.92603
2500 2500 o/min
Hpmmz [HummZ [Ap bar [Hkgm/kg [Q I/min [Q m¥s [ng min™
660 30| 0.839916| 8.561835 0 0 0
620 30( 0.786588| 8.018226 50( 0.000833| 15.14575
565 30| 0.713262| 7.270765 100| 0.001667| 23.05045
525 25 0.6666| 6.795107 140| 0.002333| 28.69334
500 25| 0.63327| 6.455352 160| 0.002667| 31.87751
430 20| 0.546612| 5.571988 200| 0.003333| 39.79896
340 15| 0.43329| 4.41682 240 0.004| 51.89646
235 10| 0.29997| 3.057798 280| 0.004667| 73.85617
180 10| 0.226644| 2.310336 300 0.005| 94.33408
3000 3000 o/min
Hpmmz [HummZ [Ap bar [Hkgmkg [Q I/Imin [Q m’s [ng min™
940 30| 1.213212| 12.36709 0 0 0
900 25| 1.16655| 11.89144 50| 0.000833| 13.52399
860 23| 1.115888| 11.37501 80( 0.001333| 17.68589
840 23| 1.089224| 11.1032 100| 0.001667| 20.13536
810 22| 1.050562| 10.70909 120 0.002| 22.66323
760 20| 0.986568| 10.05676 160| 0.002667| 27.43229
680 20| 0.879912( 8.969541 200| 0.003333| 33.41819
580 14| 0.754591| 7.692061 250( 0.004167| 41.92602
430 10| 0.559944| 5.70789 300 0.005| 57.44465
280 5| 0.36663| 3.737309 350 0.005833| 85.24333
240 O 0.319968| 3.261651 363| 0.00605| 96.14369




10-6

III. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

Tabela 10.1 Nastavak

3500 3500 o/min
HpmmZ [HummZ [Ap bar [Hkgm/kg [Q I/min [Q m¥s [ng min™
1300 25| 1.69983| 17.32752 0 0 0
1180 20| 1.546512| 15.76465 100| 0.001667| 18.06048
1080 20| 1.413192( 14.40563 150 0.0025( 23.66677
1010 20( 1.319868| 13.45431 200( 0.003333| 28.7648
900 10| 1.186548| 12.09529 250| 0.004167| 34.83375
745 5| 0.986568| 10.05676 300 0.005| 43.82375
580 0| 0.773256| 7.882324 350( 0.005833| 56.82451
405 -6| 0.547945| 5.585578 400| 0.006667( 78.65409
300 -8| 0.410626| 4.185786 422| 0.007033( 100.3035
4000 4000 o/min
HpmmZ [HummZz [Ap bar [Hkgm/kg [Q I/min  |[Q m’s [ng min™
1600 20| 2.106456| 21.47254 120 0.002| 17.93339
1540 20| 2.026464| 20.65713 150 0.0025| 20.64085
1400 20| 1.839816| 18.7545 200| 0.003333| 25.62538
1280 10| 1.693164| 17.25957 250 0.004167| 30.49172
1160 5[ 1.539846| 15.6967 300 0.005| 35.86648
970 -2 1.29587| 13.20969 350( 0.005833| 44.0909
760 -8 1.023898| 10.43728 400| 0.006667| 56.24368
410 -18| 0.57061| 5.816612 482| 0.008033| 95.72058
Q-Ap krive prvog modela pumpe s otvorenim radnim kolom
25
2
1.5 A —— 1000 o/min
- —— 2000 o/min
g 2500 o/min
o 3000 o/min
< —— 3500 o/min
1 —— 4000 o/min
0.5
0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009
Q m¥s

S1. 10.5 Q-Ap krive prvog modela automobilske turbopumpe s otvorenim radnim kolom
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Dijagram ovisnosti specificnog broja obrtajan 4 i protoka Q prvog modela pumpe

——1000 o/min
——2000 o/min

2500 o/min
~——3000 o/min
——3500 o/min
——4000 o/min

0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009
Q m¥s

S1. 10.6 Dijagrami ovisnosti specifi¢nog broja obrtaja nq 1 protoka Q prvog modela
automobilske turbopumpe s otvorenim radnim kolom

Vrijednosti specificnog broja obrtaja n 4 u podrucju ocekivanih velicina protoka Q

——1000 o/min
——2000 o/min

2500 o/min
~——3000 o/min
——3500 o/min
——4000 o/min

0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007
Q m%s

SI. 10.7 Vrijednosti specifi€nog broja obrtaja nq u podrucju ocekivanih veli¢ina protoka Q
prvog modela automobilske turbopumpe s otvorenim radnim kolom
Rezultati ispitivanja drugog modela automobilske turbopumpe, s otvorenim i zatvorenim radnim
kolom, obradeni su na slikama 10.8 do 10.10. Na slici 10.8 su date uporedne Q-Ap krive ovog
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modela, na taj nacin da su na svakom nivou broja obrtaja n date po dvije krive, prva kao rezultat
ispitivanja pumpe s otvorenim radnim kolom i druga za istu pumpu, ali sa zatvorenim kolom
(iste geometrijske osnove). Prikazane karakteristike ispitivane pumpe su do nivoa od n = 1500
o/min, $to je preovladujuée radno podrucje motora teretnih vozila, gotovo podudarne. Uocljivije
razlike kod parova ovih krivih prisutne su tek kod » = 2000 o/min, ali je oc¢ito da ni kod vecih
brojeva obrtaja (3000 i 3500 o/min) razlike nisu takvog nivoa i karaktera, da bi opravdale
primjenu zatvorenih radnih kola. Pri tome treba imati na umu da se ovdje radi o radnim kolima s
prednjom izvodnicom meridijalnog presjeka u obliku pravca, nagetom pod odredenim uglom u
odnosu na osu okomitu na osu obrtanja (lijevi model meridijalnog presjeka kola na slici 10.11).

Q-Ap krive drugog modela pumpe sa zatvorenim i otvorenim kolom

25

——1000 o
——1000 z
——1500 0
1500 z
2000 o
——2000 z
2500 o
——2500z
——3000 0
3000 z
—3500 0
3500 z

Ap bar

0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009 0.01
Q ms

S1. 10.8 Uporedne Q-Ap krive drugog modela automobilske turbopumpe
s otvorenim (0) i zatvorenim (z) radnim kolom

Na slici 10.9 su za drugi model automobilske turbopumpe, sa zatvorenim radnim kolom, dati
dijagrami specificnog broja obrtaja u funkciji protoka Q, dok su na slici 10.10 prikazani
izdvojeni dijelovi krivih sa slike 10.9, koji predstavljaju vrijednosti specifi¢nog broja obrtaja nq u
podruc¢ju ocekivanih veli¢ina protoka Q. Prema slici 10.10, pomenute ocekivane vrijednosti
specifiénog broja obrtaja, za razmatrani drugi model pumpe sa zatvorenim kolom, ne prelaze
vijednost od nq = 38, §to prema iskustvenim znanjima, datim u odjeljku 9, znaci da zahtjeve
motora teretnih vozila, kakav je i ranije pomenuti motor OM 360, mogu u potpunosti zadovoljiti
radijalna radna kola male brzohodnosti, s cilindri¢nim kruZno-lu¢nim lopaticama. Sli¢na
situacija je i kod prve varijante drugog modela pumpe, s otvorenim radnim kolom.
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Dijagrami ovisnosti spec. broja obrtaja n 4 i protoka Q drugog modela sa zatvorenim kolom

——1000 o/min
——1500 o/min

2000 o/min
~———2500 o/min
——3000 o/min
——3500 o/min

Ngq

0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007 0.008 0.009 0.01
Q m*/s

SI. 10.9 Dijagrami ovisnosti specifi¢nog broja obrtaja nq od protoka QO drugog modela
automobilske turbopumpe sa zatvorenim radnim kolom

Vrijednosti specificnog broja obrtaja n ; u podrucju ocekivanih velicina protoka Q

e

——1000 o/min
——1500 o/min

2000 o/min
~———2500 o/min
——3000 o/min

0

0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007
Q m’/s

S1. 10.10 Vrijednosti specificnog broja obrtaja nq u podrucju o€ekivanih veli¢ina protoka Q
za drugi model automobilske turbopumpe sa zatvorenim radnim kolom
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11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi

U skladu s konceptom i metodikom proracuna i dizajna turbopumpi, izlozenom u odjeljcima 8 i
9, provedeni su svi predvideni koraci (metoda bi se mogla nazvati i "korak po korak do cilja") za
izabranu automobilsku turbopumpu. Pri tome je paznja bila fokusirana prvenstveno na:

e mogucnosti i svrsishodnost pomenute metodike,

e prednosti postupka razbijenog na pojedine korake, s postepenim povecanjem slozenosti
analiziranih modela i

e definisanje "zone odgovornosti", odnosno zadataka koji se mogu uspjesno realizovati na
nivou svakog pojedinog koraka,

a s ciljem Sto racionalnijeg iskoriStenja raspolozivog vremena i $to brzeg dolaska do optimalnog
dizajna centrifugalnih turbopumpi u sistemima za hladenje automobilskih motora, ali i drugih
tipova malih centrifugalnih turbopumpi.

Kod provedbe aktivnosti predvidenih u okvirima koraka pomenute metodike, nisu se provodili
povratni koraci, u svrhu redizajna, prvo zbog toga Sto izabrana automobilska turbopumpa,
gledaju¢i u cjelini, uglavnom zadovoljava listu zahtjeva koja se obi¢no postavlja pred ovakve
pumpe (posebno ¢e se ukazati na sva ona mjesta na kojima bi se mogli provesti odredeni zahvati
u svrhu poboljsanja dizajna 1 karakteristika pomenute pumpe), ali i zbog toga §to bi takvi zahvati
zahtijevali puno vramena utroSenog na dodatne analize, a krajnji rezultat bi bilo samo
inZenjersko unapredenje dizajna, Sto se samo po sebi podrazumijeva kada je u pitanju predloZzena
metodika.

11.1 Ravninske CFD analize u funkciji izbora oblika i broja
lopatica

Prema ranije pomenutoj metodici proracuna i dizajna turbopumpi, cilj je da se primjenom
ravninskih CFD analiza, zbog toga Sto one zahtijevaju najmanje pripremnih radnji i raCunarskog
vremena, uradi Sto je mogucée viSe pomenutog posla proracuna i dizajna automobilskih
turbopumpi.

U [8] se navodi da se za uspjeSno razmatranje strujanja u radijalnim radnim kolima s
cilindri¢nim kruzno-lu¢nim lopaticama (koje nisu prostorno zakrivljene) moze uzeti da je
strujanje kroz radno kolo ravansko. Vektori brzina se mogu predstaviti u ortogonalnoj projekciji
(pogled u pravcu ose obrtanja kola) u stvarnoj veli¢ini. Dalje se navodi da ovakav slucaj
razmatranja odgovara stvarnom strujanju u radnom kolu.

Kako se kod automobilskih turbopumpi gotovo redovno radi o radijalnim radnim kolima, prema
slici 11.1, poslo se od pretpostavke da ¢e ravninske analize omoguciti kvalitetan izbor:

1. oblika i broja lopatica, te
2. najpovoljnijih ulaznih i izlaznih uglova lopatica radnih kola.

Variranjem ulazno-izlaznih uglova lopatica, za prethodno izabran njihov oblik, mijenja se 1
duzina medulopati¢nih kanala.
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Sl. 11.1 Radijalna radna kola s cilindri¢cnim kruzno-lu¢nim lopaticama

U drugim oblastima primjene, veliki broj pumpi ima radno kolo ¢ije lopatice nisu cilindri¢ne,
nego su im povrSine prostorno zakrivljene (u nekim izvorima se ovakve lopatice nazivaju
vitopere). Strujanje fluida u ovom slucaju nema karakter ravninskog strujanja, jer zavisi od
oblika lopatica, koje su prostorno zakrivljene, pa je 1 strujanje prostorno.

Osim navedenog, jedno od vaznih pitanja, u vezi s radnim karakteristikama pumpi, bilo je da li
se u ranoj fazi dizajna automobilskih turbopumpi, kada se eksploatiSu ravninske CFD analize,
mogu sa zadovoljavaju¢om tac¢noséu odrediti oblici radnih krivih projektovane pumpe. Odgovor
na ovo pitanje bice dat u okviru ovog odjeljka uporedbom rezultata ravninskih CFD analiza i na
opitnom postrojenju realizovanih eksperimentalnih ispitivanja.

Dakle, radi se o o¢ekivanju da ¢e kvalitetno provedene ravninske analize pruziti mogucénost da se
s viSe izvjesnosti u ocekivanju finalnih rezultata mozZe pre¢i na slijedece etape dizajna, koje
obuhvataju sa svih aspekata slozenije, zahtjevnije i1 sa stanovista procesorskog vremena duze
prostorne analize. Time bi se takode trebao smanjiti obim potrebnih prostornih analiza, §to je
svakako jedan od primarnih zahtjeva na putu do krajnjeg rjesenja.

Izmedu ostalog, ovdje je ucinjen i1 pokusaj da se pojednostavi postupak kreiranja modela 1
generiranja mreza za ravninske analize, uvodenjem cilindra oko radnog kola, umjesto spirale.

Kod primjene ravninskih analiza prisutan je i jedan problem u vezi s nesrazmjerom izmedu masa
fluida koji pripadaju radnom kolu i spirali kod analiziranih ravninskih modela. Naime,
isijecanjem ravninskog modela izabrane Sirine, iz modela vode cijele pumpe, pomocu dviju
paralelnih ravni okomitih na osu obrtanja, dobije se spiralni dio ravninskog modela koji svojim
oblikom i dimenzijama (postuju¢i dugogodisnje iskustvo i raspoloZive konvencionalne postupke
proracuna spirale) sigurno ne odgovara preostalom dijelu ravninskog modela koji pripada
medulopati¢énim kanalima. Kod analizirane automobilske turbopumpe, ovakvim isijecanjem
ravninskog modela Sirine jedan centimetar, dobio se model koji je u dijelu medulopati¢nih
kanala dimenzijama vrlo blizak stvarnom radnom kolu, ali srazmjerno zna¢ajno manji u podrucju
spirale.

Napraviti novi proracun za nekakvu prilagodenu spiralu, s ciljem povecanja njenog volumena,
tako da se povecaju radijusi tacaka spoljne konture spirale iduci od jezic¢ka ka izlaznom otvoru,
prakti¢no je nemoguce, jer se ne raspolaze ni s kakvim radnim parametrima jedne ovakve
fiktivne "ravninske pumpe". Ostaju dakle moguénosti ili da se zadrzi postoje¢a kontura spirale,
ili da se ona izvede po nekakvom vlastitom osjecaju za srazmjeru izmedu dijela medulopati¢nih
kanala i same spirale.
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Ovdje se javlja 1 pitanje da mozda nije jednostavnije ravninske analize provoditi bez spirale. Na
bazi steCenog iskustva, za ocekivati je da je bolje raditi s bilo kakvom spiralom, nego bez nje.
Tim prije $to kreiranje ravninskih modela spirala 1 njihovih mreza ne iziskuje puno truda i
vremena i, ako ve¢ kod prostornih analiza nastojimo kad god to mozemo izbjeéi spiralu, zbog
njene kompleksne geometrije i potrebe da se ona iznova kreira kod svake promjene spoljnjeg
pre¢nika radnog kola, onda to kod ravninskih analiza svakako ne moramo. Medutim, ovdje su
realizovani su i proracuni ravninskih modela bez spirale, s ciljem da se utvrdi i svrsishodnost
primjene ovakvih modela.

Na osnovu navedenog moze se zakljuciti da ne postoji mogucénost da se rezultati ravninskih i
prostornih analiza direktno povezu u smislu srazmjere izmedu dobivenih radnih parametara kao
Sto su: protok, napor, ili momenat na radnom kolu. Jedini pokazatelj radnih karakteristika
odgovarajucih ravninskih i1 prostornih modela, za koji se ocekivao visok stepen sli¢nosti, jeste
oblik Q-H (Q-Ap) krivih, odnosno karakteristika pumpi/modela.

Osim pomenute moguénosti utvrdivanja oblika Q-H krivih, osnovna karakteristika ravninskih
analiza jeste da one na bazi uporedbe dobivenih rezultata omogucavaju kvalitativhu analizu
uticaja oblika i broja lopatica, te ulaznih i izlaznih uglova lopatica radnog kola, na osnovne radne
parametre (protok, napor/Ap, momenat na kolu) analiziranih modela.
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11.1.1 Postupak Kreiranja modela i generiranja mreza

Jedan aspekt prirode ravninskih analiza najslikovitije se mozZe predstaviti tako da se opise
postupak kreiranja ravninskog modela i mreze analiziranog domena za ovakve proracune. Ovaj
postupak se moZze najlakSe realizovati primjenom nekog CAD paketa koji ima generator za
mreze.

U CAD paketu je prvo potrebno nacrtati geometriju presjeka radnog kola u ravni okomitoj na
osu obrtanja (ortogonalni presjek), koja predstavlja osnovu modela za ravninske analize (slika
11.2). Ovaj presjek treba da prolazi priblizno kroz sredinu dubine medulopati¢nog kanala kola
(odnosno kroz sredinu meridijalnog presjeka radnog kola — presjeka u ravni koja prolazi kroz osu
obrtanja). Potom se formira ravninski model, ¢ije vanjske konture odgovaraju vanjskoj konturi
spirale. U slijede¢em koraku model se parceliSe u sekcije, tako da se korak po korak isijecaju
zaokruzene cjeline, kao §to je na pomenutoj slici prvi unutrasnji krug (koji se odbacuje), potom
slijede krugovi na pocetku 1 na zavrSetku lopatica, onda se isijecaju medulopati¢ni kanali, te
konac¢no segmenti u spirali.

S1. 11.2 Geometrija presjeka radnog kola u ravni okomitoj na osu obrtanja

Na svakoj od formiranih sekcija-povrSina generira se mreza od kvadratnih i/ili trougaonih thin-
shell elemenata, primjenom nekog od postupaka generiranja mreza kod raspolozivih generatora
istih. Nakon toga se kreira prostorna mreZza, tako da se prethodno formirani thin-shell elementi
ekstrudiraju okomito na ravan polazne povrsine, a za izabranu duzinu od na primjer jednog
centimetra. Pri tome treba voditi raCuna da se za analize s rotiranjem fiktivnog radnog kola
trebaju duplim verteksima odvojiti ¢elije koje pripadaju medulopati¢nim kanalima od ¢elija u
spirali Na ovaj nacin dobivena mreza prikazana je na slici 11.3.
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S1. 11.3 Mreza formirana za ravninske analize

Podrucje izlaza iz medulopati¢nih kanala radnog kola je zona u kojoj se lako mogu dobiti
elementi s izrazenom neortogonalnoséu. Zbog specifi¢nih oblika modeld, problem dobivanja
kvalitetne mreze gotovo uvijek je prisutan kod generiranja mreza medulopati¢nih kanala i radnih
kola, ali i1 drugih dijelova turbopumpi, kako za ravninske, tako jo$ izrazenije za prostorne
analize.

Za realizaciju ravninskih tranzientnih analiza s rotiranjem fiktivnog radnog kola, na bazi
geometrije izabrane automobilske turbopumpe kreirani su ravninski modeli sa strukturom koju
reprezentuje model na slici 11.4. Na dodirnoj povrsini fluida radnog kola i spirale potrebno je
obezbijediti klizni interfejs. KoriStena verzija programskog paketa Comet ne dozvoljava praznine
ni s jedne strane kliznog interfejsa (jedan region ne moze formirati klizni interfejs s dva ili vise
regiona [3]), koje bi u ovom slucaju nastale na izlaznim krajevima lopatica radnog kola, pa su
zbog toga uradene slijedece preinake geometrije polaznog modela sa slike 11.3:

1. produzen je rep spirale sve do njenog izlaznog dijela, ali su na dodiru repa i izlaza spirale
ostavljeni dupli verteksi i lica Celija, tako da je sprijecen tok vode kroz ovu dodirnu povrsinu;

2. naizlaznoj strani su medulopati¢ni kanali skraceni, tako da im je spoljnji precnik smanjen za
izvjesnu duzinu, da bi se na ustrb tog skracenja formirao tanki presten ¢elija, koji ¢e rotirati
zajedno s ¢elijama vode u medulopaticnim kanalima.

Navedenim izmjenama obezbijeden je kontinuitet i potpuno poklapanje dviju povrSina koje u
toku rotacije klizu jedna po drugoj i u programu Comet tvore klizni interfejs. Pretpostavilo se da
kvalitet dobivenih rezultata nece biti bitnije umanjen uvodenjem ovih preinaka.

U odnosu na model na slici 11.3, kod modela za tranzientne analize (slika 11.4) izostavljen je i
uvodni prsten, jer bi se, na nacin kako je to ve¢ uradeno na izlazu iz medulopati¢nih kanala,
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morao obezbijediti 1 drugi klizni interfejs. Procijenjeno je da je kod ovakvih analiza bolje fluid

.....

spirale je izvedena prema spirali stvarne pumpe, tako da se na izlazu dobilo malo prosirenje.

Mreza modela prikazanog na slici 11.4 generirana je u cjelosti od heksaedara. Da bi to bilo
moguce 1 da bi se izbjegla prevelika gusto¢a elemenata u pojedinim dijelovima modela, izvrSeno
je segmentiranje medulopati¢nih kanala i spirale. Na taj nacin je omoguéeno da se u uzim
segmentima kreira po presjeku kanala ili spirale manji broj elemenata nego u susjednom
prethodnom segmentu. Osim toga, segmentiranje je kod ovog modela izvrSeno i zbog toga da bi
se izbjegla velika neortogonalnost elemenata na izlaznom dijelu medulopati¢nih kanala, §to je

postignuto kreiranjem dva osnovna segmenta ovog dijela modela, kako je to prikazano na slici
11.5.

KoriSteni generator mreza svojim mogucénostima kreiranja mreza na povrSinama pruza i
jednostavnija rjeSenja za ravninske modele radijalnih radnih kola s cilindri¢nim kruzno-lu¢nim
lopaticama. Jedna od tih moguénosti je 1 kombinovana primjena mapped i free postupka
generiranja mreZa na povrSinama. Na ovaj nac¢in se moze u jednom dijelu modela ili segmentu,
primjenom free postupka, kreirati ravninska mreza od kvadratnih elemenata, sa zahtijevanom
veli¢inom elementa (uz moguénost sporadi¢nog ukljucivanja trougaonih elemenata, ukoliko se to
procijeni potrebnim). U susjednom segmentu mreZza mozZe biti kreirana mapped postupkom od
kvadratnih elemenata, ili free postupkom od trugaonih elemenata. Ovim postupkom se moze
kreirati kvalitetna mreza i1 za cijeli medulopaticni kanal, bez njegovog segmentiranja. Kod
spirale se opet ovaj postupak moze primijeniti tako da se pode od segmenata na repu spirale,
kreiraju mreze free postupkom sa zahtijevanom veli¢inom kvadratnih i/ili trougaonih elemenata,
a po prelasku na $iri dio spirale primijeni mapped postupak kreiranja mreza od kvadratnih
elemenata.

Gotovo sve, u kratkim crtama nabrojane kombinacije kreiranja povrSinskih mreza, mogu se
vidjeti u narednim prikazima analiziranih ravninskih modela.

Primjena segmentiranja pruza mogucnost ufinjavanja mreze u pojedinim dijelovima domena. Pri
tome mreze u susjednim segmentima mogu biti kreirane u kontinuitetu (sa zajednickim
verteksima ¢elija na povrsini dodira segmenata), ali 1 potpuno neovisno jedna od druge. U ovom
drugom slucaju, mreze dva segmenta se moraju kreirati i snimiti u odvojenim fajlovima (s
razli¢itim identifikacionim brojevima, koji ¢e posluziti kao oznake tipa ¢elija), a na bazi istog
fajla s polaznim segmentiranim modelom. Obe mreZe se potom odvojenim ucitavanjima
pomenutih fajlova trebaju unijeti u program Comet, ili neki drugi CFD program, u kome se u
daljem radu na dodirnim povrSinama segmenata formiraju proizvoljni interfejsi.
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S1. 11.4 MreZza modela za tranzientne analize s rotiranjem fiktivnog radnog kola

S1. 11.5 Nacin segmentiranja ravninskog modela medulopati¢nog kanala
s ciljem dobivanja kvalitetnije mreze

Ravninske analize primjenom pribliznog postupka prora¢una — MRF postupka (u kome se
problem rjeSava u dva razlicita koordinatna sistema, pri ¢emu jedan rotira, a drugi miruje, vezan
za kod ovakvih analiza miruju¢e radno kolo) provedene su na modelima kod kojih geometrija
medulopati¢nih kanala u potpunosti odgovara geometriji kanala izabrane automobilske
turbopumpe, bez ikakvih skraéenja na izlaznoj strani kola (kao kod modela na slici 11.3).
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Analize ovog tipa zahtijevaju osnu simetri¢nost toka na granici izmedu rotirajuceg i fiksnog
subdomena, $to modeli turbopumpi s uklonjenim dijelom repa spirale, kao na slici 11.3, ne mogu
zadovoljiti. Zbog toga su se i kod ovih analiza koristili modeli sa zatvorenom spiralom, odnosno
s repom spirale produzenim do njene glave, kako je to uradeno kod modela na slici 11.4. Pri
tome je sprijeCen tok vode kroz dodirnu povrSinu izmedu repa i glave spirale, da bi se tako
priblizili originalnom modelu, i to je jedini element koji djelimi¢no naruSava zahtijevanu
simetri¢nost toka. Kako se u ovom slucaju radi o pribliznom postupku proracuna, cilj je da se
vidi koliki je stepen odstupanja ovakvih analiza, na modelima s pomenutom djelimi¢no
narusenom simetricnos¢u toka, od rezultata na modelima s rotiranjem fiktivnog radnog kola. Za
turbopumpe se generalno moze kazati da su najcesce prisutne izvedbe sa zatvorenom spiralom,
pri ¢emu na takozvanom jeziCku spirale (kraj njenog repa) postoji uska zona koja povezuje glavu
i rep iste. U ovom slucaju je u cjelosti ispunjen zahtjev o osnoj simetri¢nosti toka na granici dva
pomenuta subdomena. Izvedbe sa skracenim repom spirale najceSée se susre¢u kod
automobilskih turbopumpi.

Kao rezultat trazenja najpovoljnije konfiguracije modela za ravninske analize, kod analiza s s
pribliznim postupkom proracuna, osim modela s direktnim uvodenjem vode u kanale kola,
realizovani su i prora¢uni na modelu kod koga je, u pokusaju da se uvjeti ulaza vode priblize
stvarnim, ispred ulazd u medulopati¢ne kanale dodat uvodni prsten, ¢ija unutrasnja kruzna
povrsina predstavlja ulazni region (kao kod modela na slici 11.3). U ovom sluc¢aju je napravljen i
pokusaj prora¢una modela bez spirale.

11.1.2 Primijenjeni grani¢ni uvjeti

Kada se radi o centrifugalnim turbopumpama, najpovoljnije je ako se ulaz i izlaz modela mogu
postaviti podalje od "centra zbivanja", kakvim se mogu okarakterisati radno kolo 1 spirala u
jednoj automobilskoj turbopumpi. Ovaj zahtjev se moze realizovati tako da se kod kreiranja
modela produze ulazni dio u radno kolo 1 izlazni dio iz spirale. Na ovaj nacin se omogucava da
se na ulazu i izlazu pumpe postave grani¢ni uvjeti koji su blizi realnim uvjetima, jer je jasno da
¢e u dovodnom i odvodnom kanalu, koji su oblikom bliski cijevi, sa zadanim konstantnim
pritiskom, brzinom, ili protokom, situacija biti puno bliza realnim uvjetima, nego $to bi to bio
slucaj da se ovakvi grani¢ni uvjeti postave na ulazu u medulopati¢ne kanale. Osim toga, na ovaj
nacin, s distanciranim ulazom i izlazom iz pumpe, ostavlja se dovoljno prostora i vremena da se
do pomenutog "centra zbivanja" uspostave uvjeti, koji gotovo potpuno odgovaraju realnim.

Na bazi prethodnog paragrafa, mogu se uociti i izvjesni nedostaci grani¢nih uvjeta koji su na
raspolaganju kod CFD programa. Idealno bi bilo kada bi se kod turbopumpi mogao zadati samo
broj obrtaja radnog kola, a da se u modelu dobiju rezultati koji u cjelosti predstavljaju zbivanja
unutar pumpe. Ovako nesto danas nije moguce.

Kod ravninskih analiza, problem postavljanja odgovaraju¢ih grani¢nih uvjeta na ulazu i izlazu
modela postaje jos slozeniji, jer zbog prostornih ogranicenja, koje name¢e domen sveden na uski
prostor izmedu dvije ravnine, gotovo je nemoguce realizovati model s distanciranim i ulazom i
izlazom. Zbog toga su, s namjerom da se pronade najpovoljnija konfiguracija modela za
ravninske analize, realizovani proracuni s nekoliko razli¢itih varijanti strukture modela, s
razli¢itim na¢inima uvodenja vode, te s razli¢itim grani¢nim uvjetima na ulazu 1 izlazu modela.

Kod tranzientnih analiza s rotiranjem fiktivnog radnog kola, voda se uvodi direktno u
medulopati¢ne kanale (devet ulaznih regiona prema slici 11.4).

Kod analiza s pribliznim postupkom proracuna (MRF postupak), osim modela s direktnim
uvodenjem vode u kanale kola, realizovani su i proracuni s modelom kod koga je ispred ulaza u
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medulopati¢ne kanale dodat uvodni prsten, ¢ija unutra$nja cilindri¢na povrsina predstavlja ulazni
region (kao kod modela na slici 11.3). U ovom sluc¢aju realizovani su i prorac¢uni s modelom bez
spirale.

Prvi tip grani¢nih uvjeta

Za sve varijante modeld za ravninske analize, pokuSali su se primijeniti grani¢ni uvjeti s
pritiskom p = 0 bar na ulazu i s odgovaraju¢im pritiskom na izlazu modela (kod prvog slucaja
jednog modela polazilo se s pritiskom na izlazu od 0,4 bar, a zatim se kod slijede¢ih proracuna
ovaj pritisak povecavao za po 0,2 bar, sve do pritiska pri kome vise nije bilo protoka). Na osnovu
eksperimentalnih ispitivanja automobilskih turbopumpi na opitnim postrojenjima, poznato je da
se na ulazu u radno kole pumpe teSko moze posti¢i pritisak p = 0 bar. Obicno se taj pritisak krece
priblizno oko 0,2 do 0,3 bar. Medutim, kako se radi o nestisljivom fluidu, pogodnije je da se
zeljena razlika pritiska Ap u analiziranom modelu postavi na pomenuti nacin, tako da se na ulazu
precizira pritisak od 0 bar. Ovakvi grani¢ni uvjeti, kojima se simulira napor H, odnosno op¢i
napor Ap modela, najpogodniji su sa stanovista konstrukcije Q-Ap krivih. Isti su uspjeSno
primijenjeni kod vecine modela s nestacionarnim analizama s rotiranjem radnog kola i kod nekih
modela s pribliznim postupkom proracuna (MRF postupak).

Drugi tip grani¢nih uvjeta

Kod modela, kod kojih se nije uspjelo da proracun konvergira s grani¢nim uvjetima kojima se
simulira razlika pritiska Ap na ulazu i izlazu modela, primijenjeni su grani¢ni uvjeti kod kojih se
na regione na ulazu u medulopati¢ne kanale, pomocu korisnickog programa specificiraju
odgovarajuce ulazne brzine, ¢iji vektori se postavljaju pod uglom proisteklim iz trougla brzina na
ulazu u radno kolo. Prema raspolozivoj referentnoj literaturi (na primjer [2]), brzina vode u
dovodnom dijelu ispred radnog kola kod centrifugalnih pumpi se kreé¢e u rasponu od ¢; =2 do 4
m/s, a meridijalna brzina vode na ulazu u medulopati¢ne kanale iznosi €, = (1,1 do 1,3) c,,
odnosno:

Cm= (1,1 +1,3)2+4)=1,12+1,34=22+52m/s
Obimna brzina na ulazu u medulopati¢ne kanale ravninskih modela, kod n = 3000 o/min, iznosi:

u, = D1In/ 60 = 0,0555 -91- 3000 / 60 = 8,718 m/s

()

Clm

(251 ﬂl

Ciu Uy

S1. 11.6 Trougao brzina na ulazu u radno kolo

Iz trougla brzina na ulazu, za C,,, = 4 m/s, je:

ul—Clu:Cl—m: 4 =5,712m/s
tgf, tg35°
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C, =U —5712=8718-5712=3m/s

a, = arc tgcl—m = arc tg%z 53,13

lu

Za ostale izabrane veli¢ine meridijalne brzine C,n, vrijednosti apsolutne brzine C, i ugla o na
ulazu u model date su u tabeli 11.1.

Tabela 11.1 Brzine na ulazu u medulopati¢ne kanale ravninskih modela

Sluc::aj Meridijalna brzina Apsolutna brzina na ulazu u Ugao ai (°)
proracuna C1m (M/S) model ¢4 (m/s)
1 2,2 6 21,547
2 3 5,349 34,111
3 4 5 53,13
4 5,2 5,356 76,097

Vektori apsolutnih brzina na ulazu u medulopati¢ne kanale jednog od analiziranih ravninskih
modela, prikazani su na slici 11.7.

comet

Dl 2140242001

Pk111v c1=5m/fs

Velocity {(m/s)
5.000

5.000
5.000
5.000
5.000
5.000
5.000
5.000
5.000
5.000
5.000

.m

S1. 11.7 Vektori apsolutnih brzina na ulazu u medulopati¢ne kanale
ravninskog modela

Na izlazu iz spirale ovih modela, specificiran je pritisak od 0 bar, jer se ¢ak i priblizno tesko
moze izabrati nivo pritiska na ovom mjestu. Kako se radi o nestisljivom fluidu, proracun ¢e dati
istu sliku strujanja u analiziranom modelu, osim nivoa pritiska, bez obzira na zadanu vrijednost
pritiska na izlazu. Dobi¢e se i isti momenat na lopaticama fiktivnog radnog kola. Nakon
zavrSenog proracuna, za modele s ovakvim grani¢nim uvjetima se i1z izraCunate vrijednosti
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momenta 1 protoka mogu dobiti snaga N na radnom kolu i op¢i napor, odnosno razlika pritiska na
modelu Ap, prema izrazima datim u odjeljku 5.

Treéi tip grani¢nih uvjeta

Kod modela s uvodnim prstenom (slika 11.3), na unutrasnju cilindri¢nu povrSinu ovog prstena,
koja predstavlja ulazni region, nanoSene su istim postupkom, kao kod drugog tipa grani¢nih
uvjeta, ulazne brzine u rasponu od 2 do 4 m/s, pod uglom od 90°, odnosno s vektorima koji
prolaze kroz centar rotacije kola.

Kod postavljanja grani¢nih uvjeta na ulazu i izlazu modela turbopumpi, dobro je imati na umu
jos jedan aspekt ovog problema, a taj je da treba nastojati barem na jednoj strani (na ulazu ili
izlazu), ako ve¢ nije moguce na obe, postaviti grani¢ne uvjete Sto blize realnim. Ovo je jedan od
primarnih razloga S§to se kod ravninskih modela nastojalo u analiziranom domenu ukljuciti
spiralu. Na izlazu iz medulopati¢nih kanala, ni brzine vode, ni pritisci nisu konstantni, pa se
rezultati analize modeld, kod kojih je izostavljena spirala, s konstantnim pritiskom na
cilindri¢nim povrSinama izlaza iz kanala, mogu uzeti samo kao orjentacioni za dalji rad.
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11.1.3 Analize ravninskih modela na bazi geometrije izabrane
automobilske turbopumpe

Rezultati analiza modela, prikazanog na slici 11.4, s rotiranjem fiktivnog radnog kola 1 s prvim
tipom granic¢nih uvjeta (pritisak na ulazu p = 0 bar i odgovarajuci pritisak na izlazu iz raspona od
0,4 do 1,2 bar), dati su na slijede¢im slikama. Na slici 11.8 prikazani su rasporedi brzine, a na
slici 11.9 rasporedi pritiska u modelu, pri razli¢itim vrijednostima opéeg napora modela Ap, a
nakon dvadeset obrtaja fiktivnog kola, pri n = 3000 o/min (odnosno, nakon perioda od 0,4 s). Na
slikama 11.10 1 11.11 dati su dijagrami promjene protoka i momenta u odnosu na osu obrtanja,
za prvih dvadeset obrtaja.

b)

S1. 11.8 Rasporedi brzine u ravninskom modelu, kod proracuna s rotiranjem
fiktivnog radnog kola, za razlicite veli¢ine opéeg napora Ap
a) Ap=04bar, b)Ap=0,6bar
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d)

SI. 11.8 Nastavak
c) Ap=0,8 bar, d) Ap=1bar, e)Ap=1,2 bar
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b)

S1. 11.9 Rasporedi pritiska u ravninskom modelu, kod proracuna s rotiranjem
fiktivnog radnog kola, za razliCite veliine opéeg napora Ap
a) Ap=04bar, b)Ap=0,6bar, c)Ap=0,8bar



11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-15

d)

SI. 11.9 Nastavak
d) Ap=1bar, ¢e)Ap=1,2bar

Promjena protoka Q i momenta M, na radnom kolu s izraZzenim oscilacijama inale je
karakteristika centrifugalnih turbopumpi s cilindricnim lopaticama. Ovo je jedan od razloga za
izbor radnih kola s prostorno zakrivljenim lopaticama, kojima se smanjuju amplitude ovih
oscilovanja. Isti karakter promjene imaju 1 radijalne sile koje se prenose na vratilo radnog kola,
pa su zbog toga kola sa zakrivljenim lopaticama Cesto i jedino rjeSenje za pumpe velike snage.
Automobilske turbopumpe su male snage, pa se proizvedene oscilacije obi€no mogu
raspolozivim rjeSenjima uleziStenja vratila pumpe bez vecéih teSkoéa uspjesno "preuzeti". To
naravno ne umanjuje obavezu konstruktora pumpe da i ovom aspektu posveti punu paznju,
nastojeci iznaci takva rjesenja koja ¢e u $to je moguée vecoj mjeri smanjiti oscilacije protoka,
momenta i radijalnih sila na vratilu pumpe.

Na pomenutim dijagramima promjene protoka Q i momenta M, (slika 11.10 i 11.11) moze se
vidjeti da analizirani model "najbolje radi" kod Ap = 0,8 bar i Ap = 1 bar, kada su i oscilacije
pracenih parametara najmanje. Pri tome se kod pritiska od 1,2 bar deSava da fluid nakon
dvanaestog obrtaja mijenja smjer i pocinje te¢i ka ulazu modela (smeda krivulja na slici 11.10).
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min

0,0045

0,004

0,0035

0,003

0,0025
0,4 bar

0,6 bar
0,8 bar
1,0 bar
1,1 bar
1,2 bar

0,002

Q md/s

0,0015

0,001

0,0005

-0,0005

-0,001

S1. 11.10 Promjene protoka Q u funkciji vremena, za prorac¢un ravninskog modela s rotiranjem
fiktivnog radnog kola, a za razlicite veli¢ine opéeg napora Ap (0,2 s = 10 obrtaja)

M-t dijagrami za n=3000 o/min

0,4 bar
0,6 bar
0,8 bar
1,0 bar
1,1 bar
1,2 bar

M MA\A MKJ\A/MAU\/“ \/J\/L/VU\/\/ \,JM

A
\/\/JA’\/\:

0,3 0,31 0,32 0,33 0,34 0,35 0,36 0,37 0,38 0,39 0,4

ts

SI. 11.11 Promjene momenta M, u funkciji vremena, za proracun ravninskog modela s
rotiranjem fiktivnog radnog kola, a za razli¢ite veli¢ine opceg napora Ap
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Na bazi srednjih vrijednosti protoka, prema slici 11.10, konstruisana je karakteristika
analiziranog ravninskog modela, odnosno Q-Ap kriva, data na slici 11.12. Dobivena kriva na
zadovoljavajuéi nacin pokazuje karakter karakteristike neke buduc¢e pumpe (radi se o polozenoj
karakteristici), koja ¢e imati isti oblik i broj lopatica kao razmatrani ravninski model. [zabrana
automobilska turbopumpa, ¢ija geometrija je posluzila kao osnova za pomenuti ravninski model,
takode ima poloZenu karakteristiku, Sto se moZe vidjeti na slici 10.5.

Q-Ap kriva za n=3000 o/min

1,4

12 ¢&—yrHn

1 \

AN

Ap bar

0,2

0 0,0005 0,001 0,0015 0,002 0,0025 0,003 0,0035

Q md/s

S1. 11.12 Q-Ap kriva ravninskog modela, na bazi prorac¢una s rotiranjem fiktivnog radnog kola,
s prvim tipom granic¢nih uvjeta, za n = 3000 o/min

Primjena pribliZznog postupka proracuna — MRF postupka

Slijede¢i korak bio je pokusSaj primjene pribliznog postupka proracuna. Za ovakve proracune nije
potrebno da se na modelu formira klizni interfejs, kao S§to je to uradeno kod modela s
pomjeranjem mreze, pa su medulopati¢ni kanali kreirani u punoj veli¢ini (kao kod modela na
slici 11.3), bez prikrac¢ivanja, koja su kod prethodnog modela bila potrebna za formiranje
prelaznog prstena izmedu kanala i spirale. Prvo se pokusalo raditi s istim grani¢énim uvjetima kao
kod prethodnog modela s rotiranjem fiktivnog radnog kola (prvi tip grani¢nih uvjeta, s pritiskom
na ulazu i izlazu), pri brzini rotiranja od n = 3000 o/min. Ovaj pokusaj nije bio uspjeSan, jer
rezultati (veli¢ine protoka Q i momenta M,), nakon jednog perioda normalnog rada programa,
pocinju divergirati. Zbog toga je na ovom modelu primijenjen drugi tip grani¢nih uvjeta, prema
slici 11.7, gdje su na grani¢nim povrSinama na ulazu u medulopaticne kanale zadane apsolutne
brzine C,, za Cetiri slucaja prema tabeli 11.1, dok je na izlazu iz spirale kod svih proracuna
specificiran konstantan pritisak od 0 bar.
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Na slici 11.13 prikazani su rasporedi brzine u modelu, kod koga su proracuni provedeni
primjenom pribliznog postupka proracuna, za Cetiri slucaja veli¢ine i poloZaja vektora apsolutne
brzine ¢, na ulaznim regionima medulopati¢nih kanala, prema slici 11.6 1 tabeli 11.1. Na bazi
dobivenih vrijednosti momenta na lopaticama fiktivnog radnok kola M, i protoka Q, izracunate
su vrijednosti ostvarene snage N 1 opeg napora Ap za sva Cetiri pomenuta slucaja. Na slici 11.14
prikazana je Q-Ap kriva, a na slici 11.15 kriva promjene momenta M, u funkciji protoka Q
analiziranog modela.

comel

Dt 2122001

Pm103v c1=6 m/s

Yelocity {m/fs)
1.891e+01

1.554e+01
1.416e+01
1.278e+01
1.140e+01
1.002e+01
B.640e+00
7.260e+00
5.881e+00
4.502e+00
3.123e+00
¥

.m

a)
Cormet
Dai= 21022001
Pm103v ¢1=5,349 m/s
Yelocity {m/fs)
2.207e+01
2.005+01
1.763e+01
1 561e.01
1.339e.01
1.117e+01
8.945e+00
6.724e+00
4.5030+00
2.281e+00
6.010e-02
¥
.
b)

S1. 11.13 Rasporedi brzine u ravninskom modelu, kod primjene pribliznog postupka
proracuna s drugim tipom grani¢nih uvjeta
a) prvi slu€aj, prema tabeli 11.1,
b) drugi slucaj, prema tabeli 11.1
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omel

Dt 210212001

Pm103v c1=5 mfs

Velocity {m/fs)
3.48e+01

3.07%e+01
2.740e+01
2.400e+01
2 061e+01
1.722e+01
1.3683e+01
1.044e401
7.045e+00
3.653e+00
2.612e-01
¥

.

omet

Dl 2100202001

Pm103v ¢1=5,3569 mis

Velocity {m/s)
4.781e+01

4.303e+01
3.826e+01
3.348e+01
2.871e+01
2.:38%e+M
1.916e+01
1.438e+01
9.611e+00
4. 636e+00
6.158e-02
¥

.

d)

SI. 11.13 Nastavak

c) treéi slucaj, prema tabeli 11.1,
d) cetvrti slucaj, prema tabeli 11.1

Na slici 11.16 data je kriva promjene rezultujuce radijalne sile fiktivnog radnog kola (prolazi
kroz osu obrtanja kola), u funkciji protoka Q. Karakter promjene ove sile pokazuje da ona raste s
povecanjem meridijalne brzine fluida €, na ulazu u medulopati¢ne kanale.
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Q-Ap kriva za n=3000 o/min

5
&
0 0,001 0,002 0,003 0,004 0,005 0,006 0,007 0,008
Q md/s
SI. 11.14 Q-Ap kriva ravninskog modela kod koga je primijenjen priblizan postupak
proracuna s drugim tipom grani¢nih uvjeta, za n = 3000 o/min
Q-M, kriva za n=3000 o/min
£
=z
=

0,005 0,006 0,007 0,008

0,001 0,002 0,003 0,004
Q md/s

o

S1. 11.15 Kriva promjene momenta M, u funkciji protoka Q za ravninski model
kod koga je primijenjen priblizan postupak proracuna (uz sliku 11.14)
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Rezultantna radijalna sila

600

500 /

400

Z 300
L /

200

100

el

0 0,001 0,002 0,003 0,004 0,005 0,006 0,007 0,008
Q md/s

S1. 11.16 Kriva promjene rezultujuce radijalne sile fiktivnog radnog kola, u funkciji protoka Q,
za ravninski model kod koga je primijenjen priblizan postupak proracuna (uz sliku
11.14)

Na osnovu prikazanih rezultata za ravninski model kod koga je primijenjen priblizan postupak
proracuna, moze se re¢i da se dobiju zadovoljavajuéi prikazi rasporeda brzine u medulopatucnim
kanalima, s velikim stepenom sli¢nosti s odgovaraju¢im rasporedima brzine kod prostornih
modela. Drugi tip grani¢nih uvjeta, sa zadavanjem apsolutne brzine na grani¢énim povr§inama na
ulazima medulopati¢nih kanala, kod ravninskih modela kod kojih se fluid direktno "ubacuje" u
kanale, po svemu sude¢i je nesto prirodniji od uvjeta sa zadanim konstantnim pritiskom na ovim
grani¢nim povrSinama (kasnije prikazane prostorne analize su pokazale da su apsolutne brzine na
ulazu u kanale priblizno konstantne, a da to nije slu€aj s pritiskom). Osim toga, dobivena je
polozena Q-Ap kriva, bez izrazenih diskontinuiteta, koja je oblikom bliska odgovarajucoj krivoj
izabrane automobilske turbopumpe (slika 10.5).
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Primjena pribliZnog postupka proracuna na modelu s uvodnim prstenom

Na slijede¢im slikama prikazan je dio rezultata ravninskih analiza modela s uvodnim prstenom
ispred ulazd u medulopaticne kanale. I u ovom slu€aju analize su provedene primjenom
pribliznog postupka proracuna, pri brzini rotacije rotiraju¢eg subdomena (fluid izmedu lopatica)
od n = 3000 o/min 1 s prvim tipom grani¢nih uvjeta (pritisak na ulazu p = 0 bar i1 odgovarajuci
pritisak na izlazu iz raspona od 0,4 do 1,2 bar). Na slikama 11.17 1 11.18 prikazani su rezultati
slu¢aja kod koga je op¢i napor modela iznosio Ap = 1 bar.

comel

Dt 174012001

Pm101-31 bar

Yelocity {m/fs)
1.867e+01

1.520e+01
1.352e+01
1.165e+01
1.017e+01
8.500e+00
6.826e+00
5.152e+00
3.4768e+00
1.804e+00
1.304e-01
¥

.m

S1. 11.17 Raspored brzine u ravninskom modelu s uvodnim prstenom ispred ulaza u
medulopati¢ne kanale, kod primjene pribliznog postupka proracuna s prvim
tipom grani¢nih uvjeta i s op¢im naporom Ap = 1 bar (n = 3000 o/min)

Uporede li se slike strujanja modela na slici 11.8 d) (egzaktan proracun s rotiranjem mreze) i
modela s uvodnim prstenom na slici 11.17 (pribliZzan prorac¢un), moze se vidjeti da je karakter
strujanja slican, s tim da su kod drugog modela brzine na izlazu nesto vece. I u rasporedima
pritiska ova dva modela (slike 11.9 d) i 11.18 moze se naci dosta sli¢nosti.

Karakter krivih promjene protoka Q i momenta M,, kod modela s uvodnim prstenom ispred
ulaza u medulopati¢ne kanale (slika 11.19 i 11.20), drugaciji je od onoga kakav se dobio kod
modela s rotiranjem mreze (slika 11.10 i 11.11), Sto je dijelom posljedica primijenjenog
pribliznog postupka proracuna kod modela s uvodnim prstenom, ali vjerovatno i neadekvatnih
grani¢nih uvjeta za ovaj model, te djelimi¢ne narusenosti osne simetri¢nosti strujanja na granici
dva subdomena, koja je nastala ranije opisanim uvodenjem zida izmedu repa i glave spirale.
Medutim, kod ovih modela ipak se dobije slika strujanja koja kod dizajna lopatica ima svoju
vrijednost, pa se od ovih modela ne treba uvijek odustajati, pogotovo ako se radi o
turbopumpama koje imaju punu spiralu, bez prekida izmedu repa i njene glave, kada je potpuno
ispunjen pomenuti zahtjev o osnoj simetri¢nosti toka izmedu dva subdomena.
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ometl

Dl 17M01/2001

Pm101-31 bar

Pressure (Pa)
1.4670405

1.2688e+05
1.117e+05
9.442e404
T 718e+04
5.986e+04
4 274e+04
2.551e+04
B.2782403
—B.850e+03
-2 61fes04

¥

.m

S1. 11.18 Raspored pritiska u ravninskom modelu s uvodnim prstenom ispred ulaza
u medulopati¢ne kanale (uz sliku 11.17)

Q-t dijagrami za n=3000 o/min

0,0045

0,004

0,0035

0,003

0,4 bar
0,6 bar
0,8 bar
1 bar

1,2 bar

0,0025

Q m3/s

0,002

0,0015

0,001

0,0005

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 03 0,35 0,4

S1. 11.19 Promjene protoka Q u funkciji vremena, za model s uvodnim prstenom ispred ulaza
u medulopati¢ne kanale, za razlicite veli¢ine opéeg napora Ap (0,2 s = 10 obrtaja)
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M-t dijagrami za n=3000 o/min

1,8 | ﬁv . ~
1,6 /\%7V\_\,\/ \ /'\\//‘%//M—ﬁ‘_\\‘ﬁm L

vivad AV A/

14 / Vi VARA
1,2 /f\% : \/ i | ———0,4bar|

N

0,6 bar
0,8 bar
1 bar

1,2 bar

M Nm

"
M
1

S1. 11.20 Promjene momenta M, u funkciji vremena, za model s uvodnim prstenom ispred ulaza
u medulopati¢ne kanale, za razliCite veli¢ine opéeg napora Ap (0,2 s = 10 obrtaja)

Primjena pribliZnog postupka prora¢una na modelu s uvodnim prstenom i bez spirale

Na slikama s rasporedom pritiska moze se vidjeti da pritisak na izlazima iz medulopati¢nih
kanala nije isti, a nije ni konstantan na izlaznom luku (radijusa r;) svakog pojedinog izlaza
pomenutih kanala. Medutim, za analize u ovoj fazi moglo bi se uzeti da je pritisak isti 1
konstantan na izlazima iz medulopati¢nih kanala. U ovom slu¢aju spirala nije potrebna, pa je
kreiran model koji se sastoji od uvodnog prstena i medulopati¢nih kanala (prema slici 11.17).

Zahtjev o osnoj simetri¢nosti strujanja, u slucaju primjene pribliznog postupka proracuna, kod
ovakvog modela je u potpunosti ispunjen. Model bi se mogao pojednostaviti izdvajanjem iz
prethodno opisanog modela jednog segmenta, Cije granice idu sredinom dva susjedna
medulopati¢na kanala, 1 primjenom cikli¢nih grani¢nih uvjeta na ovim granicama. Ovaj pristup
omogucava viSestruko smanjenje potrebnog raCunarskog vremena. Medutim, mreza
medulopati¢nog kanala ranije je ve¢ formirana, a kako se radi o manjem modelu, kod koga
vrijeme proracuna nece biti veliko, nije se iSlo na generiranje nove mreze od polovina dva
susjedna medulopati¢na kanala i primjenu cikli¢nih grani¢nih uvjeta.

Kod proracuna s grani¢nim uvjetima prvog tipa (pritisak na ulazu i izlazu), nije se moglo posti¢i
da problem konvergira, pa je primijenjen treci tip grani¢nih uvjeta (na unutras$njoj cilindri¢noj
povrsini uvodnog prstena zadane su radijalne brzine u rasponu od 2 do 4 m/s, a na izlaznim
regionima medulopati¢nih kanala specificiran je pritisak p = 0 bar).

Na slici 11.21 prikazan je raspored brzine u modelu s uvodnim prstenom i medulopati¢nim
kanalima, bez spirale, kod koga je na ulaznom regionu prstena zadana radijalna brzina ¢, = 4 m/s,
s ulaznim uglom struje o, = 90°. Na slici 11.22 dat je raspored pritiska u istom modelu.
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comel

Date 218022001

Pm101s v=4 mfs

Velocity {m/s)
1.352e+01

1.224e+01
1.086e+01
9.6684e+00
8.407e+00
7.130e+00
5.853e+00
4.575e+00
3.286e+00
2.021e+00
7. 438e-01
¥

S1. 11.21 Raspored brzine u ravninskom modelu s uvodnim prstenom i bez spirale, kod
primjene pribliznog postupka proracuna s tre¢im tipom grani¢nih uvjeta (na ulazu
zadana radijalna brzina ¢, = 4 m/s, a na izlaznim regionima pritisak p = 0 bar)

comel

Date 2110202001

Pm101s v=4 mfs

Pressure (Pa)
—6.367401

—1.246e+04
—2.486e+04
—3.7256e+04
—4.865e+04
—6.205e+04
—7.445e+04
—A.684e+04
—8.824e+04
-1.116e+05
—1.240e+05

-

S1. 11.22 Raspored pritiska u ravninskom modelu s uvodnim prstenom i bez spirale
(uz sliku 11.21)
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11.1.4 Analize ravninskog modela s proSirenom vanjskom
konturom spirale

RazmiSljanja o mogué¢im glavnim uzrocima izraZenih oscilovanja protoka Q, momenta M, 1
radijalnih sila na vratilu pumpe, dovela su do toga da se sumnja usmjeri na, s aspekta opcée
raSirenih konvencionalnih postupaka dizajna dijelova turbopumpi, nekorektno oblikovanu
spiralu. Kod centrifugalnih turbopumpi zadatak spirale je da izvrSi transformaciju kineticke
energije koju te¢nost nosi sobom po izlasku iz radnog kola u energiju pritiska. Zbog toga se
spirala Siri, idu¢i ka njenom izlazu. Kod izabrane automobilske turbopumpe povrsina izlaznog
presjeka pumpe je veca od sume povrsina ulaza u medulopati¢ne kanale. Kod modela prikazanog
na slici 11.4 dobila se obrnuta situacija, tako da je povrSina izlaza iz spirale znacajno manja od
ukupne povrsine ulaza u medulopati¢ne kanale.

Iz prethodno navedenih razloga kreiran je model s proSirenom spiralom, prikazan na slici 11.23.
Spirala je u ovom slucaju konstruisana priblizno prema proceduri jednog od konvencionalnih
postupaka, a za spiralu konstantne Sirine, jednake Sirini ravninskog modela. Dobiveno je da je
povrSina izlaznog presjeka iz spirale priblizno jednaka ukupnoj povrSini devet ulaza u
medulopati¢ne kanale. Lopatice su kreirane na bazi geometrije radnog kola izabrane
automobilske turbopumpe.

omel

Date 21022001

Pk101

.m

S1. 11.23 Mreza modela s prosirenom vanjskom konturom spirale

Kod analiza na modelu s proSirenom spiralom, proracuni su provedeni primjenom egzaktnog
postupka proracuna, s rotiranjem fiktivnog radnog kola (pri » = 3000 o/min), a primijenjen je
prvi tip grani¢nih uvjeta, s pritiskom p = 0 bar na ulazu 1 odgovaraju¢im pritiskom na izlazu
modela, iz raspona od 0,6 do 2,4 bar.
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comet

Date 20002/2001

Pk101a-3 1 bar

RALIZIT)

Velocity {m/s)
2.577e+01

232 e+M
2.064e+01
1.808e+01
1.551e+01
1.284e+01
1.038e+01
7.H12e+00
5.246e+00
2.680e+00
1.141e-01
¥

.m

SI. 11.24 Raspored brzine u ravninskom modelu s prosirenom spiralom, kod proracuna
s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta (slucaj s
p =0 bar naulazuip = 1 bar na izlazu modela)

comet

Dad= 2002/2001

Pk101a-3 1 bar

T T T T R N
L T T R R A
O S T B B

Velocity (m/s)
2.577e.01
2.321e.01
2.064e+01

s ,;,:r 1.808+01

/f’,;;} 1.551e+01

My 1.2846+01
Iy

AN 1.028e401

TN

;;;55 N 7.812e+00

,’j;,’;: NN 5.246e+00

T A L 2 BADes+00

}'// LA R
4 R 1.141e-01
¥

n

S1. 11.25 Raspored brzine u ravninskom modelu sa slike 11.24 (uvecan prikaz)
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11-29

Comel

Date 20002/2001

Pk101a-3 1 bar

Pressure {Paj
5.503e+05

.m

4.853e+05
4. 403e+05
3.853e+05
3.304e405
2.754e4+05
2.204e+05
1.654e+05
1.104e+05
5.B4Ge+04
4. 774e+02

¥

S1. 11.26 Raspored pritiska u ravninskom modelu s prosirenom spiralom

/

Comel

Date 20002/2001

Pk101a-3 1 bar

Pressure {Paj

5.503e+05

.m

4.853e+05
4. 403e+05
3.853e+05
3.304e405
2.754e4+05
2.204e+05
1.654e+05
1.104e+05
5.B4Ge+04
4. 774e+02

¥

S1. 11.27 Raspored pritiska u ravninskom modelu s prosirenom spiralom

(uvecan prikaz dijela slike 11.26)
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min

0,016
0,014
0,012
——0,6 bar
0,01 ——0,8 bar
1 bar
&
£ 0,008 15 bar
o — 2 bar
0.006 —2,2 bar
’ —2,3 bar
—2,4 bar
0,004
0,002 |
0
0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12 0,14 0,16 0,18 0,2
ts

S1. 11.28 Promjene protoka Q u funkciji vremena, kod modela s prosirenom spiralom,
za egzaktan proracun i razlicite veli¢ine opsteg napora Ap (0,2 s = 10 obrtaja)

Q-Ap kriva za n=3000 o/min

0 0,002 0,004 0,006 0,008 0,01 0,012 0,014
Q md/s

SI1. 11.29 QO-Ap kriva ravninskog modela s proSirenom spiralom
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Na slici 11.24 1 11.25 prikazan je raspored brzine, a na slici 11.26 i 11.27 raspored pritiska, za
slu¢aj kada je na modelu s proSirenom spiralom na ulazu zadan pritisak p = 0 bar, a na izlazu p =
1 bar.

Na slici 11.28 date su krive promjene protoka Q u funkciji vremena, za razli¢ite veliine opceg
napora Ap (od 0,6 do 2,4 bar). Kod opceg napora od 2,4 bar, protok se "gubi" i pripadajuc¢a kriva
se polako priblizava nuli.

Na slici 11.29 data je Q-Ap kriva modela s proSirenom spiralom, koja je oblikom slicna
odgovarajucoj krivoj ravninskog modela formiranog na bazi geometrije izabrane automobilske
turbopumpe (slika 11.12), ali ima izrazenije diskontinuitete.

Rezultati su pokazali da proSirenje spirale, koje se dobije aproksimativnhom primjenom
konvencionalnih postupaka proracuna za ovaj dio turbopumpe, s konstantnom §irinom jednakom
Sirini ravninskog modela, ne pruza nikakve prednosti u odnosu na modele sa spiralom nastalom
"isijecanjem" ravninskog modela iz modela analizirane pumpe. Kod modela s proSirenom
spiralom, rezultati su nesto i lo$iji u odnosu na one koji su dobiveni kod modela sa spiralom,
nastalom "isijecanjem" ravninskog modela iz originalne pumpe. Moze se zakljuciti da u fazi
realizovanja analiza ravninskih modela nema potrebe za uvodenjem proSirene spirale. Pored
toga, moze se preporuciti i da se, u fazi kada jo$ nisu realizovani proracuni i zavr$ni dizajn
spirale pumpe, za ravninske modele kreira spirala s geometrijom vanjske konture pribliznom
onoj kakvu ¢e imati konac¢no rjeSenje dizajnirane turbopumpe.

11.1.5 Analiza modela s ravnim lopaticama

Praksa je pokazala da se mogu dobiti zadovoljavajuca rjeSenja radnih kola automobilskih
turbopumpi s ravnim lopaticama, ¢ija konstrukcija je prikazana u odjeljku 9. U ovom dijelu su
prikazani rezultati analizd modela s ravnim lopaticama pod uglom od 90° i modela s kosim
ravnim lopaticama i ulaznim uglom lopatice 3, = 35° (isti ulazni ugao imaju lopatice radnog kola
izabrane automobilske turbopumpe).

Da bi se mogle utvrditi dobre, odnosno loSe strane rjeSenja s ravnim lopaticama, realizovan je i
proracun odgovaraju¢eg modela s geometrijom na bazi pomenute izabrane automobilske
turbopumpe. Ovaj model je kreiran s istom veli¢inom ¢elija, a kod proracuna su primijenjeni isti
grani¢ni uvjeti kao kod modela s ravnim lopaticama.

Kod sva tri modela proratuni su provedeni primjenom egzaktnog postupka proracuna, s
rotiranjem fiktivnog radnog kola (pri brzini » = 3000 o/min), a primijenjen je drugi tip grani¢nih
uvjeta (apsolutna brzina na grani¢nim povrSinama ulaza u medulopaticne kanale, prema slici
11.6 1 tabeli 11.1 i pritisak p = 0 bar na izlazu iz spirale).

Rezultati proracuna modela na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe dati su na
slikama 11.301 11.31. Na slikama 11.32 do 11.35 prikazani su rasporedi brzine i pritiska prvo za
model s ravnim lopaticama pod uglom od 90°, a onda 1 za model s kosim ravnim lopaticama i
ulaznim uglom lopatice /3; = 35°.
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Date 210242001

£ Pk101v c1=5m/s

Velocity {m/s)
3.022e401

27Me+O
2.420e+01
2.120e+01
1.818e+01
1.518e+01
1.217e+01
9.165e+00
6.158e+00
3.150e+00
1.418e-01
¥

.m

S1. 11.30 Raspored brzine u ravninskom modelu na bazi geometrije izabrane turbopumpe,
kod proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s drugim tipom grani¢nih uvjeta
(apsolutna brzina na ulazu ¢, = 5 m/s i pritisak na izlazu p = 0 bar)

comet

Duad= 210222001

Pk101vc1=5m/s

Pressure (Pa)
1.134e+06

1.005e+06
A.762e+ 05
7.475e+05
6.187e+05
4699405
3.612e4+05
2.324e405
1.037e+05
-2.510e+04
-1.53%e+05
¥

.m

S1. 11.31 Raspored pritiska u modelu sa slike 11.30
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Date 2102:2001

Pk112vclt=bm/fs

ST

Velocity (m/fs)
3.071e401

2.766e+01
2.461e+01
2.156e+01
1.857e+01
1.546e+01
1.241e+01
8.363e+00
6.314e+00
3.265e+00
2.153e-01
¥

.m

S1. 11.32 Raspored brzine u modelu s ravnim lopaticama (f3; = 90°), kod egzaktnog proracuna
1 s drugim tipom grani¢nih uvjeta (brzina na ulazu ¢, = 5 m/s i pritisak na izlazu
p =0 bar)

comet

Dai= 210272001

Pk112vel=5m/s

Pressure (Pa)
1.068e+05

7.063e+04

3.447e4 04

—1.6682e+03
—3. 784404
—7.39%e+04
-1.101e+05
—1.463e+05
-1.825e+05
—2.186e+05
—2.548e+05

¥

.m

S1. 11.33 Raspored pritiska u modelu sa slike 11.32
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comet

Date 21402/2001

Pk114v c1=bm/fs

Velocity {m/s)
2.710e+01

2.443e+01
2.176e+01
1.808e+01
1.642e+01
1.375e+01
1.108e+01
B.413e+00
5.744e+00
3.075e+00
4.060e-01
¥

SI. 11.34 Raspored brzine u modelu s kosim ravnim lopaticama (; = 35°), kod egzaktnog
proracuna i s drugim tipom grani¢nih uvjeta (apsolutna brzina na ulazu ¢, = 5 m/s
1 pritisak na izlazu p = 0 bar)

comet

Daie 21022001

Pki14vel=5m/s

Pressure (Pa)
3.9442+05

3.37%e+05
2.813e+05
2.248e4+.05
1.6683e+05
1.118e+05
5.523e+04
—1.289e403
-5 783e+04
-1.144e405
—1.708e+05

-

S1. 11.35 Raspored pritiska u modelu sa slike 11.34
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Na svih Sest prethodnih slika prikazani su rezultati samo za slu¢aj kod koga je, za primijenjeni
drugi tip grani¢nih uvjeta, na ulazne regione medulopati¢nih kanala ovih modela specificirana
apsolutna brzina od ¢, = 5 m/s (pri tome je, prema trouglu brzina na ulazu, meridijalna brzina ¢y,
=4 m/s — treci slucaj kod drugog tipa granicnih uvjeta, prema tabeli 11.1). Ve¢ je navedeno da je
u ovom slucaju pritisak na izlazu p = 0 bar.

Na slikama 11.36 do 11.38 date su uporedne krive promjene protoka (), momenta M, i
rezultujuce radijalne sile F}, za tri u ovom poglavlju analizirana modela: model kreiran na bazi
geometrije izabrane automobilske turbopumpe (model a), model s ravnim lopaticama pod uglom
od 90° (model b), te model s kosim ravnim lopaticama i1 ulaznim uglom lopatice f; = 35° (model

c).

Protok je najveéi kod modela s ravnim lopaticama pod uglom od 90°, a kod modela s kosim
ravnim lopaticama neSto je ve¢i u odnosu na model na bazi geometrije stvarne izabrane
turbopumpe. Kad je u pitanju oscilovanje momenta na radnom kolu, najpovoljnija situacija je
kod modela na bazi geometrije pomenute izabrane turbopumpe, nepovoljnijim, ali jo§ uvijek
prihvatljivim se moze ocijeniti karakter oscilovanja kod modela s kosim ravnim lopaticama, dok
je najizrazenije oscilovanje (s najve¢om srednjom vrijednos¢u i amplitudom momenta) prisutno
kod modela s ravnim lopaticama pod uglom od 90°. Interesantna je Cinjenica da je karakter i
intenzitet promjene rezultujuce radijalne sile gotovo identican kod sva tri modela.

Na bazi izloZenih rezultata moze se konstatovati da radna kola s kosim ravnim lopaticama mogu
biti dobro rjeSenje za automobilske turbopumpe.

Q-t dijagrami za n=3000 o/min

0,0062

0,006

0,0058

0,0056

Q md¥/s

0,0054

0,0052

0,005

0,0048

0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12 0,14 0,16 0,18 0,2

ts

S1. 11.36 Krive promjene protoka Q u funkciji vremena za ravninske modele s:
a) lopaticama na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe,
b) ravnim lopaticama pod uglom od f5; =90° 1
¢) s kosim ravnim lopaticama i ulaznim uglom lopatice f5; = 35°
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M-t dijagrami za n=3000 o/min

M Nm
IS

0,15 0,155 0,16 0,165 0,17 0,175 0,18 0,185 0,19 0,195 0,2

ts

S1. 11.37 Krive promjene momenta M, u funkciji vremena za ravninske modele s:
a) lopaticama na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe,
b) ravnim lopaticama pod uglom od ; =90° i
¢) s kosim ravnim lopaticama i ulaznim uglom lopatice /3; = 35°

Dijagrami rezultujuc¢ih radijalnih sila

0,18 0,182 0,184 0,186 0,188 0,19 0,192 0,194 0,196 0,198 0,2

ts

S1. 11.38 Krive promjene rezultujuce radijalne sile na fiktivnom radnom kolu, u funkciji
vremena, za ravninske modele s:
a) lopaticama na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe,
b) ravnim lopaticama pod uglom od f5; = 90° i
¢) s kosim ravnim lopaticama i ulaznim uglom lopatice 3, = 35°
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11.1.6 Analiza uticaja broja lopatica

Konvencionalni postupci prorauna radnih kola centrifugalnih turbopumpi imaju i empirijske
izraze za odredivanje preporucenog broja lopatica radnog kola. Medutim, konac¢na odluka o
broju lopatica ipak je stvar o kojoj na kraju odlucuje konstruktor. Stoga je dobro imati "alat",
¢ijom primjenom se na egzaktan nac¢in moze do¢i do kvalitetnih pokazatelja efekata primjene
razli¢itog broja lopatica.

Primjenom izraza konvencionalnog postupka proracuna, za izabranu automobilsku turbopumpu
dobiven je preporuceni broj lopatica od z = 8, dok originalno radno kolo ove pumpe ima devet
lopatica. U okviru realizovanih ravninskih analiza, proracunat je i model sa Sest lopatica,
odnosno medulopati¢nih kanala, i proSirenom spiralom. Model nije posebno prikazan, jer je
oblik lopatica isti kao kod modela na slici 11.23, koji ima devet lopatica.

I kod modela sa Sest lopatica radeno je s rotacijom fiktivnog radnog kola, pri brzini rotacije od n
= 3000 o/min, a primijenjeni su i isti granic¢ni uvjeti (prvi tip grani¢nih uvjeta, s pritiskom p =0
bar na grani¢nim povrSinama ulaza u medulopati¢ne kanale i kod ovog modela samo s pritiskom
p = 1 bar na izlazu iz spirale).

cormet

Dt 2002/2001

Pki1131 bar

Velocity {m/fs)
2.851e+01

2.56%e4+01
2. 288e+01
2.006e+01
1.724e+M
1.443e4+01
1.1681e+01
A.792e+00
5.875e+00
3.158e4+00
3.408e-01
¥

S1. 11.39 Raspored brzine u ravninskom modelu sa Sest lopatica i1 proSirenom spiralom, za
proracun s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta
(pritisak p = 0 bar na ulazima medulopati¢nih kanala 1 p = 1 bar na izlazu iz spirale)
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comet

Dai= 20/02/2001

Pk113 1 bar

Velocity {(m/fs)
2.851e+01

_ o 2.569¢-+01
\:@‘:‘EE@&‘Q T RO 2 2886401
R : - ! 1 2.006e+01
1.7244+01
1.443¢4+01
1161401
B.792€4+00
5.975¢-+00
3.156e+00
3.408e—01

¥

.m

S1. 11.40 Raspored brzine u ravninskom modelu sa slike 11.39 (uvecan prikaz)

comet

Dat= 200202001

Pk113 1 bar

Pressure {Pa)
4. GH4e+05

4.216e+05
3.747e+05
3.2789e+05
2.810e+05
2.341e+05
1.6873e+05
1.404e4+05
8.354e4+04
4 66 7e+04
—1.880e+02

-

Sl. 11.41 Raspored pritiska u ravninskom modelu sa slike 11.39
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comet

Diade 20002/2001

Pki1131 bar

Pressure {Pa)
4. 6842405

4.2 6e+ 05
3. 747es 05
3279+ 05
2.810e+05
2.347e+05
1.873e+05
1.404e4+05
9.354e4:04
4 667e+04
-1.6880e+02
¥

.m

S1. 11.42 Raspored pritiska u ravninskom modelu sa slike 11.39 (uvecan prikaz)

Dobiveni rezultati uporedeni su s rezultatima pomenutog modela sa slike 11.23 s devet lopatica.
Na slici 11.39 1 11.40 dat je raspored brzine u ravninskom modelu sa Sest lopatica i proSirenom
spiralom. Moze se vidjeti da se izmedu nailazeée lopatice i repa spirale i kod ovog modela
formira izraZena struja (neSto naglaSenija od one kod modela s devet lopatica), koja utice u
spiralu i1 ukljucuje se u glavni tok spirale usmjeren ka izlazu. Ocito je da se povecanjem broja
lopatica, a time i1 suzavanjem medulopaticnih kanala, smanjuje ova struja, ¢ime se smanjuje 1
intenzitet oscilovanja protoka u modelu tokom vremena.

Raspored pritiska u ravninskom modelu sa Sest lopatica 1 proSirenom spiralom dat je na slici
11.41111.42.

Na slici 11.43 uporedo su date krive promjene protoka QO tokom prvih deset obrtaja (n = 3000
o/min), u trajanju od 0,2 sekunde, a na slici 11.44 krive promjene momenta M, na lopaticama
fiktivnog radnog kola, za modele sa Sest 1 devet lopatica. Kod modela sa Sest lopatica, protok QO
je ve¢i u svakom trenutku "rada" modela, Sto se moglo i ocekivati, jer je volumen vode u
medulopati¢nim kanalima povecan za tri uklonjene lopatice, ali je istovremeno i amplituda
oscilovanja protoka znatno ve¢a nego kod modela s devet lopatica. Sli¢na situacija je i kod krivih
promjene momenta M, u odnosu na osu rotacije, koje su date na slici 11.44.

Na slici 11.45 date su krive promjene rezultujuce radijalne sile na fiktivnom radnom kolu, za
modele sa Sest i devet lopatica.

Prikazani rezultati pokazuju da je situacija s aspekta oscilovanja protoka, momenta i rezultujuce
radijalne sile, u svim sluc¢ajevima pogodnija kod modela s devet lopatica, nego kod modela sa
Sest lopatica istog oblika.
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min i Ap=1 bar

0,02

0,018

0,016

0,014

0,012

001 6 lopatica

Q md¥/s

9 lopatica

0,008

0,006

0,004

0,002

0 0,02 0,04 0,06 0,08 0,1 0,12 0,14 0,16 0,18 0,2

ts

Sl. 11.43 Krive promjene protoka Q u funkciji vremena, kod ravninskih modela sa Sest i
devet lopatica

M-t dijagrami za n=3000 o/min i Ap=1 bar

6 lopatica

9 lopatica

0,15 0,155 0,16 0,165 0,17 0,175 0,18 0,185 0,19 0,195 0,2

Sl. 11.44 Krive promjene momenta M, u funkciji vremena, kod ravninskih modela sa Sest 1
devet lopatica
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Rezultujuéa radijalna sila za n=3000 o/min i Ap=1 bar
250
200
150
-4 6 lopatica
i 9 lopatica

100

50

0,15 0,155 0,16 0,165 0,17 0,175 0,18 0,185 0,19 0,195 0,2

S1. 11.45 Krive promjene rezultujuce radijalne sile, za modele sa Sest i
devet lopatica
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11.1.7 Analiza uticaja oblika izlaznog kraja lopatica

Prema [10] izlazni krajevi lopatica mogu biti razliitog oblika, kako je to pokazano na slici
11.46.

S1. 11.46 Oblici izlaznih krajeva lopatica

a) lopatica s odredenom debljinom na izlaznom pre¢niku kola,
b) lucno zaobljenje na grudnoj strani lopatice,
c) zakoSenje na lednoj strani lopatice

Kod ravninskih modela prikazanih u prethodnim poglavljima, lopatice su na izlaznoj strani imale
oblik kao kod slucaja a) na slici 11.46. Zbog malog izlaznog ugla lopatica (f, = 15°), oblik b)
nije moguce primijeniti kod modela s geometrijom lopatice koja odgovara geometriji radnog
kola izabrane automobilske turbopumpe.

Na slici 11.47 1 11.48 prikazani su rasporedi brzine i pritiska za model kod koga su lopatice na
izlaznom kraju zakoSene s njihove ledne strane, prema slici 11.46¢). Prikazani su rezultati samo
za slucaj kod koga su, za primijenjeni drugi tip grani¢nih uvjeta, na grani¢nim povrs$inama ulaza
u medulopati¢ne kanale modela zadane apsolutne brzine u iznosu od ¢, = 5 m/s (tre¢i slucaj kod
drugog tipa granic¢nih uvjeta, prema tabeli 11.1). Na izlazu iz spirale specificiran je pritisak p = 0
bar. Proracun je proveden primjenom egzaktnog postupka proracuna, s rotacijom fiktivnog
radnog kola, pri brzini rotacije od n = 3000 o/min.

Rezultati dobiveni za model sa zakoSenim lopaticama uporedeni su s rezultatima modela
kreiranog na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe (slika 11.30). Krive promjene
protoka su kod oba modela gotovo identi¢ne, pa nisu posebno prikazivane.

Na slici 11.49 date su krive promjene momenta M, na radnom kolu, a na slici 11.50 krive
promjene rezultujuée radijalne sile F,, za modele: s lopaticama na bazi geometrije izabrane
automobilske turbopumpe i s lopaticama zakoSenim na lednoj strani njihovih izlaznih krajeva.
Prikazani dijagrami pokazuju da su performanse radnog kola s lopaticama kreiranim na bazi
geometrije izabrane turbopumpe bolje u odnosu na kolo s lopaticama zakoSenim na njihovom
izlaznom kraju.
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comet

Dad= 2102/2001

Pk111vect=5m/fs

Velocity (m/s)
2.854e401

2.56%e+01
2.2680e+01
2.000e+01
1.715e+01
1.430e+01
1.146e+01
A.608e+00
5.760e+00
2.812e4+00
644502
¥

S1. 11.47 Raspored brzine u modelu s lopaticama zakoSenim na njihovom izlaznom kraju,
kod proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s drugim tipom grani¢nih uvjeta
(apsolutna brzina na ulazu ¢, = 5 m/s i pritisak na izlazu p = 0 bar)

comet

Dad= 2102/2001

Pk111vct=bm/fs

Pressure (Pa)
1.110e+06

9.830e+05
A.560e+05
7.289e+05
6.019e+05
4.74%e+05
2.478e+05
2.20%e+05
9.386e+04
—3.315e+04
-1.602e+05

-

Sl. 11.48 Raspored pritiska u modelu sa slike 11.47
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SI. 11.50 Krive promjene rezultuju¢e radijalne sile F; u funkciji vremena, za ravninske modele

M-t dijagrami za n=3000 o/min

M Nm

0,15 0,155 0,16 0,165 0,17 0,175 0,18 0,185 0,19 0,195 0,2

ts

S1. 11.49 Krive promjene momenta M, u funkciji vremena, za ravninske modele s
lopaticama:
a) na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe,
b) zakoSenim na izlaznom kraju, prema slici 11.46¢)

Rezultujuce radijalne sile za n=3000 o/min

1200

1000

800

600

Fr N

400

200

0,18

0,182

0,184 0,186 0,188 0,19 0,192 0,194 0,196 0,198 0,2

ts

s lopaticama:
a) na bazi geometrije izabrane automobilske turbopumpe,
b) zakoSenim na izlaznom kraju, prema slici 11.46¢)
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11.1.8 Provjera moguénosti zamjene spirale cilindrom

Iako se bilo svjesno uloge 1 vaznosti spirale u konfiguraciji jedne pumpe, pa tako i analiziranih
ravninskih modela, zeljelo se vidjeti da 1i je u fazi realizacije ravninskih CFD analiza moguce
dobiti zadovoljavajuce rezultate ako se spirala zamijeni cilindrom. Osnovni razlog za ovaj zahvat
bio je pokusaj da se postupak pojednostavi.

Uzeto je da je vanjski radijus cilindra kreiranog ravninskog modela jednak dvostrukom izlaznom
radijusu radnog kola (slika 11.51). Oblik lopatica i medulopati¢nih kanala isti su kao kod radnog
kola izabrane automobilske turbopumpe.

Proracun je realizovan primjenom egzaktnog postupka proracuna, s rotiranjem fiktivnog radnog
kola, pri brzini rotacije od » = 3000 o/min. Primijenjen je prvi tip grani¢nih uvjeta, s pritiskom p
= 0 bar na ulazima devet medulopati¢nih kanala i p = 0,6 bar na izlazu modela.

Na slici 11.51 prikazan je raspored brzine, a na slici 11.52 raspored pritiska u pomenutom
modelu s cilindrom. Kriva promjene protoka QO tokom vremena, prikazana je na slici 11.53, dok
je kriva promjene momenta M, na lopaticama fiktivnog radnog kola data na slici 11.54.

D= 7K1 12001

Pk102

Velocity (m/s)
1.6855e+01

1.670e+M
1.485e+M
1.300e+M
1.114e+01
9.283e+00
7.441e:00
5.588e+00
3.738e+00
1.886e4+00
3.415e-02
¥

all

S1. 11.51 Raspored brzine u ravninskom modelu s cilindrom umjesto spirale, kod proracuna
s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta (p = 0 bar na
ulazima medulopati¢nih kanala i p = 0.6 bar na izlazu modela)
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comet

D= 1700112001

Pk102

Pressure {Pa)
1.248e+05

1.118e+05
9. 882e+04
H.581e+04
7.280e+04
b.978e+04
4. 677e+04
3.876e+04
2.078e+ 04
7.734e+03
-5.278e+03
¥

al

S1. 11.52 Raspored pritiska u ravninskom modelu sa slike 11.51

Q-t dijagram za n=3000 o/min

0,0045

0,004

0,0035

0,003

0,0025

Q m3/s

0,002

0,0015

0,001

0,0005

SI. 11.53 Kriva promjene protoka Q u funkciji vremena, kod ravninskog modela
s cilindrom umjesto spirale
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M-t dijagram za n=3000 o/min

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35 0,4

ts

S1. 11.54 Kriva promjene momenta M, u funkciji vremena, kod ravninskog modela
s cilindrom umjesto spirale

Na osnovu prikazanih rezultata moze se zakljuciti da uvodenje cilindra umjesto spirale nije dalo
dobre rezultate. lako vrijednosti i protoka i momenta na radnom kolu variraju priblizno oko neke
srednje vrijednosti, ipak su njihove promjene stohasticke, tako da se ni nakon dvadeset obrtaja
radnog kola ne dobije neka ustaljena promjena ovih veli¢ina, kako je to redovna pojava kod
modela sa spiralom. Zbog toga spirali treba dati prednost, ¢ak i u situacijama kada se nema
proracun spirale, jer se u ovoj fazi dizajna moze koristiti 1 spirala s proizvoljno definisanom
vanjskom konturom.

Ideja o zamjeni spirale cilindrom realizovana je nesto kasnije u okviru softvera SolidWorks Flow
Simulation, a rezultati primjene ovog metoda i pomenutog softvera kod racunarskih simulacija
rada rotora centrifugalnih turbopumpi prikazani su u odjeljku 11.7.
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11.1.9 Ocjena stepena upotrebljivosti ravninskih analiza
u postupku dizajna automobilskih turbopumpi

Rezultati prezentovani u ovom odjeljku pokazuju da se ravninske CFD analize mogu uspje$no
koristiti za analizu strujanja u radijalnim radnim kolima s razli¢itim oblicima lopatica koje nisu
prostorno zakrivljene, a s ciljem kvalitetnog izbora:

1. oblika i broja lopatica, te
2. najpovoljnijih ulaznih 1 izlaznih uglova lopatica radnog kola.

Osim toga, pokazalo se da se provedbom ravninskih analiza mogu sa zadovoljavaju¢om tacnoscéu
odrediti oblici radnih krivih projektovane pumpe.

Moze se konstatovati da rezultati ravninskih analiza pruzaju osnovu koja omogucava da se s vise
izvjesnosti u ocekivanju finalnih rezultata moze pre¢i na naredne etape dizajna radijalnih
turbopumpi, s radnim kolima kod kojih lopatice nisu prostorno zakrivljene. Ova faza dizajna bi
trebala smanjiti i obim potrebnih prostornih analiza.

Ovdje se ukazalo 1 na problem u vezi s nesrazmjerom izmedu masa fluida koji pripadaju radnom
kolu i spirali, do koje dolazi kod "isijecanja" ravninskog modela izabrane Sirine iz modela vode
cijele pumpe. Pokazalo se da proSirenje spirale, koje se dobije aproksimativhom primjenom
konvencionalnih postupaka proracuna za ovaj dio turbopumpe, s konstantnom §irinom jednakom
Sirini ravninskog modela, ne pruza nikakve prednosti u odnosu na modele sa spiralom nastalom
pomenutim "isijecanjem" ravninskog modela iz modela analizirane pumpe. Pored ovoga, moze
se preporuciti i da se, u fazi kada jo$ nisu realizovani proracuni i dizajn spirale pumpe, za
ravninske modele kreira spirala s geometrijom vanjske konture pribliznom onoj kakvu ¢e imati
konac¢no rjesSenje dizajnirane turbopumpe.

Dobiveni rezultati pokazali su da se ravninske analize mogu provoditi i bez spirale, ali pod
pretpostavkom istih grani¢nih uvjeta na izlazima iz medulopati¢nih kanala. Uz ovo ogranicenje,
ravninski modeli bez spirale pruzaju dobru osnovu za variranje svih relevantnih parametara u
vezi s oblikom i polozajem lopatica radnog kola.

Pokusaj pojednostavljenja postupka analizd ravninskih modela, uvodenjem cilindra umjesto
spirale, nije dao zadovoljavajuce rezultate.

Na kraju treba ista¢i da ne postoji moguénost da se rezultati ravninskih i prostornih analiza
direktno povezu u smislu kvantitativne srazmjere izmedu radnih parametara kao Sto su: protok,
napor, ili momenat na lopaticama radnog kola. Jedini, ali posebno vazni pokazatelji radnih
karakteristika odgovaraju¢ih ravninskih i prostornih modela, jesu O-Ap krive, koje se dobiju s
visokim stepenom sli¢nosti oblika, u poredenju s odgovaraju¢im krivim stvarnih turbopumpi.
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11.2 Oblikovanje sprovodnog medulopati¢nog kanala i
ulaza u radno kolo

11.2.1 3D model sprovodnog medulopati¢nog kanala

Nakon izbora oblika i broja lopatica, te definisanja meridijalnog presjeka radnog kola,
primjenom postupaka datih u treem poglavlju i numeri¢kih ravninskih analiza, dobije se
dovoljno geometrijskih parametara za oblikovanje modela sprovodnog medulopati¢nog kanala
radnog kola u 3D modeleru.

Na slici 11.55 dat je prikaz osnovnih geometrijskih elemenata radijalnog radnog kola s
cilindriénim kruzno-luénim lopaticama u meridijalnom i ortogonalnom presjeku, koji predstavlja
osnovu za modeliranje medulopati¢nog kanala. Rotacijom meridijalnog presjeka radnog kola oko
ose obrtanja, dobije se prsten prema slici 11.56. Ekstrudiranjem konture kojoj osnovu cine
grudna linija jedne i ledna linija susjedne lopatice, dobiva se drugi ficer prema slici 11.57.
Izdvajanjem presjeka prethodno dobivena dva modela, dobije se model sprovodnog
medulopati¢nog kanala, prema slici 11.58.

S1. 11.55 Osnovni geometrijski elementi radijalnog radnog kola s cilindri¢nim kruzno-lu¢nim
lopaticama, u meridijalnom i ortogonalnom presjeku
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S1. 11.56 Dio 3D modela prstena dobivenog rotacijom meridijalnog presjeka
radnog kola

g .
L -

¢ J

S1. 11.57 Jedna od faza u postupku izdvajanja 3D modela sprovodnog medulopati¢nog kanala
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SI. 11.58 3D model sprovodnog medulopati¢nog kanala radnog kola
izabrane automobilske turbopumpe
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11.2.2 3D model ulaza u radno kolo

Na bazi geometrije meridijalnog presjeka radnog kola (slika 11.55), rotacijom konturne linije
meridijalnog presjeka ulaza u kolo, kreira se 3D model ovog dijela analiziranog domena.
Oblikovanjem ovog dijela, modelira se i njegova posebno vazna vanjska osnosimetri¢na
povrsina, koja kod otvorenih radnih kola predstavlja povrsinu kuc¢ista pumpe, a kod zatvorenih
kola dio unutarnje povrsine prednjeg vijenca kola.

Kod realizacije prostornih analiza uvijek su radene prvo analize u kojima je primijenjen egzaktan
postupak proracuna, s rotiranjem radnog kola, a koje bi trebale realnije da odraZavaju stvarno
stanje. Potom su za iste sluajeve radene i analize primjenom pribliznog postupka proracuna
(MRF postupak), kod kojih se problem rjeSava u dva razli¢ita koordinatna sistema, pri ¢emu prvi
od njih rotira brzinom radnog kola, a drugi miruje, vezan za kod ovakvih analiza takode mirujuce
radno kolo. Da bi se kod drugog pristupa dobili rezultati sa zadovoljavaju¢om ta¢noscu, tok
mora biti osnosimetri¢an na granici izmedu dva subdomena, onog koji u stvarnosti rotira i onog
koji je fiksan.

Za prvi tip analizd potrebno je ostvariti klizne interfejse izmedu vode u ulazu u radno kolo 1 u
spirali, i vode u medulopati¢nim kanalima, koja rotira zajedno s fiktivnim radnim kolom. Ovdje
su prisutni 1 odredeni problemi, odnosno ogranicenja.

Kod prvog problema radi se o tome da dodirne povrSine koje tvore klizni interfejs (ravne,
cilindri¢ne, ili koni¢ne) moraju biti iste, odnosno moraju se poklapati i nisu dozvoljene praznine
ni na jednoj od njih. Krac¢e kazano, jedan region ne moze formirati klizni interfejs s dva ili vise
regiona [3]. Kod radnih kola turbomasina, kod kojih su krajevi lopatica zaobljeni, ili se
zavrSavaju ostro u jednoj tacki, na ulaznom i izlaznom kraju radnog kola, kako je to pokazano na
slici 11.59a) za radno kolo turbopumpe, ovaj zahtjev je ispunjen. Medutim, kod radnih kola kod
kojih imamo odredenu Sirinu lopaticd na ulaznom i izlaznom precniku kola (slika 11.59b)),
imamo prekide na jednoj od povrSina koje tvore klizni interfejs. Ovakvo je upravo i radno kolo
analizirane automobilske turbopumpe (slika 10.4).

|
b)

S1. 11.59 Radna kola turbopumpe

a) sazaobljenim i oStrim krajevima lopatica i
b) s odredenom Sirinom lopatica na ulaznom i izlaznom pre¢niku kola
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Za u trodimenzionalne numeri¢ke analize s rotiranjem radnog kola, ovaj problem je prevaziden
tako da je na 3D modelu vode ulaza u radno kolo, neposredno uz povrSinu ulaza vode u
medulopati¢ne kanale (koni¢na povrSina koja prolazi kroz ulazne ivice lopatica, kako to
pokazuje meridijalni presjek na slici 11.60), isjeen jedan koni¢ni podvolumen — prsten Sirine 1
mm, koji ¢e rotirati zajedno s elementima koji stvarno rotiraju, dok ¢e njegova unutrasnja
koni¢na povrSina tvoriti klizni interfejs sa susjednom povrSinom preostalog dijela vode ulaza u
radno kolo.

S1. 11.60 Formiranje koni¢nog prstena na modelu ulaza u radno kolo,
u svrhu obezbjedenja kliznog interfejsa

Kod generiranja mreza, posebno su (u dva fajla) kreirane dvije odvojene mreze za dva
podvolumena ulaza u radno kolo (slika 11.61). Pri tome se vodilo ra¢una da dimenzije ¢elija na
povrSinama kliznog interfejsa budu priblizno istih dimenzija. Napominje se da su dva
podvolumena u prikazu na slici 11.61 razdvojena samo zbog jasnijeg prikaza.

Na nacin sli¢an prethodno opisanom, obezbijeden je i klizni interfejs izmedu medulopati¢nih
kanala i spirale, za analize cijelog toka kroz turbopumpu, ¢iji rezultati su prikazani u nastavku.

Kod drugog tipa analizd ne postoje klizni interfejsi 1 nema potrebe za uvodenjem prelaznih
prstenova. Time se stvar pojednostavljuje i model ulaza u radno kolo se u ovom slu¢aju ne mora
dijeliti na dva podvolumena, kako je to prethodno opisano za prvi tip proracuna.

Drugi problem-ogranicenje se odnosi na to da slucajevi s kliznim interfejsom [3] mogu imati
samo jednu domenu i jednu subdomenu. Ovaj problem i1 njegove posljedice bice detaljnije
objasnjeni u zadnjem odjeljku ovog poglavlja, u kome se govori o naponima i deformacijama u
radnim elementima turbopumpi, odnosno o interakciji fluida i ¢vrstih dijelova pumpe, zbog cega
se pored prvog domena (fluid) pojavljuje i drugi, koji predstavlja pomenute radne elemente.



11-54 1. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

Ty
W \\‘\\\\\\\\\m
§

orme

Date 17/01/2001

Pk0O-10 0,6 bar

SO
i
SR
A S
LN

TR
SR S

GO R
A, Y
.f:"“::‘:“:‘\-\\i‘\§§§$$t 0
&, ‘:‘“““““‘“ X 2
(5 4
B
)
I‘“““I\“' 10
PR g 14
RN A 16
SN 18
A 2
RN .
OO
TR, x
v 5 F4
A

LT
lll'i}‘\\‘\\{\\\\“

S1. 11.61 Mreze dva podvolumena ulaza u radno kolo (prema slici 11.60)
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11.3 Trodimenzionalne CFD analize i izbor sprovodnog
medulopati¢nog kanala

Za ovu fazu dizajna turbopumpi, cilj je postaviti upotrebljiv metod analize strujanja u
medulopati¢nim kanalima radnog kola, ali s modelima bez spirale. Razlog izostavljanja spirale je
Sto dizajn radnog kola, pa ni njegov spoljni prec¢nik jo§ nisu definitivno odredeni, i $to bi
promjena ovog precnika, ili Sirine kola na izlazu, iziskivalo kreiranje nove spirale. Osim toga,
bolje je u ovoj fazi posmatrati medulopaticne kanale izdvojeno od uticaja toka u drugim
elementima pumpe, prvenstveno u spirali, i na taj nacin imati potpuno jasnu sliku o njihovim
karakteristikama. Uvodenje spirale, koje bi u ovoj fazi eventualno imalo smisla samo ako se
posjeduje program za automatsko generiranje mreze spirale pribliznog oblika i s pravouglim
presjecima okomitim na njenu izvodnu kruznicu, u svakom slucaju iziskuje produZenje
potrebnog racunarskog vremena.

Modeli za trodimenzionalne CFD analize, €iji su rezultati prikazani u ovom odjeljku, formirani
su od devet modela sprovodnog medulopaticnog kanala (u skladu s radnim kolom izabrane
automobilske turbopumpe) i modela ulaza u radno kolo. Veéina analiza provedena je za
zatvoreno radno kolo, a posebno je naglaseno kada se radilo o prora¢unu s otvorenim radnim
kolom, bez prednjeg diska.

Pomenuti modeli su se mogli i pojednostaviti, formiranjem jednog segmenta, koji bi se dobio
isijecanjem dijelova iz u prethodnom odjeljku opisanih modela. Granice ovog segmenta iSle bi
sredinom dva susjedna medulopati¢na kanala s odgovaraju¢im isjeCkom iz modela ulaza u radno
kolo (kruzni isjecak pod uglom od 360°/z, gdje je z broj lopatica). U ovom sluc¢aju bi trebalo
primijeniti ciklicne grani¢ne uvjete na isijecanjem dobivenim grani¢nim povrSinama. Ovaj
pristup omogucava znafajno smanjenje potrebnog racunarskog vremena. Medutim, u ovom
sluc¢aju se mreza medulopati¢nog kanala mora formirati iz dva dijela, pa je pred dilemom da li se
odluciti za jednostavnije formiranje mreze za cijeli medulopati¢ni kanal i njenim kopiranjem
dobivanje polaznog modela, ili za kreiranje mreze za dvije susjedne polovine medulopati¢nog
kanala i1 uStedu u racunarskom vremenu, ipak odabrana prva varijanta. Za ovu varijantu je
formirana i mreza za cijeli prsten modela ulaza u radno kolo. Izabrani pristup ima opravdanje u
slucaju da se za formirani model nema veci broj "propustanja", pa se vrijeme utroSeno na
realizaciju proracuna kompenzira ustedom u vremenu uroSenom za formiranje mreze cijelog
medulopati¢nog kanala. Medutim, zeli 1i se realizovati veéi broj razli¢itih proracuna (zbog, na
primjer, kreiranja Q-Ap krive modela), tada je svakako bolje i¢i na drugu varijantu, jer ¢e se
"gubitak" vremena utroSenog na generiranje dvije mreze za dvije polovine medulopati¢nog
kanala, svakako visestruko "naplatiti" kroz manji utrosak ra¢unarskog vremena.

Pritisak na izlazima iz medulopati¢nih kanala nije isti, a nije ni konstantan na izlaznom luku
(radijusa r,) svakog pojedinog izlaza pomenutih kanala. Odstranjivanjem spirale, ostaje ipak
jedina moguénost da se za analize u ovoj fazi pode od pretpostavke da je pritisak isti i konstantan
na izlazima iz medulopati¢nih kanala. Ista situacija se imala i kod ravninskog modela, kod koga
je analiza provedena bez spirale, a €iji rezultati su dati u odjeljku 11.1.3.

U prethodnom odjeljku ve¢ je navedeno (odjeljak 11.2.2, a u kontekstu kreiranja modela ulaza u
radno kolo, u funkciji obezbjedenja za rotiranje mreze potrebnog kliznog interfejsa), da su se za
trodimenzionalne CFD analize i izbor sprovodnog medulopaticnog kanala koristila dva tipa
analiza, s dva razliCita pristupa. Prvi, egzaktan, u kome rotor pumpe stvarno rotira, a kuciste
miruje, i drugi priblizan, u kome se problem rjesava u dva razli¢ita koordinatna sistema, pri
¢emu jedan rotira brzinom radnog kola, a drugi miruje, vezan za kod ovakvih analiza takode
mirujuce radno kolo. Detaljnija obrazlozenja za ova dva pristupa data su u odjeljku 5.
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Zahtjev o osnoj simetri¢nosti toka, kod primjene drugog tipa analiza (priblizan postupak
proracuna — MRF postupak), za modele koji se sastoje od ulaza u radno kolo i sprovodnih
medulopati¢nih kanala, kod kojih je usvojena pretpostavka da je pritisak isti 1 konstantan na
izlazima iz ovih kanala, u potpunosti je zadovoljen.

Rezultat analiza provedenih u ovoj fazi dizajna turbopumpi treba da budu modeli ulaza u radno
kolo i sprovodnog medulopati¢nog kanala, koji ¢e obezbijediti da strujanje kroz radno kolo bude
ustaljeno, bez vrtloga i povratnih strujanja.

11.3.1 Generiranje mreZe sprovodnih medulopati¢nih kanala

Zbog specificnog oblika sprovodnih medulopaticnih kanala radnih kola turbopumpi, gotovo
redovna pojava su teSko¢e u postupku generiranja mreza zadovoljavajuce kvalitete za ove
kanale. Takav slucaj je i kod sprovodnih kanala radnog kola analizirane turbopumpe, ¢iji oblik je
karakteristi¢an po tome Sto je Sirina kanala gotovo konstantna duz linije u smjeru toka radnog
fluida.

Generalno, kod generiranja mreza za CFD analize, dobra opcija je da to budu mreze od
heksaedara, koji zadovoljavaju odredene parametre kvaliteta njthovog oblika.

Pokusa i se kreirati mreza medulopati¢nog kanala izabrane turbopumpe od heksaedara, na nacin
da polazni domen za generiranje ove mreze bude model cijelog kanala, dobije se mreza
prikazana na slici 11.62. Zbog Spica na izlaznoj strani kanala, ¢elije u ovom podrucju bivaju
previSe deformirane i ovakva mreza se moze koristiti, ali svojom kvalitetom ne moze zadovoljiti
postavljene kriterije.

Za ovakve medulopati¢ne kanale, s konstantnom S$irinom, jedno od mogucih rjeSenja ovog
problema prikazano je na slici 11.63. Model kanala podijeljen je najprije u dva dijela, i to tako da
se sada za dio na ulaznoj strani kanala moze kreirati mreza zadovoljavajuce kvalitete (slika
11.63 1 11.64). I u ovom slucaju postoje ograni¢enja u pogledu kvaliteta generirane hexa-mreze,
ali su ista vezana iskljucivo za konturne oblike domena u kome se formira mreza, i ne mogu se
izbjeci ukoliko Zelimo imati mrezu ovog tipa. Iz prakti¢nih razloga je preporucljivo da se mreza
ovog prvog dijela snimi kao poseban fajl.

Kod preostalog dijela medulopaticnog kanala, s osnovom priblizno u obliku trougla, mora se
izbjeci suzenje ¢elija, koje uslovljava $pic na izlaznoj strani kanala. Ovo se moze posti¢i tako da
se ovaj dio podijeli na dva ili viSe novih podsegmenata. U ovom slucaju dovoljna su bila dva
podsegmenta. Za kvalitetno generiranje mreze u drugom od dva novoformirana podsegmenta,
koristene su neke od moguénosti programskog paketa Comet, koje dozvoljavaju:

e kombinovanje razli€itih tipova ¢elija, u ovom slucaju heksaedara i prizmi i
e primjenu razli¢itih topologija mreza na dodirnim plohama susjednih segmenata, primjenom
proizvoljnog interfejsa.

Za postupak kreiranja mreze u drugom podsegmentu, u kome su uvedene i prizme (slika 11.65),
vezana je 1 jedna otezavajuca okolnost, a ta je da se ovaj dio u generatoru mreza mora kreirati
manuelnim postupkom, §to iziskuje prvo definisanje ¢vorova, a potom i pojedina¢no definisanje
svake ¢elije ovog dijela mreze. Ovo se moze izbjeci jedino tako da se mreza za ovaj dio kreira
automatski od tetraedara, zadane veli¢ine 1 parametara kvaliteta celija, koji treba da iskljuce
moguénost dobivanja previse "deformiranih" celija ovog tipa. Kod nekih od realizovanih
proracuna uspjesno se koristilo i ovom opcijom.
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Sl. 11.62 Rezultati poluautomatskog postupka generiranja mreze od heksaedara
za cijeli model medulopati¢nog kanala

Primjenom opisanog postupka doslo se do mreze sprovodnih medulopati¢nih kanala, prikazane
na slici 11.66, kod koje na svakom kanalu imamo po jedan proizvoljni interfejs, na mjestima
gdje se susrecu segmenti s razli¢itim topologijama mreZe na njihovim dodirnim povrS§inama.
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S1. 11.63 Poboljsanje kvaliteta mreze podjelom medulopati¢nog kanala
na dva dijela

Sl. 11.64 Mreza od heksaedara prvog dijela medulopati¢nog kanala,
dobivena poluautomatskim postupkom generiranja
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Sl. 11.65 Mreza izlaznog dijela medulopaticnog kanala, kreirana manuelno
u lijevom podsegmentu, s kombinacijom dva razlicita tipa ¢elija i
s razli¢itom topologijom na dodirnim povrSinama dva podsegmenta

cornel

Date 22/11/1988

pkoloia

n.

SI. 11.66 Kompletna mreza svih medulopati¢nih kanala, uneSena u programski paket
Comet
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11.3.2 Primijenjeni granicni uvjeti

Kod modela za trodimezionalne CFD analize toka u medulopati¢nim kanalima, kakav je i model
kreiran prema geometriji izabrane automobilske turbopumpe, prikazan na slici 11.67, situacija je
sa stanovista aplikacije grani¢nih uvjeta znacajno povoljnija u odnosu na ravninske modele. Prije
svega zbog toga S$to se pomoc¢u modela ulaza u radno kolo (slika 11.60 1 11.61) moze ulaz u
model distancirati od ulaza u medulopaticne kanale i od samih kanala. Na taj nacin se postize da
od ulaza, na kome se postavljaju manje ili viSe nerealni grani¢ni uvjeti (konstantan pritisak,
brzina, ili protok), ima koliko-toliko prostora da se do medulopati¢nih kanala uspostavi stanje
blize realnom.

Za dvije vrste analiza, koje su ranije detaljnije predstavljene, koristila su se i dva tipa grani¢nih
uvjeta:

Prvi tip grani¢nih uvjeta, za tranzientne analize s rotiranjem fiktivnog radnog kola

Kod modela na kome su realizovani proracuni s rotiranjem fiktivnog radnog kola, simuliran je
op¢i napor Ap modela, odnosno razlika pritiska na ulazu i izlazu. To je ostvareno tako $to je kod
svih proracuna na ulazu u model (ljubicasta grani¢na povrsina na slici 11.67) specificiran pritisak
p = 0 bar, a na izlazima iz medulopati¢nih kanala kod prvog slucaja proracuna apliciran je
pritisak od 0,4 bar, da bi se kod slijedecih proratuna ovaj pritisak povecavao za po 0,2 bar, sve
do pritiska od 1,1 bar, pri kome vise nije bilo protoka.

onme

Date 17/01/2001

Pk200-1 0,6 bar

=2 BN (R = |

12
14
16
18
20

S1. 11.67 Mreza modela za trodimenzionalne CFD analize
u medulopati¢nim kanalima turbopumpe



11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-61

Drugi tip grani¢nih uvjeta, za tranzientne analize primjenom pribliznog postupka proracuna

Kod modela kod koga su proracuni provedeni primjenom drugog pristupa (rjeSavanje problema u
dva razli¢ita koordinatna sistema), nije se uspjelo da proracun konvergira s grani¢nim uvjetima
prvog tipa (simuliranje opéeg napora Ap). Ovdje su zbog toga primijenjeni grani¢ni uvjeti kod
kojih je na ulazu u model, koji je geometrijski identi¢an modelu na slici 11.67, specificirana
brzina (s vektorima okomitim na ovu grani¢nu povrsinu) i pritisak na izlazima kanala, kako je to
navedeno u tabeli 11.2.

Tabela 11.2 Parametri toka za drugi tip grani¢nih uvjeta

Slu¢aj proracuna Protok Q (m’/s) | Brzina naulazu (m/s) | Pritisak na izlazu (bar)
1 0,0121 5,318 04
2 0,01012 4,448 0,6
3 0,0077475 3,405 0,8
4 0,00382 1,679 1,0
5 0,0012215 0,537 1,1

Navedeni protoci su dobiveni kao rezultat proracuna modela kod koga je primijenjena prva vrsta
analiza, s rotiranjem fiktivnog radnog kola, gdje je primijenjen prvi tip grani¢nih uvjeta. Iz ovih
protoka izraCunate su ulazne brzine za drugi tip grani¢nih uvjeta. Opcenito, kako je to u odjeljku
11.1.2 ve¢ navedeno, brzina vode u dovodnom dijelu ispred radnog kola kod centrifugalnih
pumpi se kre¢e u rasponu od 2 do 4 m/s, pa je ovaj raspon u cjelosti obuhvacen. Na izlazu iz
medulopati¢nih kanala ovog modela specificirani su isti pritisci kao za odgovarajuce slucajeve
proracuna s prvim tipom grani¢nih uvijeta..

Za obe vrste analiza, s odgovaraju¢im grani¢nim uvjetima, se na osnovu rezultata proracuna,
odnosno izraCunatih vrijednosti momenta na lopaticama fiktivnog radnog kola My, protoka Q 1
razlike pritiska na ulazu i izlazu Ap, mogu dobiti snaga na vratilu N, i1 korisna snaga modela Ny,
koristeci se ranije datim izrazima (5.46 1 5.47), a odatle i ukupni stepen iskoriStenja modela #
(izraz 5.48).

Napominje se da je jedina razlika izmedu modeld za dvije vrste analiza, u tome S$to je kod
modela za analize s rotiranjem fiktivnog radnog kola za potrebe formiranja kliznog interfejsa na
modelu ulaza u kolo odsjecen prsten, kako je to objasnjeno u jednom od prethodnih odjeljaka.
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11.3.3 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem fiktivnog
radnog kola

Rezultati analizd modela bez spirale (slika 11.67), definisanog u odjeljku 11.2.1 1 11.2.2, s
rotiranjem fiktivnog radnog kola i s prvim tipom grani¢nih uvjeta (pritisak na ulazu p = 0 bar i
odgovaraju¢i pritisak na izlazu iz raspona od 0,4 do 1,1 bar), dati su na slijede¢im slikama. Na
slici 11.68 prikazan je raspored brzine, a na slici 11.69 raspored pritiska u modelu, za slucaj
proracuna s op¢im naporom Ap od 0,6 bar, a nakon deset obrtaja fiktivnog kola, pri n = 3000
o/min (odnosno, nakon perioda u trajanju od 0,2 s). Ortogonalni presjek na navedenim slikama
formiran je na udaljenosti 6 mm od dna medulopati¢nog kanala, odnosno 12 mm od osnove
diska radnog kola (slika 4.4), dakle priblizno po sredini dubine kanala. Jasno je da je za sticanje
potpune slike o strujanju radnog fluida kroz medulopati¢ne kanale potrebno vise ovakvih
presjeka-prikaza rasporeda brzine i pritiska, razli¢ito pozicioniranih po dubini kanala.

Raspored brzine u ortogonalnom presjeku (slika 11.68a) i 11.76) pokazuje da je oblik lopatica,
odnosno medulopati¢nih kanala, sa stanovista toka radnog fluida kroz njih, dobro izabran. Na
meridijalnim presjecima (slike: 11.68b), 11.70 111.75) se mogu uociti odredeni nedostaci oblika
medulopati¢nog kanala, koji se manifestuju kroz pojavu recirkulacije, u zoni neposredno uz
koni¢nu povrSinu (otvorena strana kola), s pocetkom na mjestu ostrog prelaza fluida iz zone
uvodnog dijela u same medulopati¢ne kanale. Kod radnog kola, s lijevom bo¢nom izvodnicom
njegovog meridijalnog presjeka u obliku pravca (slika 11.68b)), poloZzenom pod odredenim
uglom u odnosu na vertikalu, recirkulacija se mogla i oCekivati i ovdje je zadatak da razmjere
njene pojave ne prelaze odredenu mjeru. Ovdje se prije svega misli na veli¢inu nagiba pomenute
izvodnice meridijalnog presjeka kola, Sto takode iziskuje odredene CFD analize. Pri ulazu u
medulopati¢ni kanal, glavna struja radnog fluida zaobilazi, ili bolje re¢i ostavlja po strani
pomenuto podrucje recirkulacije, stvaraju¢i tako, sa stanovista pozeljnog toka, jednu vrstu
"mrtve" zone. Fluid, koji ispunjava ovu zonu, nema potrebnu kineticku energiju da bi se mogao
"prikljuciti" glavnom toku, i biva prepusten uticaju rotiraju¢eg radnog kola, koji mu daje
odgovaraju¢u obodnu brzinu. U razvoju ovog procesa, Cije razmjere su za radna kola
automobilskih turbopumpi donekle i prihvatljive, na odreden nacin "pomo¢" pruza i unutraSnja
povrsina prednjeg diska zatvorenog radnog kola, koja je u kontaktu s posmatranim fluidom. Ovi
rezultati su ukazali i na potrebu analize opravdanosti izrade zatvorenih radnih kola za
automobilske turbopumpe, kod kojih se prednja izvodnica meridijalnog presjeka izvodi u obliku
pravca (nagnuta pod odredenim uglom). Ovakav meridijalni presjek dovodi do toga da granica
glavne struje fluida u medulopaticnom kanalu, na strani pomenute prednje izvodnice u obliku
pravca, ne slijedi ovu izvodnicu, nego se, kako je to ve¢ objaSnjeno, stvara nekorisna "mrtva"
zona. Rezultati analiza, provedenih na modelu iste geometrije kao kod modela datog na slici
11.67, ali s otvorenim radnim kolom, dati su na kraju ovog odjeljka.

Na slici s uvecanim rasporedom brzine u dijelu meridijalnog presjeka (slika 11.70), moze se
vidjeti da je desna bo¢na izvodnica medulopati¢nog kanala dobro dizajnirana, jer vektori brzine
dobrog dijela kanala "prate" oblik ove konture. Recirkulacija je prisutna i u zoni ispred glavcine
radnog kola (donji dio modela ulaza u radno kolo) i kod buducih izvedbi ovog modela
turbopumpe trebalo bi na neki nacin onemoguciti ulaz fluida u ovu zonu. Najprije zbog toga Sto
ova recirkulacija u izvjesnoj mjeri usporava radni fluid u podrucju gdje ovaj nailazi na zaobljeni
dio glavcine kola.
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b)

comet

Dad= 2102/2001

Pk200-1 0.6 bar

Velocity (m/s)
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Date 17i01/2001

Pk200-1 0,6 bar

Velocity (m/s)
1.779e+01

1.603e+01
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1.252e+01
1.077e+01
9.012e+00
7.257e+00
5.502e+00
3.747e+00
1.992¢+00

2.375e-01
¥
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S1. 11.68 Raspored brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima modela bez spirale,

kod postupka proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola, s prvim tipom
grani¢nih uvjeta i za op¢i napor Ap = 0,6 bar (n = 3000 o/min)

a) ortogonalni presjek, 6 mm od dna medulopati¢nog kanala,

b) meridijalni presjeci
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.

cormet
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Pressure (Pa)
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Pressure (Pa)
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—3.734e404
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—6.869e+04
—8.437e404
¥
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b)

S1. 11.69 Raspored pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima modela bez
spirale (uz sliku 11.68)
a) ortogonalni presjek, 6 mm od dna medulopati¢nog kanala,
b) meridijalni presjek
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comel

Date 21802/2001
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-| 8.151e+00
¥.660e+00
6.180e+00
4.684e4+00

3.209e+00
I 1.723e+00
2.37be—0

¥
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Sl. 11.70 Uvecan prikaz rasporeda brzine na dijelu meridijalnog presjeka sa slike 11.68

Na slici 11.71 date su krive promjene protoka Q, a na slici 11.72 krive promjene momenta My na
lopaticama fiktivnog radnog kola, u funkciji vremena, za razliCite veli¢ine opéeg napora Ap.
Nakon naglog skoka u startu, veli¢ina protoka opada do vrijednosti na kojoj se ustali. Nema
oscilovanja protoka, jer nema spirale. Kod krivih promjene momenta prisutne su kod nizih
vrijednosti opéeg napora neznatne oscilacije, koje se nisu ocekivale kod ovakvog modela bez
spirale. Kako se radi o malim amplitudama, nisu se trazili uzroci ovih oscilacija.

Promjena momenta My na lopaticama fiktivnog radnog kola, u funkciji opéeg napora Ap, za
model bez spirale, pri n = 3000 o/min, data je na slici 11.73.

Na slici 11.74 data je karakteristika analiziranog modela medulopati¢nih kanala, odnosno Q-Ap
kriva, koja zorno prikazuje karakter karakteristike izabrane automobilske turbopumpe (rijec je o
polozenoj karakteristici), ili neke budu¢e pumpe, koja ¢e imati isti, ili na bazi zakona sli¢nosti
formiran oblik. Oblik dobivene Q-Ap krive identican je odgovarajuc¢oj krivoj stvarne
turbopumpe, koja je snimljena na opitnom postrojenju pri # = 3000 o/min i prikazana na slici
10.5. Razlika kod ovih dviju krivih o€ituje se u tome §to su protoci kod modela za numeric¢ke
analize veci, §to se 1 ocekivalo, jer kod istog nema spirale. Medutim, stepen podudaranja oblika
dviju pomenutih krivih je i veéi nego Sto se ocekivalo, pa se i ovim pokazalo da
trodimenzionalne CFD analize na modelima sprovodnih medulopati¢nih kanala, s odgovarajué¢im
ulazom u radno kolo i bez spirale, imaju svoj puni smisao.
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min
0,014
0,012
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0,4 bar
0,008
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(E}‘ 0,8 bar
0,006 1 bar
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S1. 11.71 Promjene protoka Q u funkciji vremena, za model bez spirale i prora¢un

s rotiranjem fiktivnog radnog kola, a za razlicite veli¢ine opéeg napora Ap
(0,2 s =10 obrtaja)

0,15

M-t dijagrami za n=3000 o/min

0,4 bar

0,6 bar
0,8 bar

1 bar

1,1 bar

0,155 0,16 0,165 0,17 0,175 0,18 0,185 0,19 0,195 0,2

ts

S1.11.72 Promjene momenta M na fiktivnom radnom kolu, u funkciji vremena, za model

bez spirale i proracun s rotiranjem fiktivnog radnog kola, a za razlicite veli¢ine Ap
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M-Ap dijagram za n=3000 o/min

o
o
[N}
o
IS

0.6 0.8 1 12
Ap bar

S1. 11.73 Promjena momenta My na lopaticama fiktivnog radnog kola, u funkciji opéeg napora
Ap, za model bez spirale i proracun s rotiranjem kola, pri n = 3000 o/min

Q-Ap kriva za n=3000 o/min

Ap bar

0

0.002 0.004 0.006 0.008 0.01 0.012 0.014
Q m®/s

S1. 11.74 QO-Ap kriva modela bez spirale, na bazi rezultata proracuna s rotiranjem fiktivnog
radnog kola, za n = 3000 o/min
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Izracunavanje relativnih brzina u medulopaticnim kanalima modela bez spirale

U [8] se navodi: "Da bi se postigao visok stepen korisnosti pumpe pri optimalnom
(proracunskom) rezimu rada, neophodno je da strujanje u pojedinim elementima pumpe (radno
kolo, zakolo, spirala) bude ustaljeno, i to: apsolutno strujanje u nepokretnim elementima, a
relativno strujanje u obrtnim elementima pumpe." Dizajnerima turbopumpi posebno je korisno
ako mogu u bilo kojoj fazi dizajna dobiti sliku rasporeda relativne brzine strujanja radnog fluida
u medulopati¢nim kanalima, odnosno brzina srujanja kroz kanale "oslobodenih" uticaja obodne,
odnosno prenosne brzine radnog kola. Najbolji na¢in da se dode do pomenutih relativnih brzina
je da se tokom proracuna za neki model, svaki put nakon §to CFD program u posmatranom
trenutku vremena izraCuna komponente vektora brzine za sve posmatrane Celije, za Celije koje
pripadaju radnom fluidu u medulopaticnim kanalima izracunaju brzine koje ¢e biti jednake
razlici vektora totalne brzine i odgovaraju¢e obodne-prenosne brzine. Za ovu svrhu je potrebno
kreirati korisni¢ki program, koji bi trebao da se aktivira na kraju svakog vremenskog intervala,
poslije kojeg je predvideno izraCunavanje svih zahtijevanih parametara toka. Rezultati ovakvog
proracuna posebno su vazni u fazi realizacije analiza modela bez spirale, da bi se dobila slika
strujanja-rasporeda relativne brzine u medulopaticnim kanalima bez uticaja toka u spirali,
odnosno da bi se dobila "Cista" slika o kvalitetu oblika medulopati¢nih kanala sa stanovista
postizanja ustaljenog relativnog strujanja u radnom kolu pumpe. Ovaj proracun ima svoj znacaj i
u fazi kada je zavrSeno oblikovanje spirale, jer se njegovom provedbom moze dobiti i predstava
o stepenu uticaja oblika spirale na remecenje strujanja u medulopati¢nim kanalima radnog kola.

Na slici 11.76 data je slika rasporeda relativne brzine u ortogonalnom presjeku medulopati¢nih
kanala modela bez spirale, dobivena u prethodnom paragrafu opisanim postupkom, za slucaj
proracuna s rotiranjem radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta i za op¢i napor Ap = 0,6
bar. Broj obrtaja fiktivnog radnog kola iznosio je n = 3000 o/min. Na bazi rasporeda relativne
brzine u ortogonalnom presjeku medulopati¢nih kanala, moze se jo§ jednom konstatovati da je
oblik lopatica radnog kola analizirane automobilske turbopumpe dobro izabran. Duz cijelog
medulopati¢nog kanala brzina fluida je ravnomjerna i do njenog porasta dolazi tek u zoni izlaza,
zbog izrazenog suzenja kanala. Na meridijalnim presjecima (slika 11.75) se moze vidjeti da je 1
kod relativnih brzina prisutan ranije ve¢ uoceni problem stvaranja "mrtve" zone u podrucju
ostrog prelaza fluida iz uvodnog dijela u medulopati¢ne kanale.
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S1. 11.75 Raspored relativne brzine u meridijalnim presjecima sprovodnih medulopati¢nih

kanala modela bez spirale, kod proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola
(n=3000 o/min), s prvim tipom grani¢nih uvjeta i za op¢i napor Ap = 0,6 bar
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S1. 11.76 Raspored relativne brzine u ortogonalnom presjeku sprovodnih medulopati¢nih
kanala modela bez spirale (uz sliku 11.75)

Analiza modela bez spirale, s otvorenim radnim kolom

Na slijede¢im slikama su prikazani rezultati trodimenzionalnih CFD analiza, provedenih na
modelu iste geometrije kao kod modela datog na slici 11.67, ali s otvorenim radnim kolom.
Proracuni su realizovani s rotiranjem radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta i za op¢i napor
Ap = 0,6 bar. Pojam "otvoreno radno kolo" u ovom slucaju znaci da ¢e grani¢ni regioni
medulopati¢nih kanala, koji leze na koni¢noj povrSini, nastaloj rotacijom prednje izvodnice
meridijalnog presjeka radnog kola izabrane turbopumpe u obliku pravca (slika 4.3), imati brzinu
jednaku nuli. Time se simulira kontakt fluida u medulopati¢nim kanalima rotiraju¢eg radnog
kola sa susjednom paralelnom koni¢nom povrSinom kucéista pumpe (slika 4.3). Na navedenoj
slici se moze vidjeti da izmedu radnog kola i kuéista postoji zazor Sirine 0,5 mm, ¢ije postojanje i
veli¢ina svakako u odredenoj mjeri negativno uticu na performanse i stepen iskoriStenja pumpe.
Kod razmatranih analiza otvorenog radnog kola radilo se s pretpostavkom da ovog zazora nema.
Ovom aspektu u buduéim istraZivanjma treba posvetiti posebne analize, s modelima koji ¢e u
zoni pomenutog zazora (a ispred radnog kola) imati "zavjesu" Sirine zazora, spojenu s modelom
ulaza u radno kolo.
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Na slici 11.78, na kojoj je dat raspored brzine u meridijalnim presjecima sprovodnih
medulopati¢nih kanala modela bez spirale i s otvorenim radnim kolom, moze se vidjeti da je,
istina u manjoj mjeri, smanjen intenzitet stvaranja "mrtve zone", u odnosu na model sa
zatvorenim kolom. Ovo se u izvjesnoj mjeri pozitivno odrazilo na strujanje u kanalima, pa je kod
istih grani¢nih uvjeta i broja obrtaja n = 3000 o/min protok kod otvorenog radnog kola veci za
oko 1,8 %. Za konacan sud bi trebalo uraditi i prora¢une za druge brojeve obrtaja. InZenjeri
kompanije, koja je razvila izabranu automobilsku turbopumpu, na raspolaganju su imali rezultate
eksperimentalnih istrazivanja, na bazi kojih su i izabrali varijantu s otvorenim radnim kolom,
koja je, prvenstveno sa stanovista izrade, znatno povoljnija. Raspored pritiska kod ovog modela
gotovo je identian odgovaraju¢em rasporedu kod modela sa zatvorenim radnim kolom.

Prikazani rezultati za model otvorenog radnog kola, formiranog na bazi geometrije izabrane
turbopumpe, u skladu su s rezultatima eksperimentalnih ispitivanja, datim u odjeljku 10 za dva
oblika drugog modela automobilske turbopumpe (vanjskog promjera @ 136 mm), pri cemu je
prvi sa zatvorenim, a drugi s otvorenim radnim kolom. Prema ovim rezultatima, kod zatvorenog
kola se, kod istih napora, dobivaju znacajnije veci protoci tek kod vecih brojeva obrtaja (3000 1
3500 o/min, prema slici 4.8). Kompanija koja proizvodi pomenuti drugi model automobilske
turbopumpe takode se u jednom momentu opredijelila za proizvodnju samo otvorenog kola
navedenog promjera, dok neki njeni kooperanti i danas proizvode njegovu zatvorenu varijantu,
koja je, zbog komplikovanijih alata i procesa livenja skuplja (jer je, za razliku od otvorenog kola,
ovdje za livenje potrebno i jezgro).
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S1. 11.77 Raspored brzine u ortogonalnom presjeku sprovodnih medulopati¢nih kanala
modela s otvorenim radnim kolom i bez spirale, kod proracuna s rotiranjem
radnog kola, s prvim tipom grani¢nih uvjeta i za op¢i napor Ap = 0,6 bar
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S1. 11.78 Raspored brzine u meridijalnim presjecima sprovodnih medulopati¢nih kanala

modela s otvorenim radnim kolom i bez spirale, kod proracuna s rotiranjem
radnog kola (uz sliku 11.77)
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U skladu s predlozenom metodikom etapnog proracuna i dizajna automobilskih turbopumpi,
ocito je da se fazi oblikovanja meridijalnog presjeka radnog kola mora posvetiti posebna paznja,
jer oblik ovog presjeka, s u prethodnom koraku definisanim oblikom lopatica, daje osnovu za
modeliranje sprovodnog medulopati¢nog kanala. Kad su u pitanju automobilske turbopumpe,
vecina modela do kojih se moglo do¢i, imaju otvoreno radno kolo, s izvodnicom u obliku pravca
na njegovoj otvorenoj strani (kao kod radnog kola izabrane turbopumpe). U ovom smislu,
potrebno je, primjenom numericke metode, provesti analize uticaja ugla nagiba pomenute
prednje izvodnice meridijalnog presjeka kola, na strujanje fluida u medulopati¢nim kanalima, a
time 1 na performanse cijele pumpe. Osim toga, generalno kod turbopumpi poseban znacaj ima
oblikovanje izvodnica meridijalnog presjeka, gdje najesce ni jedna od njih nije pravac. Osim
postupka definisanja osnovnih geometrijskih parametara oblika sprovodnog medulopaticnog
kanala, datog u odjeljku 9, kojim se definiSe 1 meridijalni presjek kola, svakako treba posvetiti
paznju i u referentnoj literaturi datim brojnim postupcima i iskustvenim preporukama za
optimizaciju oblika ovih izvodnica. Tako je, na primjer, u [5] izveden izraz za odredivanje
najpovoljnijeg radijusa zaobljenja prednje izvodnice meridijalnog presjeka kola (u funkciji
ulaznog ugla lopatice f;), koji bi trebao da obezbijedi najpovoljniji raspored brzine na ulazu u
medulopati¢ne kanale kola. U ovom smislu, otvoreni su Siroki prostori za istrazivanja na bazi
primjene numerickih metoda, jer se provjere pomenutih izraza, postupaka i preporuka, na ovaj
nacin mogu brzo i efikasno realizovati.

Na ovom mjestu se, na bazi prikazanih rezultata trodimenzionalnih CFD analiza u fazi
modeliranja i optimizacije sprovodnih medulopati¢nih kanala, moze kazati da predlozeni
postupak analize modela ovih kanala bez spirale (uz uvodenje modela ulaza u radno kolo), kao
vazna etapa u predlozenoj metodologiji proracuna i dizajna turbopumpi (u naSem slucaju
posebno automobilskih turbopumpi), ima puno opravdanje.
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11.3.4 Rezultati tranzientnih analiza primjenom pribliZznog
postupka proracuna

Primjenom pribliznog postupka proratuna (MRF postupak), s rjeSavanjem problema u dva
razlicita koordinatna sistema, na modelu s punim ulazom u radno kolo (bez koni¢nog prstena,
slika 11.60) i s drugim tipom grani¢nih uvjeta, dobiveni su rezultati prikazani na slijede¢im
slikama.
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S1. 11.79 Raspored brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima ( a) ortogonalni 1
b) meridijalni presjeci) modela bez spirale, kod pribliznog postupka proracuna
1 s drugim tipom grani¢nih uvjeta (drugi slucaj prorac¢una prema tabeli 11.2)
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Sl. 11.80 Raspored pritiska u sprovodnim medulopaticnim kanalima (a) ortogonalni 1
b) meridijalni presjek) modela bez spirale, kod pribliznog postupka proracuna i
s drugim tipom grani¢nih uvjeta (drugi slucaj proracuna prema tabeli 11.2)
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S1. 11.81 Uvecan prikaz rasporeda brzine na dijelu vertikalnog meridijalnog presjeka
sa slike 11.79

Kod provedbe pribliznog proracuna, broj obrtaja rotiraju¢eg subdomena iznosio je n = 3000
o/min.

Uporedbom odgovaraju¢ih slika rasporeda brzine 1 pritiska, dobivenih na bazi rezultata
proracuna realizovanih dviju vrsta analiza, moze se konstatovati visok stepen podudarnosti. Kod
analiza primjenom pribliznog postupka proracuna, dobiven je i dijagram promjene momenta My
na lopaticama fiktivnog radnog kola, u funkciji opéeg napora Ap, identi¢an dijagramu na slici
11.73, za analize s rotiranjem radnog kola. I dobivena Q-Ap kriva potpuno je podudarna s
istorodnom krivom, datom na slici 11.74, proisteklom iz egzaktnog postupka proracuna s
rotiranjem radnog kola. Zbog visokog stepena podudaranja, ovi dijagrami nisu posebno
prikazivani.

Vazno je jo$ podsjetiti da su analize primjenom pribliznog postupka proracuna provedene s
odgovarajuc¢im pritiskom na izlazu modela, u skladu sa situacijom kod odgovaraju¢eg modela s
egzaktnim postupkom proracuna. Medutim, u situacijama kada neki novi problem bude trebalo
rjeSavati primjenom pribliznog postupka proracuna, u nedostatku potrebnih informacija, mogu se
specificirati i grani¢ni uvjeti s brzinom na ulazu u rasponu od 2 do 4 m/s, i pritiskom na izlazu p
= (0 bar. Na ovaj nac¢in se mogu dobiti svi potrebni podaci za razmatrani nivo analiza, kako je to u
jednom sluc¢aju radeno kod realizacije ravninskih analiza.



11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-79

11.4 Oblikovanje spirale

Nakon izbora oblika i dimenzionisanja spirale na bazi rezultata nekog od konvencionalnih
postupaka proracuna, dobiva se geometrijska osnova za oblikovanje spirale pomocu 3D
modelera. Ista se sastoji od kruga spoljnjeg prec¢nika radnog kola i niza poprecnih presjeka
spirale koji leZe u iz centra kola zrakasto postavljenim ravnima, poloZenim kroz osu radnog kola,
kako je to prikazano na slijedecoj slici za spiralu izabrane automobilske turbopumpe.

S1. 11.82 Geometrijska osnova za oblikovanje spirale izabrane automobilske
turbopumpe pomocu 3D modelera

Kruznica pomenutog kruga predstavlja izvodnicu spirale, ¢iji se model generira pomocu opcije
3D modelera, koja prate¢i konturu pomenute kruznice omogucava "provla¢enje" modela kroz
sve prethodno kreirane konture poprec¢nih presjeka spirale. Broj poprecnih presjeka spirale
prepusten je izboru dizajnera, ali svakako ne smije i¢i ispod odredene granice (koja zavisi od
veli¢ine spirale), jer od ovog broja direktno ovisi kvalitet kreiranog modela. Zbog specificnog
oblika, ovaj broj u podrucju glave spirale svakako treba biti znacajno veci.

Spirala izabrane turbopumpe u zoni njene glave nije izvedena po preporukama konvencionalnih
postupaka proracuna i dizajna za ovaj dio pumpe. Primijenjeni oblik glave spirale onemogucio je
formiranje njenog jezicka, tako da je kuciSte pumpe izvedeno s odstranjenim repom spirale u
duzini od nekih desetak milimetara (slika 11.2). Pitanje izbora optimalnog oblika spirale, pa u
okviru toga 1 oblikovanja njene glave i jezicka, zahtijeva posebnu opservaciju. Kod modela kod
koga nije odstranjen rep spirale, i kod koga je omogucen tok fluida izmedu ovog dijela i glave
spirale, razultati numerickih proracuna su pokazali da zbog razlike pritiska u ova dva podrucja
dolazi do djelimi¢nog poremecaja strujanja u glavi spirale. Ovim se potvrdilo da odstranjivanje
dijela repa spirale ima svoje opravdanje.



11-78 1. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

Iz razloga koji su objaSnjeni u prethodnim poglavljima, a u vezi s formiranjem kliznog interfejsa
na dodirnoj povrsini fluida radnog kola i spirale, model spirale za trodimenzionalne CFD analize
kreiran je s repom produzenim do njene glave. A da bi se sprijecio tok fluida izmedu repa i glave
spirale, na mjestu spoja ova dva dijela postavljena je odgovaraju¢a prepreka. Tako dobiven
model (u wireframe 1 solid formi) prikazan je na slici 11.83.

b)

S1. 11.83 Model spirale izabrane automobilske turbopumpe
a) wireframei b) solid model

Specifican i1 nestandardan oblik prikazane spirale izabrane turbopumpe uzrokovan je prije svega
polozajem pumpe u odnosu na blok motora (smjeStena izmedu motora i1 hladnjaka, s
ventilatorom na kraju vratila), 1 iz toga proizasSlim nacinom vezivanja kuc¢iSta pumpe za pomenuti
blok, kako je to detaljnije objasnjeno u odjeljku 10. Na strani kojom pumpa nalijeze na motor,
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spirala je ravna, a tu je i glava spirale, koja je oblikovana tako da mijenja smjer radnog fluida za
90°, pri njegovom ulasku medu cilindre motora.

Osim pravougaonog, za automobilske turbopumpe koriste se 1 drugi oblici presjeka spirale (na
primjer kruzni) 1 pozeljno je da se za sve koriStene oblike posjeduju programi za njihov
proracun, s dodacima koji ¢e omoguciti ispunjavanje i specifi¢nih zahtjeva, prisutnih kod dizajna
ovih pumpi. To treba da omogu¢i da se u fazi preliminarnog dizajna moze brzo do¢i do
geometrijskih parametara viSe varijanti spirale i prate¢ih difuzora, koji se odgovaraju¢im makro-
programima mogu unijeti u 3D modeler. Nakon toga slijede faze kreiranja modela i generiranja
mreze, koje se takode u vecoj ili manjoj mjeri mogu automatizovati. Posebno osjetljiva je faza
redizajna, zbog toga Sto je potrebno pronac¢i nacine da se nakon analize rezultata provedenih
CFD analiza $to brze provedu izmjene na mrezama, odnosno modelima spirale, to jest da se
ubrza cjelokupan postupak dizajna 1 Sto prije dode do zadovoljavajuceg rjeSenja spirale, a time i
cijele pumpe.

U fazi kada jo$ nije definitivno odreden spoljnji precnik radnog kola, a Zele se provesti
numericke analize sa spiralom, ili kada se odlucuje o obliku presjeka spirale, od koristi mogu biti
1 modeli pribliznog oblika ovog dijela pumpe. Takav model spirale za izabranu turbopumpu, s
pravougaonim oblikom presjeka, bez zaobljenja ivica, prikazan je na slici 11.84. Za ovakve
modele mogu se izraditi jednostavni 1 brzi makro-programi za njihovo modeliranje i generiranje
mreza.

Sl. 11.84 Model spirale izabrane turbopumpe, s presjekom pravougaonog oblika
1 bez zaobljenja ivica
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11.5 Oblikovanje kolektora-uvodnika

Kako je ve¢ pominjano, jedna od specifi¢nosti automobilskih turbopumpi je postojanje dva
ulazna otvora. Kroz prvi od njih, u periodu normalnog rada zagrijanog motora, uvodi se
pothladena voda iz hladnjaka, dok je drugi u funkciji u periodu zagrijavanja motora, kada se
voda s temperaturom nizom od radne usmjerava pored hladnjaka direktno u pumpu.

Prema referentnoj literaturi (na primjer [7]), pri projektovanju turbopumpi se tezi ostvarivanju
strujanja u dovodu malom brzinom, ubrzanog pri ulazu u kolo i sa S§to ravnomjernijim
rasporedom brzine, bez rotacionih komponenti, sem ako je predvideno dovodenje s ulaznim
vrtlogom. Ovim se postize svodenje gubitaka usljed trenja na najmanju mjeru, ¢ime se stvaraju
uslovi za povoljan rad kola s visokim stepenom korisnosti, uz smanjenu opasnost od kavitacije.

Problemu realizacije funkcije koja obezbjeduje uvodenje vode u pumpu iz dva "izvora", treba
posvetiti posebnu paznju. Kod kamionskih turbopumpi za rjeSenje ovog problema postoje dvije
mogucénosti. Kod prve varijante, kod koje je na vratilu pumpe, na strani prema hladnjaku,
ugraden ventilator (¢ime je sprijeCena mogucénost dotoka vode u pravcu ose kola, direktno u
njegovo srediste), ova funkcija je ostvarena inkorporiranjem u kuéistu pumpe dodatnog prostora
ispred radnog kola, koji okruzuje vratilo pumpe 1 na koji se s bo¢nih strana nadovezuju dva
ulazna otvora. Takav slucaj imamo kod svih kamionskih pumpi, do ¢ijih se izvedbi ili tehnicke
dokumentacije doSlo tokom realizacije provedenih istrazivanja. Na presjeku izabrane
turbopumpe (slika 10.3), ovaj prostor se moze vidjeti lijevo od radnog kola, a njegov 3D model,
na kome se jasno vide dva kraka za ulaz vode, prikazan je na slici 11.85. Kod svih pomenutih
pumpi, ovaj prostor, nazvan u internoj terminologiji ove monografije kolektor-uvodnik, ima u
svom tijelu izrazeno komplikovane oblike, koji su mjesto znacajnih gubitaka pri prolazu
rashladne tekuéine kroz dijelove cirkulacijskog sistema hladenja motora. Takav je slucaj i s
kolektorom-uvodnikom izabrane turbopumpe. Komplikovanosti oblika ovog prostora doprinosi
1 specifican oblik spirale pumpe, koja iz konstruktivnih razloga (da bi se obezbijedila ugradbena
"stopa" pumpe, koju na slici 10.3 predstavlja desna ivica presjeka) nije postavljena simetricno u
odnosu na obodnu povrSinu izlaza radnog kola, nego se pomjera u stranu dovoda vode i tako
usijeca u prostor predviden za kolektor-uvodnik. Raspolozivi prostor, ograni¢en zbog zahtjeva za
zbijenoS¢u konstrukcije, dovodi do toga da pomjeranje spirale iziskuje deformisanje oblika
kolektora (slika 11.85a)), u mjeri koja je kod vecine posmatranih pumpi presla prihvatljivu
granicu. Na kuciStu se nalazi i otvor, kroz koji radni fluid u slu€aju "probijanja" zaptivaca istice
iz pumpe (da bi se sprijecilo ostecenje lezaja), i zbog koga je kolektor u jednom dijelu naglo
suZen (donji dio kolektora na slici 11.85b)). Osim navedenih nedostataka, koji su u manjoj ili
vecoj mjeri redovna pojava kod kuéista kamionskih turbopumpi ovakvog tipa, kod izabrane
turbopumpe na ulaznom otvoru za dovodenje vode iz hladnjaka, iz konstruktivnih razloga
formirano je veliko suzenje u obliku utisnutog palca (slikal1.85b)). Sve ovo su razlozi zbog
kojih se oblikovanje kolektora-uvodnika mora provesti uz naglaSenu paznju i nastojanje da se, sa
stanovista strujanja rashladne vode, dobiju $to povoljniji oblici. Jedan od dodatnih zahtjeva, koji
se postavlja pred ovakvo kuéiste, je njegova dovoljna ¢vrstoca, da bi moglo nositi vratilo sa svim
njegovim elementima, a posebno ventilatorom ispred hladnjaka motora.

Nacin dovodenja radnog fluida u prvoj varijanti izvodenja kolektora-uvodnika najblizi je tzv.
bo¢nom dovodenju, koje se primjenjuje kod velikog broja jednostepenih i u gotovo svim
viSestepenim radijalnim 1 radijalno-osnim pumpama, kod kojih se kolo, odnosno kola, nalaze
izmedu lezista vratila. Ove pumpe, za razliku od automobilskih turbopumpi, imaju jedan ulazni
otvor. Kod ovakvih izvedbi, vazno je da se sprijeci formiranje usisnog rotacionog vrtloga
izazvanog djejstvom obrtne glavcine kola.
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Jedno od rjesenja koje se namece za poboljSanje prve varijante oblika kolektora-uvodnika je
moguénost njegovog izvodenja u obliku prstena, kroz koji bi prolazilo vratilo pumpe, sa
zaobljenim ivicama na obodnim povrSinama. Ulazni kanali bi se trebali postaviti tako da pod
odredenim uglom tangiraju spoljnju cilindricnu povrSinu prstena i da fluid, koji dolazi kroz
jedan, ili drugi otvor, stvara predrotaciju u prstenu u smjeru vrtnje kola. I ovaj prijedlog rjesenja
iziskuje kvalitativnu analizu i optimizaciju svih geometrijskih parametara oblika kolektora, pa su
numeriCke analize 1 ovdje namecu kao najpovoljnije rjeSenje, za fazu prije izrade prototipa i
provedbe eksperimentalnih ispitivanja.

U drugoj varijanti, pumpa se ugraduje na bo¢noj strani bloka motora. Ova varijanta je povoljnija
sa stanoviSta uvodenja vode u pumpu, jer se ona dovodi u pravcu ose kola direktno u njegovo
srediste. Kolektor-uvodnik se formira u kuc¢istu pumpe ispred radnog kola, na strani dovoda
vode, a iz njega se izvode dva dovoda, za obezbjedenje funkcije uvodenja vode iz dva "izvora".
Kod ove varijante, koja je ¢eS¢a kod turbopumpi za motore putnickih automobila, prisutne su
brojne varijacije oblika kolektora-uvodnika. U nekim slucajevima se radni fluid, u periodu
nedovoljne zagrijanosti motora, nakon povratka mimo hladnjaka, uvodi direktno na izlazne ivice
lopatica.

Slozenost oblika prikazanog kolektora-uvodnika sugeriSe da je ovdje pogodno mjesto za
komentar jo$ jednog aspekta dizajna automobilskih turbopumpi. Kuéista, a ¢esto i radna kola
automobilskih turbopumpi, izraduju se livenjem od razli¢itih materijala. U vrijeme dizajniranja i
osvajanja proizvodnje izabrane automobilske turbopumpe, posebno je bila komplikovana izrada
drvenih modela dijelova pumpi, potrebnih za izradu kalupa za livenje, narocito onih s izrazeno
sloZzenom geometrijom. Ovo je bio dugotrajan 1 osjetljiv posao, koga su radili posebno obuceni
majstori modelari. Na Zalost, ovo je i danas preovladavajué¢i nacin izrade modela za livenje
sivog, nodularnog i ¢eli€nog liva u livnicama koje rade na prostorima bivSe Jugoslavije. NiSta
jednostavnija situacija nije bila ni kod izrade turbopumpi za putnicke automobile, ¢ija se kucista
1 danas najcesce izraduju postupkom livenja pod pritiskom od legura aluminija. Alati za ovaj
postupak livenja izraduju se od ¢elika, po moguénosti na CNC masinama. U oba slucaja, visoki
troSkovi 1 dugotrajnost cjelolupnog postupka proracuna i dizajna pumpi, odnosno alata za
njihovu proizvodnju, uslovili su da su ponavljanja u ovom procesu morala biti svedena na
najmanju mjeru. Ovo je jedan od glavnih razloga Sto su dijelovi pumpi, nastalih u periodu kada
su metode virtualnih analiza strujanja 1 naponsko-deformacionih stanja u inzenjerskim
konstrukcijama bile u povoju, ulazili u proizvodnju i s nedovoljno dotjeranim oblicima. Takav je
slucaj ocito 1 s kolektorom-uvodnikom izabrane automobilske turbopumpe.

U meduvremenu su se pojavili savremeni postupci brze izrade prototipova (Rapid Prototyping) i
brza izrada kalupa i1 alata (Rapid Tooling), koji su dosegli punu zrelost industrijske
implementacije. Medutim, i1 kod ovih "alata", bez obzira na sve njihove moguénosti, nije moguce
i¢i u izradu navedenih elemenata bez visoke doze sigurnosti u njihove karakteristike, jer
ponavljanja i ovdje drasticno uvecavaju ionako visoke troSkove. Zbog toga savremene metode
virtualnih analiza, ¢ija je primjena u razvoju i dizajnu turbopumpi prikazana u ovoj monografiji,
imaju svoje puno mjesto i opravdanje u metodikama proracuna i dizajna, kako turbomasina, tako
generalno i svih drugih uredaja i tehnickih sistema.
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b)

S1. 11.85 Model kolektora-uvodnika
a) pogled od radnog kola i spirale, Cije je leziSte usjeCeno u model (uz sliku 10.3)
b) pogled od ventilatora i hladnjaka motora (lijevo je ulazni otvor od hladnjaka)
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11.6 Trodimenzionalne CFD analize od ulaza do izlaza
turbopumpe

U postupku definisanja metodike, odnosno koncepta dizajna turbopumpi, generalno se mogu
pojaviti dvije vrste zadataka. Kod prve vrste, radi se o zadatku rekonstrukcije, odnosno redizajna
postoje¢e pumpe, s ciljem poboljSanja eksploatacionih karakteristika, dok se kod druge vrste radi
o dizajnu potpuno nove pumpe.

Kada je u pitanju rekonstrukcija, susreCemo se prvo s potrebom provedbe CFD analiza za
postojecu pumpu, da bi smo imali egzaktne pokazatelje njenih karakteristika, koji nam trebaju za
dalji rad. Ovakav slucaj imamo upravo kod analize izabrane postojece turbopumpe.

Medutim, u oba slucaja, i kod rekonstrukcije i kod dizajna nove pumpe, imamo potrebu i za CFD
analizama postojecih, odnosno ranije dizajniranih pumpi, koje su u praksi pokazale dobre
eksploatacione karakteristike. Zapravo bi se moglo kazati da se obe vrste zadataka mogu svesti
pod jedno — pod dizajn novih pumpi s ciljem poboljSanja njihovih karakteristika. U
konstrukcionim biroima proizvoda¢a pumpi ovaj momenat je posebno izrazen, jer se tokom
godina nakupljaju viSe ili manje uspjesni modeli pumpi, koji onda konstruktorima predstavljaju
osnovu kod dizajna novih modela. Na isti nacin i rezultati provedenih CFD analiza i zakljucaka
proisteklih iz njih, tokom vremena postaju dobra osnova dizajnerima pumpi u njihovom daljem
radu.

Kod razmiSljanja o Sto efikasnijoj provedbi trodimenzionalnih CFD analiza od ulaza do izlaza
turbopumpi, zbog kompleksnosti geometrije modela toka vode i modeld radnih elemenata
pumpe, namece se zahtjev za uvodenjem pojednostavljenja gdje god je to moguce. Prvo
pojednostavljenje se odnosi na oblik spirale, i najjednostavnije je da to najprije bude spirala s
pravouglim poprecnim presjekom (o ¢emu je ve¢ bilo govora), po mogucnosti i konstantne
Sirine. Ovakav oblik omogucava brze generiranje mreze spirale. Dobro rjesenje bi moglo biti i
izrada programa—generatora mreze ovakve spirale za zadani spoljni pre¢nik radnog kola. Dobar
razlog za ovakav nacin rada s pojednostavljenom spiralom je moguénost da se i u ovoj fazi
pojavi potreba za redizajnom radnog kola i promjenom njegovog spoljnjeg precnika d,, Cija
izmjena zahtijeva i novi proracun i ponovno modeliranje spirale. Sve do kona¢nog utvrdivanja
ovog precnika, jednostavnije 1 brze je raditi s pomenutom uprostenom spiralom. Na kraju bi se
morale provesti i analize s ciljem iznalaZenja najpovoljnijeg oblika spirale, ali ovakav etapni rad,
koji je ovdje predloZen i1 ve¢ primjenjivan u ranijim fazama, omogucava fokusiranje na analize
pojednih segmenata pumpe, s postepenim proSirenjima i usloznjavanjima analiza. Ovaj nacin
omogucava, izmedu ostalog 1 kvalitetnije pojedinacno sagledavanje uticaja pojedinih uticajnih
parametara na karakteristike pumpe.

Drugi oblik pojednostavljenja sastoji se u uklanjanju kolektora-uvodnika, ¢ija je uloga
sakupljanja vode ranije objasnjena, tako da ispred radnog kola imamo samo prelazni dio, nazvan
ulaz u radno kolo (kod izabrane turbopumpe to je prelazni cilindar), koji uvodi vodu u
medulopati¢ne kanale. Na ovaj nadin se moze utvrditi i stepen uticaja kolektora-uvodnika na
stepen iskoriStenja pumpe.

Za realizaciju trodimenzionalnih CFD analiza od ulaza do izlaza turbopumpe koristila su se, kao
1 u prethodnim fazama, dva tipa analiza, s dva razli¢ita pristupa rjeSavanja problema. Prvi
egzaktan, u kome rotor pumpe stvarno rotira, i drugi priblizan, gdje svi dijelovi pumpe miruju, i
u kome se problem rjeSava u dva razli¢ita koordinatna sistema, pri ¢emu jedan rotira brzinom
radnog kola, a drugi miruje. Drugi pristup je ta¢an u slucaju kada je tok osnosimetri¢an na
granici izmedu dva subdomena (onog koji u stvarnosti rotira i fiksnog).
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Sve trodimenzionalne CFD analize su provedene na modelima izabrane automobilske
turbopumpe. Prvo su realizovani proracuni primjenom egzaktnog nacina rjeSavanja problema, i
to najprije na modelu bez kolektora-uvodnika, ¢iju strukturu ¢ine: ulaz u radno kolo (slika
11.60), modifikovani sprovodni medulopati¢ni kanali, s dodatim prstenom na izlaznoj strani
radnog kola (slika 11.86 ) 1 spirala (slika 11.83). Nakon toga su provedeni proracuni istog tipa na
modelu u ¢iju strukturu je ukljucen i kolektor-uvodnik (slika 11.85). Slijedili su priblizni
proracuni na modelu bez kolektora-uvodnika, s ciljem da se i u ovoj fazi uporede rezultati
egzaktnog i pribliznog pristupa rjeSavanju.

11.6.1 Prilagodba modela medulopati¢nog kanala za analize
s rotiranjem fiktivnog radnog kola

Na modelu za prvi tip analiza, s rotiranjem fiktivnog radnog kola, moraju se formirati dva klizna
interfejsa, na ulazu i izlazu iz medulopati¢nih kanala. U strukturi razmatranog modela ukljucen
je 3D model ulaza u radno kolo, ¢ije je kreiranje, zajedno s odsijecanjem koni¢nog prstena na
strani ispred ulaza u medulopati¢ne kanale (koji ¢e rotirati brzinom radnog kola, pri ¢emu ¢e
njegova unutrasnja konicna povrsina tvoriti klizni interfejs s istovjetnom susjednom povr§inom
preostalog dijela vode ulaza u radno kolo) detaljno prikazano u odjeljku 11.2.2.

Drugi klizni interfejs se morao obezbijediti na izlaznom precniku radnog kola, gdje voda iz
medulopati¢nih kanala ulazi u spiralu. Na nacin kako je to ve¢ radeno kod modela za ravninske
analize (odjeljak 11.1.1), na izlaznoj strani su medulopaticni kanali skraéeni, tako da im je
spoljnji pre¢nik smanjen za izvjesnu duzinu, da bi se na ustrb tog skra¢enja formirao tanki prsten
¢elija, koji ¢e rotirati zajedno s ¢elijama vode u pomenutim kanalima. Probni proracuni su
pokazali da debljina ovog prstena moze biti znaajno manja od one kakva se imala kod modela
za trodimenzionalne analize od ulaza do izlaza turbopumpe. Zbog toga se ovim prstenom (koji
kod CFD proracuna rotira brzinom radnog kola) moze simulirati tanki sloj fluida u zazoru
izmedu radnog kola i spirale. Na slici 11.86 prikazan je modifikovan model sprovodnog
medulopati¢nog kanala (Cije je kreiranje u izvornom obliku objasnjeno u odjeljku 11.2.1), s na
izlaznoj strani kanala formiranim prstenastim segmentom (vanjski radijus segmenta jednak je
vanjskom radijusu radnog kola, odnosno medulopaticnog kanala). Kopiranjem ovako
modifikovanog medulopati¢nog kanala oko ose rotacije kola, dobije se puni prsten, potreban za
formiranje kliznog interfejsa.
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S1. 11.86 Modifikovan model medulopaticnog kanala, za analize s rotiranjem
fiktivnog radnog kola

11.6.2 Generiranje mreZe izmijenjenog modela medulopati¢nog
kanala

Za generiranje mreze, prema slici 11.86 modifikovanog modela medulopati¢énog kanala, na
raspolaganju su u osnovi tri varijante. U prvoj, mreza se u cjelosti moze kreirati od heksaedara.
Da bi se izbjegla velika "deformiranost" Celija, te prevelika gustoca elemenata u pojedinim
dijelovima modela (zbog naglih suzenja na istom), potrebno je izvrSiti segmentiranje
medulopati¢nog kanala 1 to najprije na dva osnovna segmenta, tako da diobena povrsSina odvaja
izlazni dio kanala na mjestu gdje pocinje njegovo suzavanje i formiranje izlaznog "Spica", kako
je to pokazano na slici 11.87. Isti postupak je primijenjen i za neke ravninske modele (slika 11.4
i 11.5). Za postizanje ravnomjernog rasporeda celija priblizno jednakih dimenzija, potrebno je
izlazni segment podijeliti na odredeni broj podsegmenata (slika 11.87). Na taj nacin se
omogucava da se broj ¢elija, idu¢i ka uzem dijelu kanala, postepeno smanjuje. Tako dobivena
mreza za cijelo radno kolo prikazana je na slici 11.88. Stvar se u ovom slucaju unekoliko
usloznjava zbog toga §to na dodirnim povrSinama susjednih segmenata (gdje se verteksi
susjednih cCelija ne poklapaju) moraju uspostaviti eksplicitne veze, uvodenjem proizvoljnih
interfejsa. Kod ove varijante, ve¢ina kvalitetnih generatora mreza omogucava automatsko, ili
poluautomatsko kreiranje mreza od heksaedara.
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S1. 11.87 Pogodno segmentiranje modifikovanog medulopati¢nog kanala
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S1. 11.88 Mreza medulopati¢nih kanala s dodatim prstenom na izlazu radnog kola
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Proizvoljni interfejsi bi se mogli izbjeci ako bi se, iduci ka vrhu izlaznog dijela kanala, broj ¢elija
postupno smanjivao uvodenjem odredenog broja prizmi, Sto predstavlja drugu od pomenute tri
varijante. Ovdje je problem S§to vec¢ina raspolozivih generatora mreza ne dozvoljavaju ni
automatsko, a ni poluautomatsko generiranje mreza od heksaedara s uklju¢ivanjem prizmi. Na
povrSinama segmenata je moguce kreirati ovakve mreze (i automatski i poluautomatski), kako je
to radeno kod ravninskog modela na slici 11.3, ali generatori za ovaj slucaj ne mogu ostvariti
"popunu" odgovaraju¢im c¢elijama u unutrasnjosti segmenata. Zbog toga u ovoj varijanti ostaje
mogucénost da se prilikom kreiranja segmenata u izlaznom dijelu kanala napravi jedan ili vise
prelaznih segmenata, u kojima bi se manuelno kreirao prelazni sloj ¢elija, ukljucujucéi i potreban
broj prizmi, za prelazak s veceg na manji broj celija, idu¢i u smjeru izlaza iz medulopati¢nog
kanala.

U trecoj varijanti se za kreiranje mreZze medulopati¢nog kanala mogu koristiti 1 tetraedri. Jedna
od takvih situacija je kada se u izlaznom dijelu kanala u obliku $pica mreza generira automatski
od tetraedara, da bi se na ovaj nacin broj proizvoljnih interfejsa u jednom kanalu sveo na jedan
(u slucaju da je mreza prvog segmenta u smjeru dolaska fluida kreirana od heksaedara). Na
dodirnim povrSinama dodatih prstenastih segmenata potrebno je izvrsiti sjedinjavanje ¢vorova
koji se poklapaju. U ovom slucaju se desava da se pozicije ¢vorova, koji bi trebalo da se
poklapaju, matematski ne podudaraju (ovo se pojavljuje samo kod tetraedara), Sto onda iziskuje
povecanje podru¢ja "zahvatanja" ¢vorova, a to u slucaju sitnije mreze moze potpuno
onemoguciti operaciju sjedinjavanja ¢vorova. Jedino preostalo rjeSenje tada je formiranje
proizvoljnih interfejsa i na ovim mjestima.

11.6.3 Generiranje mreZe spirale i obezbjedenje kliznog
interfejsa

Nakon kreiranja modela spirale, potrebno je, zbog stvaranja preduslova za generiranje optimalne
mreze u zoni drugog kliznog interfejsa (na dodiru spirale i obodne povrSine dodatog prstena na
izlazu medulopati¢nih kanala), te zbog izbjegavanja prevelike gustoce elemenata u pojedinim
dijelovima, pogodno segmentirati ovaj model, na nacin kako je to prikazano na slici 11.89.
Postupak "sjecenja" proveden je tako da su najprije polozene dvije ravnine paralelne osnovi
diska kola, koje prolaze kroz obodne ivice izlazne strane medulopati¢nih kanala. Na slici 11.89
zutom bojom su oznalene sve linije sjecenja. Opisanim postupkom dobiven je segment s
prstenastom unutrasnjom povrsinom (Zuta povrSina na modelu spirale s generiranom mreZom, na
slici 11.90), koja ¢e sa zeleno obojenom obodnom povr§inom modela na slici 11.88 tvoriti klizni
interfejs. Na ovaj nadin se mogu kreirati mreze s gotovo identicnim topologijama celija na
dodirnim povrSinama koje tvore klizni interfejs.

Dalje segmentiranje modela spirale provedeno je tako da je kroz osu obrtanja zrakasto polozen
odredeni broj ravnina "sjecenja". Konture jednog ovako dobivenog isjecka prikazane su zZutom
bojom na slici 11.89. Ovi segmenti su omogucili postupno smanjenje broja ¢elija, potrebno zbog
suzenja spirale, idu¢i ka njenom repu, kako se to moze vidjeti na slici 11.92, koja pokazuje i
mrezu spirale u pogledu od strane motora. Na mjestima promjene broja c¢elija uvedeni su
proizvoljni interfejsi.
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S1. 11.89 Prikaz provedenog postupka segmentiranja spirale izabrane turbopumpe
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S1. 11.90 Mreza spirale izabrane turbopumpe sa Zuto obojenom prstenastom
povrsinom drugog kliznog interfejsa
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11.6.4 Struktura prvog modela izabrane automobilske
turbopumpe za analize s rotiranjem radnog kola i
primijenjeni grani¢ni uvjeti

Na slici 11.91 prikazana je mreza medulopati¢nih kanala i spirale (pogled od strane hladnjaka i

ventilatora) prvog modela izabrane automobilske turbopumpe za analize s rotiranjem fiktivnog
radnog kola, a na slici 11.92 dat je pogled na istu mreZu od strane motora.
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SI. 11.91 Mreza medulopati¢nih kanala i spirale prvog modela izabrane automobilske
turbopumpe, za analize s rotiranjem radnog kola - pogled od strane hladnjaka

Dodavanjem mreze ulaza u radno kolo, prikazane na slici 11.61 (s inkorporiranim prstenom za
formiranje prvog kliznog interfejsa, na ulazu u radno kolo), dobivena je mreza prvog modela
cijele izabrane turbopumpe (bez kolektora-uvodnika), za analize s rotiranjem radnog kola (slika
11.93). Podaci o mrezi i kliznom interfejsu, te o provedenom numerickom eksperimentu, dati su
za ovaj model u tabeli 11.3111.4.

Kod prikazanog prvog modela izabrane turbopumpe, simuliran je op¢i napor Ap, odnosno razlika
pritiska na ulazu i izlazu modela. To je ostvareno tako $to je kod svih proracuna na ulazu u
model (plava grani¢na povrsina na ulazu u radno kolo, na slici 11.93) specificiran pritisak p = 0
bar, a na izlazu iz spirale (izlazna povrSina na glavi spirale obojena ljubi¢astom bojom, prema
slici 11.92), kod prvog slucaja proracuna zadan je pritisak od 0,4 bar, da bi se kod slijede¢ih
proracuna ovaj pritisak povecavao za po 0,2 bar, sve do pritiska od 1,2 bar, pri kojem viSe nije
bilo protoka.
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S1. 11.93 Mreza prvog modela izabrane turbopumpe za analize s rotiranjem radnog kola
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11.6.5 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem radnog kola
prvog modela izabrane automobilske turbopumpe

Rezultati tranzientnih analiza prvog modela izabrane automobilske turbopumpe (slika 11.93), s
rotiranjem fiktivnog radnog kola (n = 3000 o/min) i s grani¢nim uvjetima kojima je simuliran
op¢i napor Ap (pritisak na ulazu p = 0 bar i odgovarajuéi pritisak na izlazu iz raspona od 0,4 do
1,2 bar), dati su na slijede¢im slikama. Na slikama 11.94 do 11.97 dati su prikazi rasporeda
brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima 1 spirali, a na slici 11.98 1 11.99 relativne brzine
u istim kanalima pomenutog prvog modela, kod proracuna s opéim naporom Ap od 0,6 bar, a
nakon deset obrtaja fiktivnog kola, odnosno, nakon perioda u trajanju od 0,2 s. Na slici 11.100
dat je prikaz rasporeda pritiska u medulopati¢nim kanalima i spirali prvog modela (izostavljen je
ulaz u radno kolo), u pogledima od strane hladnjaka i motora. Na slici 11.101 je prikaz rasporeda
pritiska u meridijalnim presjecima (ravni presjeka: z =01y = 0), na slici 11.102 raspored pritiska
u ortogonalnom presjeku medulopati¢nih kanala i spirali, dok je na slici 11.103 dat raspored
pritiska u glavi spirale. Ortogonalni presjeci na slikama: 11.94, 11.98 i 11.102 formirani su na
udaljenosti 6 mm od dna medulopati¢nog kanala, odnosno 12 mm od osnove diska radnog kola
(prema slici 10.4), ili priblizno po sredini dubine kanala.
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S1. 11.94 Raspored brzine u sprovodnim medulopaticnim kanalima (ortogonalni presjek 6 mm
od dna kanala) prvog modela izabrane automobilske turbopumpe, kod proracuna s
rotiranjem radnog kola (z = 3000 o/min) i sa simulacijom opc¢eg napora Ap = 0,6 bar
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S1. 11.95 Raspored brzine u medulopati¢nim kanalima i spirali (meridijalni presjeci) prvog
modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (z = 3000
o/min) i1 sa simulacijom opcéeg napora Ap = 0,6 bar

1. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi



11.

Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-95

[
Ir. \\\:::".\
BB
I N R IS PR EES SRS ome
N S R E R SR Date 17/01/2001
N N R R R R R R
* R T T T T T T W rttrtor Pk0_100:6bar
- L . T T T T L T S ¥ Frrvr i
L e T T T ot
‘-th'_nh\t'\\kt: T oEt ot
- J L
'_tbq-»_\'\\'\\\\ Tr etk
++L~\\§\§\\ UMMM .
L MAREN %;Hx 1xi:::: Velocity (m/s)
— URSEESEEEE E RPN 1.422e+01
f\f,‘\l'!
,\é 1.281e+01
¥ 1.140e+01
9.994¢+00
8.583e+00
7.173e+00
5.763e+00
4.352e+00
2.942¢400
1.532e+00
1.215e-01
¥

=l

orme

Date 17i01/2001

Pk0-10 0,6 bar

Velocity (m/s)
1.422e+01

1.281e+01
1.140e+01
9.994e+00
8.583e+00
7.173e+00
5.763e+00
4.352e+00
2.942e+00
1.632e+00
1.215e-01
e s ¥

.
.

X
.

o e e samEte

SI. 11.96 Raspored brzine u medulopaticnim kanalima i spirali (meridijalni presjek) prvog
modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (z = 3000
o/min) i sa simulacijom op¢eg napora Ap = 0,6 bar
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Sl. 11.98 Raspored relativne brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (presjek kao
na slici 11.94 ) prvog modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem
radnog kola (n = 3000 o/min) i sa simulacijom opc¢eg napora Ap = 0,6 bar
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S1. 11.99 Raspored relativne brzine u sprovodnim medulopati¢énim kanalima (meridijalni
presjeci) prvog modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog
kola (n = 3000 o/min) i sa simulacijom opceg napora Ap = 0,6 bar
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Uporedbom rezultata tranzientnih analiza s rotiranjem radnog kola prvog modela izabrane
automobilske turbopumpe s rezultatima odgovaraju¢ih ravninskih modela, kao i
trodimenzionalnih modela sprovodnih medulopati¢nih kanala bez spirale, mogu se ve¢ dobiti
odgovori na neka od pitanja u vezi s moguénostima i stepenom upotrebljivosti predlozene
metodike proracuna i1 dizajna malih centrifugalnih turbopumpi (u ovom sluc¢aju automobilskih).
Tako se uporedbom prikaza rasporeda brzine (slika 11.94) i rasporeda pritiska (slika 11.102)
modela prikazanog u ovom odjeljku, s odgovaraju¢im prikazima u odjeljku 11.1.3 za ravninski
model kreiran na bazi geometrije izabrane turbopumpe (slika 11.8 1 11.9), moZe konstatovati da
se ve¢ ravninskim modelima moze za radijalne turbopumpe s cillindricnim kruzno-lu¢nim
lopaticama dobiti kvalitetna predodzba o strujanju unutar pumpe, kao i odredeni pokazatelji
karakteristika pumpe, o ¢emu ¢e biti govora u daljem tekstu. Time se jo$ jednom potvrdilo da se
ravninski modeli mogu uspjesSno koristiti u funkciji izbora oblika 1 broja lopatica radijalnih
radnih kola s cilindri¢nim lopaticama.

Na osnovu rezultata analizd modela sprovodnih medulopati¢nih kanala bez spirale, do kojih se
doslo u fazi izbora oblika ovih kanala (odjeljak 11.3.3), moze se, poslije realizacije proracuna
prvog modela cijele izabrane turbopumpe, kakav je model analiziran u ovom odjeljku,
konstatovati visok stepen upotrebljivosti pomenutih trodimenzionalnih modela bez spirale. Osim
toga, ovi modeli pruzaju i moguénost da se sagleda stepen uticaja spirale na strujanje u
medulopati¢nim kanalima. Tako se na slikama rasporeda brzine i relativne brzine prvog modela
izabrane turbopumpe (slike: 11.95 do 11.99) moze vidjeti da spirala u odredenoj mjeri "suzbija"
tok radnog fluida pri njegovom isticanju iz medulopati¢nih kanala, $to je najviSe izrazeno u
kanalima koji su u kontaktu s dijelom spirale u podru¢ju od njenog repa pa do zone nesto
izrazenijeg povecanja poprecnog presjeka iste. Ova pojava se najizrazitije moze vidjeti na
donjem dijelu slike 11.96. Osim toga, kod razmatranog modela sa spiralom prisutno je i
povecanje "mrtve" zone, u podruéju ostrog prelaza fluida iz uvodnog dijela u same
medulopati¢ne kanale, koja prema gornjem dijelu slike 11.96 dopire gotovo do polovine dubine
kanala. Karakter rasporeda relativne brzine (prema slikama: 11.75, 11.76, 11.98 i 11.99) gotovo
je identi¢an, uz pomenuto povecanje "mrtve" zone 1 stanovito usporavanje struje kod modela sa
spiralom.

Kad je u pitanju spirala izabrane turbopumpe, ocekivalo se da ¢e ona zbog svog nestandardnog
oblika "praviti" vece probleme i imati izrazenije negativan uticaj na strujanje u pumpi. Pored ve¢
konstatovanih problema, koji se mogu pripisati spirali, slike rasporeda brzine 1 pritiska u prvom
modelu izabrane turbopumpe (slika 11.95 1 11.100) pokazuju da se karakteru strujanja u ovom
dijelu pumpe moze dati prolazna ocjena, uz konstataciju da bi redizajn istog u ovom slucaju
svakako bio pozeljan.

Na slici 11.104 date su krive promjene protoka Q, a na slici 11.105 krive promjene momenta My
na lopaticama radnog kola, u funkciji vremena, za razli¢ite veli¢ine opéeg napora Ap. Na prvom
od navedena dva dijagrama moze se vidjeti da su i1 protok i oscilacije protoka veci Sto je Ap
manji. Model pumpe ima najmanje oscilacije protoka kod Ap = 1 bar. Isti karakter imaju i krive
promjene momenta na lopaticama fiktivnog radnog kola modela. S povecanjem opceg napora
Ap, smanjuju se i srednja vrijednost i amplituda pomenutog momenta. Krive promjene amplituda
oscilovanja protoka O i momenta My u funkciji opéeg napora Ap prikazane su na slici 11.106 1
11.107. Na ovom mjestu se Zeli posebno ista¢i Cinjenica da su kod odgovaraju¢eg ravninskog
modela, obradenog u odjeljku 11.3.3, dobiveni dijagrami promjene protoka O i momenta My
istog karaktera kao kod prvog modela izabrane turbopumpe. Na slici 11.10 i 11.11 moze se
vidjeti da su oscilacije protoka i momenta najveée kod Ap = 0,4 bar, a najmanje kod Ap = 1 bar,
Sto je gotovo identi¢no kao kod u ovom poglavlju analiziranog trodimenzionalnog modela.
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S1. 11.100 Raspored pritiska u prvom modelu izabrane turbopumpe, kod proracuna s
rotiranjem radnog kola (n = 3000 o/min) i za op¢i napor Ap = 0,6 bar
a) pogled od hladnjaka,  b) pogled od motora
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SI1. 11.101 Raspored pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (meridijalni presjeci)
prvog modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola
(n =3000 o/min) i sa simulacijom op¢eg napora Ap = 0,6 bar
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S1. 11.102 Raspored pritiska u medulopati¢énim kanalima i spirali (ortogonalni presjek 6 mm
od dna kanala) prvog modela izabrane turbopumpe, kod prorauna s rotiranjem
radnog kola (n = 3000 o/min) i sa simulacijom op¢eg napora Ap = 0,6 bar
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S1. 11.103 Raspored pritiska u glavi spirale prvog modela izabrane turbopumpe
(presjek u ravni y = 64 mm, prema slici 11.2)
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min
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S1. 11.104 Promjena protoka Q u funkciji vremena za prvi model izabrane turbopumpe
1 proracun s rotiranjem radnog kola, a za razliCite veli¢ine opéeg napora Ap
(0,2 s =10 obrtaja)
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S1. 11.105 Promjena momenta My u funkciji vremena za prvi model izabrane turbopumpe
i proracun s rotiranjem radnog kola, a za razlicite velic¢ine opéeg napora Ap
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Na slici 11.108 data je karakteristika (odnosno Q-Ap kriva) prvog modela izabrane turbopumpe.
Radi se o polozenoj karakteristici, ¢iji oblik je identiCan obliku odgovaraju¢e krive stvarne
izabrane turbopumpe, snimljene na opitnom postrojenju pri n = 3000 o/min i prikazane na slici
10.5. T u ovom slucaju, kao i kod analiza modela medulopati¢nih kanala, bez spirale, ne mogu se
vrsiti kvantitativne uporedbe protoka, jer je kod prvog modela izabrane turbopumpe izostavljen
kolektor-uvodnik. Ovo izostavljanje napravljeno je prvenstveno zbog toga §to se ovakvim
postupnim proracunima omogucava (kako je to i ranije ve¢ naglasavano) odredivanje stepena
uticaja pomenutog kolektora-uvodnika na tok radnog fluida u pumpi, kao i na njen ukupni stepen
iskoriStenja. Osim toga, 1 bez kolektora-uvodnika, dobivena je jedna cjelovita turbopumpa, koja
je kao takva interesantna za numericki eksperiment.

Dijagram amplitude oscilovnja protoka Q za n=3000 o/min
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SI. 11.106 Promjena amplitude oscilovanja protoka Q u funkciji opéeg napora Ap, za prvi
model izabrane turbopumpe i proracun s rotiranjem radnog kola (z = 3000 o/min)
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Dijagram amplitude oscilovanja momenta M za n=3000 o/min
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S1. 11.107 Promjena amplitude oscilovanja momenta My u funkciji opéeg napora Ap, za prvi
model izabrane turbopumpe i proracun s rotiranjem radnog kola (n = 3000 o/min)

Q-Ap kriva za n=3000 o/min
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SI1. 11.108 Karakteristika (Q-Ap kriva) prvog modela izabrane turbopumpe, na bazi
rezultata proracuna s rotiranjem radnog kola, za n = 3000 o/min
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11.6.6 Mreza kolektora-uvodnika i struktura drugog modela
izabrane turbopumpe za analize s rotiranjem radnog kola

Na slici 11.109 prikazana je mreza drugog modela izabrane automobilske turbopumpe za analize
s rotiranjem fiktivnig radnog kola, u pogledu od strane hladnjaka motora. Ova se sastoji od
mreze prvog modela iste turbopumpe (slika 11.93), kojoj je dodata mreza kolektora-uvodnika.
Spoj izmedu pomenutih dvaju dijelova novoformiranog drugog modela ostvaren je preko ulazne
povrsine prvog modela, koja je na slici 11.93 obojena plavom bojom. Mreza dodatog kolektora-
uvodnika kreirana je od heksaedara i mjestimi¢no od prizmi, koje su uvodene na podruc¢jima na
kojima je bilo potrebno povecanje, odnosno smanjenje broja ¢elija, kako se to moze vidjeti na
prvoj od pomenutih slika.

Generiranje mreZa 1 programski alati-generatori, izradeni za olakSavanje i ubrzavanje zahtjevnog
posla kreiranja mreza, mogu se okarakterisati kao nuzno zlo u primjeni numerickih metoda.
Postojeci generatori u buduc¢nosti ¢e vjerovatno biti usavrseni do takvog nivoa, da se mreza vise
ne¢e ni spominjati. A da su pomenuti danasnji generatori daleko od automatskih, pokazuje 1
iskustvo steceno kreiranjem mreze predmetnog kolektora-uvodnika.

Pokusaj automatskog generiranja mreze kolektora-uvodnika od tetraedara rezultirao je velikim
brojem za numericke analize previse izoblienih Celija ovog tipa. Jedini nacin da se dobije mreZa
zadovoljavajucée kvalitete, bio je da se pojedini dijelovi izdvoje u posebne segmente, za koje se
mreza kreirala manuelnim putem. U tabeli 11.3 dati su podaci o mrezi i kliznom interfejsu prvog
1 drugog modela izabrane turbopumpe. Izbor tipa i veli¢ine ¢elija mreza baziran je na iskustvu
autora.

Tabela 11.3 Podaci o mrezi i kliznom interfejsu prvog i drugog modela izabrane turbopumpe

Prvi i1 drugi model izabrane automobilske turbopumpe (s kolektorom-uvodnikom)

Tip ¢elija u modelu heksaedri, prizme

Broj ¢elija 1. model 160010 | 2. model 168966
Broj ¢elija u rotirajuéem subdomenu 52196

Broj ¢elija u kliznom interfejsu (KI) 522/2=261 na jednoj strani, u jednom sloju KI
Velicina ¢elije u kliznom interfejsu (mm) = 1,287

11.6.7 Grani¢ni uvjeti za drugi model izabrane turbopumpe
i plan numerickih proracuna s rotiranjem radnog kola

Prema slici 11.85, kolektor-uvodnik ima dva ulazna otvora. U odjeljku 11.5 detaljno je
objasnjena funkcija svakog od njih i opisani su periodi njihovog ukljucivanja u toku rada pumpe.
Proracuni provedeni na drugom modelu izabrane automobilske turbopumpe realizovani su tako
da je simuliran period normalnog rada zagrijanog motora, kada se kroz ulazni otvor na strani
hladnjaka (donji ulazni otvor kolektora-uvodnika na slici 11.109) uvodi pothladena voda iz ovog
dijela motora. Pri tome je drugi ulazni otvor bio zatvoren, tako §to je na razmatranom modelu
odgovarajuca grani¢na povrSina proglasena zidom.
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S1. 11.109 Mreza drugog modela izabrane automobilske turbopumpe - pogled od hladnjaka

Na isti na¢in su realizovana i eksperimentalna ispitivanja, s ubacenim pregradnim limom i
zaptivacem na istom otvoru. Jedina razlika izmedu numerickog eksperimenta 1 ispitivanja na
opitnom postrojenju nastala je zbog nemogucnosti da se pritisak na stvarnoj pumpi mjeri na
ulazu u kolektor-uvodnik 1 na izlazu iz spirale, kako je to radeno kod numeri¢kih modela. Razlog
ovome je konstrukivno rjeSenje opitnog postrojenja (slika 10.1). Kod ovoga se na pumpu
postavljaju prikljucne stezaljke, kojima se ova ukljucuje u kruzni tok postrojenja. Pri tome je
stezaljka na izlazu iz spirale izvedena s prelaznim lijevkom (zbog specifi¢nog oblika pomenutog
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izlaza spirale, kako se moze vidjeti na slici 11.92), kojim se izlaz pumpe povezuje s odvodnim
crijevom. Mjesto mjerenja pritiska na usisnoj strani pumpe nalazi se 0,5 m ispod, a na potisnoj
strani 0,2 m iznad nivoa pumpe. Mjerna mjesta su povezana s pumpom fleksibilnim crijevima,
oba duzine 2 m i unutraSnjeg promjera 50,8 mm. Na mjestima prikljucka ovih crijeva, na
fiksnom dijelu opitnog postrojenja, nalaze se i1 prikljuCci pristroja za mjerenje pritiska, na bazi
mjerenja stuba zive. Detaljnije o reperkusijama nastalim zbog razlike u mjestimd odredivanja
pritiska kod stvarne pumpe i numerickog modela, bi¢e govora kod prikaza O-Ap krivih na kraju
odjeljka 11.6.8.

Kao i kod prvog modela izabrane automobilske turbopumpe, 1 kod drugog je simuliran op¢i
napor Ap, odnosno razlika pritiska na ulazu 1 izlazu modela. To je ostvareno tako Sto je kod
prorac¢una na ulazu u model (pomenuti ulazni otvor od strane hladnjaka) specificiran pritisak p =
0 bar, a na izlazu iz spirale (izlazna povrSina na glavi spirale obojena ljubicastom bojom, prema
slici 11.92), kod prvog slu¢aja proracuna zadan je pritisak od p = 0,6 bar, a kod drugog p = 0,8
bar.

U tabeli 11.4 dati su osnovni podaci o numerickim proracunima prvog i drugog modela izabrane
automobilske turbopumpe.

Tabela 11.4 Plan numerickih prora¢una prvog i drugog modela izabrane automobilske

turbopumpe
Prvi 1 drugi model izabrane automobilske turbopumpe (s kolektorom-uvodnikom)
Tip analiza tranzientne, s rotiranjem radnog kola
Broj obrtaja fiktivnog radnog kola (o/min) 3000
Broj vremenskih koraka u jednom obrtaju 522
Duzina vremenskog koraka (s) 3,831417e-5
Ugao zakretanja mreze u jednom koraku (°) 0,689655

11.6.8 Rezultati tranzientnih analiza s rotiranjem radnog kola
drugog modela izabrane automobilske turbopumpe

Rezultati tranzientnih analiza drugog modela izabrane automobilske turbopumpe (slika 11.109),
s rotiranjem fiktivnog radnog kola (n = 3000 o/min) i s grani¢nim uvjetima kojima je simuliran
op¢i napor Ap = 0,6 bar, dati su na slijede¢im slikama. Kod ovog proracuna je realizovano 35
obrtaja, dok je kod drugog slucaja, s Ap = 0,8 bar, ostvareno 40 obrtaja radnog kola.

Da bi se dobila cjelovita slika o rasporedu brzine u cijelom modelu, uraden je prikaz dat na slici
11.110. Moze se vidjeti da pumpa u dijelu medulopati¢nih kanala i spirali "funkcioni$e" na
zadovoljavajuéi nacin, dok to nije slucaj s kolektorom-uvodnikom, §to se najbolje moze vidjeti
na slici 11.113d), e), f) i g). Pri tome najveée probleme stvaraju loSe postavljeni ulazni otvori u
kolektor-uvodnik, kao i dva nagla suZenja, prvo na ulazu od strane hladnjaka (u obliku utisnutog
palca), i drugo, formirano za obezbjedenje otvora kroz koji radni fluid u slucaju “probijanja”
zaptivaCa istiCe iz pumpe. Na ovim suZenjima dolazi do naglog ubrzavanja fluida, §to opet
dovodi do pojave zona niskog pritiska. S druge strane, u oba ulazna otvora stvaraju se podrucja
povecanog pritiska (slika 11.113g)), kod onog od strane hladnjaka zbog prepreke koju Cini
njegovo naglo suzenja, a kod drugog zbog "gomilanja" fluida u zoni koja nije "aktivna" u
periodu normalnog rada motora. Na slici 11.111 prikazan je raspored pritiska u cijelom
kolektoru-uvodniku. Moze se vidjeti da je u zoni koju "pokriva" radno kolo uspostavljena manje-
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visSe ravnomjerna raspodjela pritiska, dok to nije slucaj s preostalim prostorom ovog dijela
pumpe. Na ovoj slici (pogled od motora) moze se vidjeti i negativan uticaj zlijeba, u koji se
"smjesta" spirala, na raspored pritiska.

Sve ukazuje na to da je razmatrani kolektor-uvodnik izvor znacajnih gubitaka energije u pumpi,
Sto se ocituje prvenstveno u osjetnom smanjenju protoka. Tako je kod drugog modela analizirane
automobilske turbopumpe, pri opéem naporu od Ap = 0,6 bar, doslo do smanjenja protoka za oko
25 %. Stepen usporavanja struje radnog fluida u medulopati¢nim kanalima drugog modela,
najbolje se moze sagledati uporedbom slikd rasporeda relativne brzine za ovaj (slika 11.116 1
11.117) 1 za prvi model (slika 11.98 1 11.99).

Interesantan je momenat da je kod drugog modela analizirane turbopumpe glava spirale postala
zona najviseg pritiska (Sto se i ocekivalo), za razliku od prvog modela (nema kolektor-uvodnik),
gdje glava i rep spirale imaju podjednak nivo pritiska (slika 11.100 1 11.112). Razlog ovome bi
mogla biti Cinjenica da je uvodenjem kolektora-uvodnika znacajno distanciran ulaz u model, pa
je bilo dovoljno prostora da se uspostavi strujanje jos blize stvarnom.

Na slici 11.113a) do 11.113g) dati su uporedni prikazi rasporeda brzine i pritiska u ortogonalnim
presjecima drugog modela izabrane turbopumpe, na razli¢itoj udaljenosti od osnove diska radnog
kola (desna ivica presjeka radnog kola na slici 10.4), odnosno od dna medulopati¢nih kanala,
kako je to navedeno u nazivima ovih prikaza. Na slikama: 11.114, 11.118 1 11.120, prikazani su
rasporedi brzine, a na slici 11.119 1 11.121 rasporedi pritiska u meridijalnim presjecima
pomenutog drugog modela. Tu su i prikazi rasporeda brzine i1 pritiska u glavi spirale (slika
11.115111.122).

Sve slike za drugi model izabrane automobilske turbopumpe odnose se na momenat nakon 35
obrtaja fiktivnog radnog kola, odnosno nakon perioda u trajanju od 0,7 sekundi. Na slikama:
11.118, 11.119 1 11.120 rastojanje izmedu gornjeg i donjeg dijela slike je smanjeno, zbog
jasnijeg prikaza.

Na slici 11.123 date su krive promjene protoka Q, a na slici 11.124 krive promjene momenta My
na lopaticama radnog kola, u funkciji vremena, za dvije veli¢ine opéeg napora Ap (0,6 1 0,8 bar).
Specifican oblik oscilacilovanja protoka vjerovatno je posljedica grani¢nih uvjeta na ulazu u
kolektor-uvodnik od strane hladnjaka, na kojem je zadan pritisak p = 0 bar. Na slici s krivim
promjene momenta moze se vidjeti da su oscilacije momenta na lopaticama fiktivnog radnog
kola drugog modela izabrane turbopumpe smanjene u odnosu na prvi model, i da oko srednje
vrijednosti momenta variraju za priblizno + 5 %, §to je dobar rezultat za radijaljne pumpe s
cilindricnim lopaticama. Ovo pokazuje da uvodenje kolektora-uvodnika (s obaveznim
poboljsanjem dizajna) ima i pozitivne efekte.
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1.670e+01
1.503e+01
1.336e+01
1.169e+01
1.002e+01
8.352e+00
6.682e+00
5.011e+00
3.341e+00
1.670e+00
0.000e+00
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SI. 11.110 Raspored brzine u drugom modelu izabrane turbopumpe, kod proracuna
s rotiranjem radnog kola (» = 3000 o/min) i sa simulacijom opéeg napora
Ap = 0,6 bar
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ormne

Date 177012001

PkO-1 0.6 bar

Pressure (Pa)
2.215¢+04

1.360e+04
5.055e+03
-3.494e+03
-1.204e+04
-2.05%e+04
-2.914e+04
-3.769¢e+04
-4.624e+04
-5.479%e+04

-6.334e+04
¥

3

orne

Date 17/01/2001

PkO-1 0.6 bar

Pressure (Pa)
2.215e+04

1.360e+04

5.055e+03
-3.494e+03
-1.204e+04
-2.059e+04
-2.914e+04
-3.769e+04
-4.624e+04
-5.479%e+04
-6.334e+04

b)

¥

=g

SI1. 11.111 Raspored pritiska u kolektoru-uvodniku drugog modela izabrane turbopumpe, kod
proracuna s rotiranjem radnog kola (»=3000 o/min) i s op¢im naporom Ap = 0,6 bar
a) pogled od hladnjaka,  b) pogled od motora
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omnme

Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

Pressure {Pa)
8.2440104

B6.714e+04
5.183e+04
3.653e+04
2.123e+04
5.924e+03
-9.379e+03
—2.468e+04
—3.999e+04
-5.529¢+04

—7.059e+04
¥

3

omnme

Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

Pressure {Pa)
8.2440104

B6.714e+04
5.183e+04
3.653e+04
2.123e+04
5.924e+03
-9.379e+03
—2.468e+04
—3.999e+04
-5.529¢+04
—7.059e+04

¥

A,

SI. 11.112 Raspored pritiska u dijelu drugog modela izabrane turbopumpe, kod prorac¢una

s rotiranjem radnog kola (n = 3000/min) i s opéim naporom Ap = 0,6 bar

a) pogled od hladnjaka,

b) pogled od motora
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Duai= 2 100202001

Pko—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1222401

1.204e+01
1.086e+01
9.677e+00
A.498e+00
7.318e+00
6.138e+00
4.860e4+-00
3.780e+00
2.601e+00
1.421e+00
¥

.

comet

Duai= 2 100202001

Pko—1 0.6 bar

Pressure (Pa)
8222404

6.978e+04

5.734e404

4.490e+04

3.247e+ 04

2.003e+04

7.5HBe+03

-4 850e+03
-1.72%e+04
—2.8973e+04
—4. 217e+04
¥

.

Sl. 11.113a) Raspored brzine 1 pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni

presjek 6 mm od dna kanala) drugog modela izabrane automobilske turbopumpe,
kod proracuna s rotiranjem radnog kola (» = 3000 o/min) 1 sa simulacijom opc¢eg
napora Ap = 0,6 bar
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comet

Dat= 2102/2001

Pko—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.459e+01

1.316e+01
1.173e+01
1.021e+01
B.878e+00
7.452e+00
6.025e+00
4.588e+00
3.171e+00
1.743e+00
3.162e-01
¥

.

comel

Dai= 21/M2/2001

Pko—1 06 bar

Pressure (Pa)
7.571e+04

6.131e+04
4.692e4+04
3.252e+04
1.813e+04
3.730e+03
—1.067e+04
—2.506e+04
—3.846e4+04
—5.3685e+04
—6.825e+04
¥

n.

S1. 11.113b) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopaticnim kanalima (ortogonalni
presjek 11 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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comet

D= 21402/2001

Pko—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.343e401

1.208e+01
1.075e+01
8.410e+00
6.070e+00
6.730e+00
5.3689e+00
4.048e+00
2.708e+00
1.368e+00
2.75He-02
¥

.

comet

D= 21402/2001

Pko—1 0.6 bar

Pressure {Pa)
7.378e+04

6.027e+04
4.675e+04
3.323e+04
1.872e+04
6.1908e+03
—7.321e+03
—2.084e+04
—3.436e+04
—4.78be+04
—6.138e+04
¥

.

S1. 11.113c) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni
presjek 14 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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Comel

Dhai= 2100202001

Pko—1 0.6 bar

Velocity {m/s)
a1a7

8.247
7.357
6. 466
5576
4. 6685
3.795
2904
2014
1123
0.233
¥

n

Comel

Date 210242001

Pko—1 0.6 bar

Pressure {Paj
7.312e+04

6.158e+04

5.004e+04

3.850e+04

2. B96e+04

1.543e+04

2.888e+03

—7.648e+03
-1.919e+04
—3.072e+04
-4 226e+04
¥

.

S1. 11.113d) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni
presjek 24 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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comet

Duai= 2 100202001

Pko—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.079¢+01

9.722e+00
A.656e+00
7.591e4+00
6.525e+00
5.45%+00
4.383e+00
3.327e+00
2.26%e+00
1.195e+00
1.283e-01
¥

.

comet

Dad= 2102/2001

Pko—1 0.6 bar

Pressure (Pa)
7.301es04
6.116e104
4.936e+04
3.753e+04
2571e+s04
1.388e+04

‘ 2.056e+03

-9.76%e+03
-2.15%e+04
—3.342e+04
-4 525e+04
¥

.

S1. 11.113e) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni

presjek 29 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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Comel

Dhai= 2100202001

Pko—1 0.6 bar

Velocity {m/s)
1.130e+01

1.018e+01
9.085e+00
7897 7es00
6 HEBe+00
5.760e+00
4. 652e+00
3.544e400
2.435e+00
1.327e+00
2.187e-01
¥

n

v

Comel

Date 210242001

Pko—1 0.6 bar

Pressure {Paj
7 36He+04

6. 063e+04

4. 75He+04

3.4b4e404

2.149e+04

B.430e+03

—4.611e+03
—1.766e+04
=3.071e+04
-4 378e+04
-5 681e+04
¥

.

SI. 11.113f) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni

presjek 34 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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comet

Duai= 2 100202001

Pko—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.120e+01

1.020e+01
9.088e+00
7.862e4+00
6.875e+00
5.76%e+00
4.662e+00
3.555e+00
2.449e4+.00
1.342e+00
2.356e—01
¥

.

comet

Dad= 2102/2001

Pko-1 0.6 bar

Pressure (Pa)
1.012e404

4.805e4+03
—3.087e+02
-5.524e+03
-1.074e+04
-1.595e+04
-2.117e+04
-2 638e+04
=3.160e+04
-3 681e+04
-4 203e+04
¥

.

S1. 11.113g) Raspored brzine i pritiska u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni

presjek 39 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe
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Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.329¢+01

1.197e+01
1.065e+01
9.331e+00
8.012e+00
6.693e+00
5.374e+00
4.055e+00
2.736e+00
1.417e+00

9.821e-02
¥

3

omnme

Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

Velocity (m/s)
1.329¢+01

1.197e+01
1.065e+01
9.331e+00
8.012e+00
6.693e+00
5.374e+00
4.055e+00
2.736e+00
1.417e+00

9.821e-02
¥

3

SI. 11.114 Raspored brzine u medulopati¢énim kanalima i spirali (meridijalni presjeci) drugog
modela izabrane turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (n = 3000

o/min) i sa simulacijom opceg napora Ap = 0,6 bar
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comet

Daie 21022001

Pko—1 06 bar

SN

RE3

Velocity (m/fs)
7.071

6.448
5827
5205
4 5683
3.962
3.340
2718
2.096
1.474
0.852
z

.

7
i{
{
f
1
1
|
A

[ teomenlZ
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{ ;

SI. 11.115 Raspored brzine u glavi spirale (presjek u ravni y = 64 mm, prema slici 11.2)
drugog modela izabrane turbopumpe (n = 3000 o/min i Ap = 0,6 bar)

orne

Date 17/01/2001

PkO-1 0.6 bar

1.154e+01
1.062e+01
9.693e+00
8.772e+00
7.850e+00
6.929¢+00
6.007¢+00
5.086e+00
4.164e+00
3.242¢+00
2.321e+00

S1. 11.116 Raspored relativne brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima (ortogonalni
presjek 6 mm od dna kanala) drugog modela izabrane turbopumpe, kod prora¢una
s rotiranjem radnog kola (» = 3000 o/min) i s opéim naporom Ap = 0,6 bar
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omnme

Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

1.076e+01
9.727e+00
8.693e+00
7.658e+00
6.623e+00
5.588c+00
4 553e+00
3.518e+00
2.484e+00
1.449e+00

4.139¢-01
¥
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omnme

Date 17/0142001

PkO—1 0.6 bar

1.076e+01
9.727e+00
8.693e+00
7.658e+00
6.623e+00
5.588c+00
4 553e+00
3.518e+00
2.484e+00
1.449e+00

4.139¢-01
¥

3

S1. 11.117 Raspored relativne brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima

(meridijalni presjeci) drugog modela izabrane turbopumpe, kod proracuna
s rotiranjem radnog kola (n = 3000 o/min) i s op¢im naporom Ap = 0,6 bar
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S1. 11.118 Raspored brzine u meridijalnom presjeku (z = 0) drugog modela izabrane

automobilske turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (n =
3000 o/min) i sa simulacijom op¢eg napora Ap = 0,6 bar
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z

SI. 11.119 Raspored pritiska u meridijalnom presjeku (z = 0) drugog modela izabrane
automobilske turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (n =
3000 o/min) i sa simulacijom opéeg napora Ap = 0,6 bar

comet

Dhade 2100202001

Pko—1 0.6 bar

Pressure (Paj
82846404

5.193e+04

4.002e+04

2. 811e+04

1.620e+04

4. 287e+03

—7.623e+03
—1.853e+04
—3.144e+04
-4 335e+04
-5 B26e+04
¥
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comet

D= 210022001

Pk0-1 0.6 bar

Velocity {m/fs)
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Sl. 11.120 Raspored brzine u meridijalnom presjeku (y = 0) drugog modela izabrane
automobilske turbopumpe, kod proracuna s rotiranjem radnog kola (n =
3000 o/min) i sa simulacijom opéeg napora Ap = 0,6 bar
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5 Daie 21022001

Pk0-1 0.6 bar

Pressure {Pa)
633080+ 04

5. 070e+04

3 A01es04

2.532e+04

1.264e+04
—4.824e+01
-1.274e+04
—2.542e404
—-3.811es04
-5.080e+04
—-6.348e+04
2z

.

S1. 11.121 Raspored pritiska u meridijalnom presjeku (y = 0) drugog modela izabrane
automobilske turbopumpe, kod prorac¢una s rotiranjem radnog kola (n =
3000 o/min) i sa simulacijom opéeg napora Ap = 0,6 bar

comel

Diad= 2100202001

Pko-1 0.6 bar

Pressure (Pa)
7.230e+04

7.047e+04
6. 864e+04
6. 681es04
6.4898e+04
6.315e+04
6.132e+04
5.850e+04
5.767e+04
5 BB4es 04
5401e+s04
Z

.

S1. 11.122 Raspored pritiska u glavi spirale (presjek u ravni y = 64 mm, prema slici 11.2)
drugog modela izabrane turbopumpe (7 = 3000 o/min i Ap = 0,6 bar)
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Q-t dijagrami za n=3000 o/min
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S1. 11.123 Promjena protoka Q u funkciji vremena za drugi model izabrane turbopumpe i
proracun s rotiranjem radnog kola (z = 3000 o/min, odnosno 0,2 s = 10 obrtaja),
a za dvije veliine opéeg napora Ap

M,-t dijagrami za n=3000 o/min

0,6 bar
0,8 bar

M, Nm

SI. 11.124 Promjena momenta My u funkciji vremena za drugi model izabrane turbopumpe i
proracun s rotiranjem radnog kola, a za dvije veliine opéeg napora Ap (uz sl. 11.123)
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Na slici 11.125 data je kriva promjene rezultujuce radijalne sile F; na fiktivnom radnom kolu
drugog modela izabrane automobilske turbopumpe, za slucaj proracuna sa zadanim opéim
naporom od Ap = 0,8 bar. Uporedbom s odgovaraju¢im dijagramima za ravninske modele, moze
se vidjeti da su vrijednosti ove sile kod prostornog modela znatno nize. Razlog ovome je
uspostavljanje ravnomjernijeg rasporeda pritiska u zoni fiktivnog radnog kola prostornog
modela. To ujedno znaci i da se izracunavanje radijalnih sila na radnom kolu kod ravninskih
modela, moZe upotrijebiti samo za kvalitativne uporedne analize.

Rezultujué¢a radijalna sila za n=3000 o/min

35
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S1. 11.125 Promjena rezultujuce radijalne sile F; na fiktivnom radnom kolu drugog modela
izabrane automobilske turbopumpe, kod primjene egzaktnog postupka proracuna
(n=3000 o/min), a za op¢i napor Ap = 0,8 bar

O uspjesnosti predlozene metodike proracuna i1 dizajna automobilskih turbopumpi i matematskog
modela ugradenog u primijenjeni program za numericke proracune, najbolje svjedoce uporedne
O-Ap krive analizirane automobilske turbopumpe i njenog drugog numerickog modela, date na
slici 11.126. Kriva a) dobivena je na osnovu rezultata eksperimentalnih ispitivanja na opitnom
postrojenju, na kome su mjesta mjerenja pritiska distancirana od nivoa ispitivane pumpe (na
usisnoj strani mjerno mjesto je 0,5 m ispod, a na potisnoj strani 0,2 m iznad nivoa pumpe), pri
n=3000 o/min. Upotrijebljene su srednje vrijednosti veceg broja mjerenja na istoj pumpi. Kriva
b) dobivena je preraCunavanjem rezultata eksperimentalnih ispitivanja, primjenom Bernoullieve
jednacine, na nivo pumpe. Kod toga nisu uraCunati gubici radnog fluida na priklju¢nim
stezaljkama, koji su znatni, prvenstveno zbog nagle promjene presjeka na ovim mjestima, $to je
posebno izrazeno na usisnoj strani pumpe. Kriva c¢) rezultat je numeri¢kih proracuna,
realizovanih na drugom modelu analizirane turbopumpe primjenom egzaktnog postupka
proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola, pri » = 3000 o/min. Kod numeri¢kih modela su
dobivene veli€ine protoka vece za 8 do 11 % u odnosu na eksperimentalno dobivene rezultate na
opitnom postrojenju, za iste nivoe op¢eg napora Ap. Pri tome, kako je ve¢ napomenuto, nisu
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uzeti u obzir gubici na priklju¢nim stezaljkama. Za ocekivati je da bi se s uraCunavanjem ovih
gubitaka, pomenuta razlika dobivenih vrijednosti protoka svela na oko 5 %.

Prikazani rezultati potvrduju da se proracun i dizajn turbopumpi moZze uspjeSno provoditi
primjenom CFD analiza, a efikasnost u realizaciji ovih zadataka moZe se znaCajno povecati
primjenom u [1] predloZzene metodike. Ovim se opovrgava i tvrdnja [6], kojom se kaze da
primjena numerickih metoda kod manjih turbopumpi daje povecane vrijednosti karakteristika
toka, u odnosu na stvarno stanje.

Q-Ap krive turbopumpe i njenog drugog numeriékog modela kod n =3000 o/min

14
N
_ 08 -
g ©)
o
<
0.6 A
b)
0.4 \.\t
a)
0.2 A
0 T T T T T
0 0.001 0.002 0.003 0.004 0.005 0.006 0.007
Q m3/s — —
‘+opltn| sto —@— opitni sto - pumpa — —model - pumpa ‘

S111.126 Q-Ap krive izabrane automobilske turbopumpe 1 njenog drugog numerickog modela

a) na osnovu rezultata eksperimentalnih ispitivanja, s od pumpe distanciranim
mjernim mjestima, pri #=3000 o/min,

b) na osnovu rezultata eksperimentalnih ispitivanja (za n=3000 o/min), preracunatih
primjenom Bernoullieve jednacine na nivo pumpe (bez uracunatih gubitaka na
stezaljkama opitnog postrojenja),

¢) na osnovu numerickih prorauna, primjenom egzaktnog postupka proracuna s
rotiranjem fiktivnog radnog kola, za n = 3000 o/min
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11.6.9 Struktura modela izabrane turbopumpe za analize
primjenom pribliZnog postupka proracuna

Analize primjenom pribliznog postupkom proracuna (MRF postupak), provedene su na prvom
modelu izabrane automobilske turbopumpe (slika 11.93), ali s cijelim medulopati¢nim kanalima,
bez formiranja dodatih prstenova na ulaznoj i izlaznoj strani fiktivnog radnog kola, kako je to
ranije uradeno kod ovog modela, s ciljem da se moze primijeniti egzaktan postupak proracuna s
rotiranjem mreze. Model se sastoji od ulaza u radno kolo (slika 11.60, bez posebno odvojenog
prstena, ranije potrebnog za formiranje kliznog interfejsa), pomenutih medulopati¢nih kanala
(slika 11.58) 1 spirale (slika 11.83). Slika mreze cijelog modela nije posebno prikazana, jer bi se
ista u vidljivom dijelu neznatno razlikovala od slike 11.93, na kojoj je prikazana mreza prvog
modela izabrane automobilske turbopumpe za analize s rotiranjem radnog kola. Zbog toga ¢e ista
slika posluziti i za objasnjenje specificiranih grani¢nih uslova na modelu za priblizan postupak
proracuna.

Kolektor-uvodnik je i ovdje izostavljen, jer se smatralo da se ocjena primjenjivosti pribliznog
postupka proracuna, $to je glavni cilj analiza prikazanih u ovom poglavlju, moze kvalitetno
provesti i uporedbom rezultata dviju vrsta analiza na modelima kod kojih je izostavljen ovaj dio.
To tim prije Sto se 1 ovako imaju modeli cijele turbopumpe, jer je, kako je to ve¢ naglaSeno,
kolektor-uvodnik specifikum samo automobilskih turbopumpi.

Na modelu za priblizne analize nisu ostavljeni pomenuti dodati prstenovi na ulazu i izlazu
medulopati¢nih kanala (koristeni za formiranje kliznih interfejsa), da bi se ispostovao zahtjev o
geometrijskoj istovjetnosti dva modela, nad kojima se Zele provesti dvije vrste analiza 1 porediti
dobiveni rezultati. Razlog ovome je §to su probni proracuni primjenom pribliznog postupka
pokazali neznatne razlike kod modeld sa i bez kliznih prstenova. Jedna od dobrih strana
pribliznog postupka proracuna u ovom trenutku je i to $to model moze biti potpuno identi¢an
stvarnoj konstrukeciji koja se analizira.

Kako je ranije navedeno, priblizan postupak proratuna je tacan u sluCaju kada je tok
osnosimetrican na granici izmedu dva subdomena (onog koji u stvarnosti rotira i fiksnog). Kod u
ovom poglavlju analiziranog modela, osnosimetricnost toka je djelimi¢no naruSena uvodenjem
zida izmedu repa i1 glave spirale, Sto je radeno i kod prethodnih modela, da bi se priblizilo
stvarnoj izvedbi pumpe.

11.6.10 Granicni uvjeti za prvi model turbopumpe, s cijelim
kanalima, kod primjene pribliZznog postupka proracuna

Kod prvog modela izabrane automobilske turbopumpe, s cijelim medulopaticnim kanalima, kod
koga su proracuni provedeni primjenom pribliznog pristupa rjeSavanja, prvo se pokusalo raditi s
istim granicnim uvjetima kao kod egzaktnih proratuna prvog i drugog modela izabrane
turbopumpe, na kojima se simulirao op¢i napor Ap. Potom se pokusalo zadati pritisak na ulazu p
= 0 bar 1 odgovaraju¢i protok na izlazu iz spirale modela (prema rezultatima egzaktnog
proracuna prvog modela turbopumpe). Ovi pokuSaji nisu bili uspjesni, a tokom proracuna je
dolazilo do izrazene divergencije prac¢enih parametara. Zbog toga su se u ovom slucaju
primijenili grani¢ni uvjeti kod kojih su na ulazu u model (plava grani¢na povrSina na ulazu u
radno kolo, na slici 11.93) specificirane brzine (s vektorima okomitim na ovu grani¢nu
povrsinu), 1 pritisci na izlazu, kako je to navedeno u tabeli 11.5.
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Tabela 11.5 Parametri toka za priblizne proracune prvog modela izabrane turbopumpe,
s cijelim medulopati¢nim kanalima

Slu¢aj proracuna Protok O (m’/s) | Brzina naulazu (m/s) | Pritisak na izlazu (bar)
1 0,008557 3,761 0,4
2 0,0076495 3,362 0,6
3 0,00657 2,887 0,8
4 0,0048846 2,147 1,0

Navedeni protoci su dobiveni kao rezultat proracuna prvog modela analizirane turbopumpe, kod
koga je primijenjena prva vrsta analiza, s rotiranjem fiktivnog radnog kola i sa simulacijom
opc¢eg napora Ap. Kako je ranije ve¢ navedeno, brzina vode u dovodnom dijelu ispred radnog
kola kod centrifugalnih pumpi se kre¢e u rasponu od 2 do 4 m/s, pa je ovaj raspon i u ovom
slucaju obuhvacen. Na izlazu iz spirale specificirani su isti pritisci kao za odgovarajuce slucajeve
proracuna prvog modela analizirane turbopumpe.

Rotacioni subdomen je kod prora¢una imao brzinu obrtanja n = 3000 o/min.

11.6.11 Rezultati pribliZnog proracuna prvog modela izabrane
turbopumpe, s cijelim medulopati¢cnim kanalima

Rezultati pribliznog proracuna prvog modela izabrane turbopumpe, s cijelim medulopati¢nim
kanalima, za drugi slucaj proracuna prema tabeli 11.5, pri brzini rotacionog subdomena n = 3000
o/min, dati su na slijede¢im slikama.

Uporedbom odgovarajucih prikaza rasporeda brzine kod prvog modela analizirane turbopumpe,
za egzaktan 1 priblizan postupak proracuna (slika 11.127 1 11.94, 11.1291 11.95, 11.130 1 11.96,
te 11.128 1 11.97), moze se vidjeti da se dobio visok stepen podudaranja dobivenih rezultata. Pri
tome su brzine kod pribliznog postupka proracuna nize za priblizno 5 do 10 %. Na slici 11.129 1
11.130 se moze vidjeti da kod pribliznog proracuna "mrtva" zona u podrucju ostrog prelaza
fluida na ulazu u radno kolo nije tako izraZzena kao kod egzaktnog proracuna.

Slike rasporeda pritiska (11.131 do 11.134) pokazuju da se kod pribliznog postupka proracuna
dobije veci raspon kod veli¢ine pritiska. U toku provedbe pribliznih proracuna, izraCunavana je
prosjecna vrijednost pritiska na ulazu u model (na izlazu je za pojedine slucajeve zadavana
vrijednost pritiska prema tabeli 11.5). Na osnovu ovih vrijednosti i veli¢ina protoka, nacrtana je
O-Ap kriva prvog modela turbopumpe, s cijelim kanalima, data na slici 11.135. Uporede li se
Cetiri desne tacke Q-Ap krivih prvog modela turbopumpe, za egzaktan i priblizan postupak
prora¢unana, datih na slici 11.108 1 11.135, vidi se da su vrijednosti op¢eg napora kod pribliznog
proracuna za 12 do 25 % vece, tako da je Q-Ap kriva "podignuta" u pozitivnom smjeru ordinate.
Oblik krive pri tome je identi¢an onome dobivenom egzaktnim postupkom proracuna.
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Dad= 2102/2001

Pm0-10

Velocity (m/s)
1.223e401

1.120e+01
1.016e+01
9.128e+00
A.092e+00
7.056e+00
6.021e+00
4.865e+00
3.850e+00
2.814e4.00
1.6878e+00
¥

.m

S1. 11.127 Raspored brzine u medulopati¢nim kanalima i spirali (ortogonalni presjek 6 mm
od dna kanala) prvog modela izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima, kod
pribliznog postupka proracuna (drugi slucaj u tabeli 11.5), pri n = 3000 o/min

Comet

Dai= 2102/2001

Pm0-10

Velocity {m/s)
B.074

7. 366
6.657
5.948
5239
4530
3.821
a1z
2.403
1.694
0.985

z

.0

SI. 11 .128 Raspored brzine u glavi spirale (presjek u ravni y = 64 mm, prema slici 11.2)
prvog modela izabrane turbopumpe (uz podatke na slici 11.127)
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Dal= 210202001

Pm0-10

Velocity {m/fs)
1.395e+01

1.257e+01
1.118e+01
8.798e4+00
8.413e+00
7.027e+00
5. 642e+00
4. 256e+00
2.871e+00
1.485e+00
5.986e-02

¥

i*/z

cormet

D= 210212001

Pm0-10

Velocity (m/s)
1.398e+01

1.257e+01
1.116e+01
9.796e+00
A.413e+00
7.027e+00
5.642e+00
4. 256e+00
2.871e+00
1.485e+00
9.986e-02

¥

{*/z

S111.129 Raspored brzine u medulopati¢énim kanalima i spirali (meridijalni presjeci)
prvog modela izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima, kod pribliznog
postupka proracuna (uz podatke na slici 11.127)
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cormet

Dhate 21402/2001

Pm0-10

1 Velocity {m/s)
Triaes 1.363e+01

FI7AEE } l 1.22804+01
- 9.573e+00
[

1.083e+M
8.220e+00
6 B6Ge+ 00
5.513e+00
4.160e+00

2. 806e+00
1.453e+00
9. 986e—02

¥

.

S1. 11.130 Raspored brzine u medulopati¢nim kanalima i spirali (meridijalni presjek) prvog
modela izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima (uz podatke na slici 11.127)
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b)

comet

Duade 2100202001

PmO-10

Pressure {Pa)
9 05h2e+ 04

6.164e+04

3.275e+04

3.E71e+03

—2.501e+04
-5.380e+04
—A.27Ee+04
-1.117e+05
—1.405e+05
—1.684e+05
—1.883e+05

¥

-

comet

Duade 2100202001

PmO-10

Pressure {Pa)
9 05h2e+ 04

6.164e+04
3.275e+04
3.E71e+03
—2.501e+04
-5.380e+04
—A.27Ee+04
-1.117e+05
—1.405e+05
—1.684e+05
—1.883e+05

L

S1. 11.131 Raspored pritiska u prvom modelu izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima,

kod pribliznog postupka prora¢una (uz podatke na slici 11.127)
a) pogled od hladnjaka, b) pogled od motora
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comel

Dtade 2101202001

Pm0-10

Pressure (Pa)
6.920e4+04
h.388e+04
3 E77e+s04

2.3b6e+04

A.348e+ 03

-6 B64e+03
—2.208e+04
—3.728e+04
—5.250e+04
—6.772e+04
—H.283e+04
¥

.

S1. 11.132 Raspored pritiska u meridijalnom presjeku prvog modela turbopumpe, s cijelim
kanalima, kod pribliznog postupka prora¢una (uz podatke na slici 11.127)

comet

Dad= 2102/2001

Pm0-10

Pressure (Pa)
8.047e404

7. 660e+04
6.313e+04
4.847e+04
3.560e+04
2.213e+04
B.465e4+03
-5 203e+03
—-1.8687e+04
—3.254e+04
-4 620e+04

-

S1. 11.133 Raspored pritiska u medulopati¢nim kanalima i spirali (ortogonalni presjek
6 mm od dna kanala) prvog modela turbopumpe, s cijelim kanalima, kod
pribliznog postupka proracuna (uz podatke na slici 11.127)
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comet

Date 2182/2001

Pm0-10

Pressure (Pa;}
B.472e+04

A.202e+04
7.8933e+04
7.664e+04
7.385e+04
7.125e+04
6.856e+04
6.5687e+04
6.318e+04
§.048e+04
5. 7789e+04
4

.0

Sl. 11.134 Raspored pritiska u glavi spirale (presjek u ravni y = 64 mm, slika 11.2) prvog
modela izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima (uz podatke na slici 11.127)

Q-Ap kriva za n=3000 o/min

Ap bar

0,001 0,002 0,003 0,004 0,005 0,006 0,007 0,008 0,009
Q md/s

0

SI. 11.135 Q-Ap kriva prvog modela izabrane turbopumpe, s cijelim kanalima, na bazi
rezultata primjene pribliznog postupka proracuna, za n = 3000 o/min
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11.6.12 Uporedni prikazi rezultata CFD analiza

U narednim tabelama dati su uporedni prikazi rezultata CFD proracuna trodimenzionalnih
modela, primjenom egzaktnog postupka proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola (tabela

11.6), te pribliznog postupka proracuna, s rotiranjem koordinatnog sistema (tabela 11.7).

Tabela 11.6 Rezultati CFD analiza s rotiranjem radnog kola

CFD ANALIZE S ROTIRANJEM RADNOG KOLA
n = 3000 o/min

5 Granicni uvjeti Protok Momenat | Korisna | Snagana Stepen
g Ulaz Izlaz 0 M, snaga Ny | vratilu N, | iskoristenja
= | putbar) | pi(bar) | (ms) Nm) | (W) (W) d
. 0,4 0,012100611 | 2,04139
2o 0,6 0,010119012 | 2,767076
3 g 0 0,8 0,007747881 | 3,112388
g ” 1,0 0,003821468 | 2,366554

1,1 0,001227383 | 1,227572

0,4 0,008557 2,888624 342,28 907,487 0,377
TR 0,6 0,0076495 | 2,906315 458,97 913,045 0,502
2= 0 0,8 0,00657 2,80817 525,6 882,212 0,595
- 1,0 0,0048846 | 2,441714 488,46 767,087 0,636

1,2 0
E; S 0 0,6 0,005645 2,038159 338,7 640,306 0,529
fn 7 0,8 0,004725 1,998233 378 627,763 0,602

Tabela 11.7 Rezultati CFD analiza primjenom pribliznog postupka proracuna

CFD ANALIZE PRIMJENOM PRIBLIZNOG POSTUPKA PRORACUNA
broj obrtaja rotirajuc¢eg subdomena n = 3000 o/min

= Granicni uvjeti Protok Op¢i | Momenat | Korisna | Snagana | Stepen
3 Ulaz Izlaz 0 napor Ap M, snaga Ny | vratilu NV, | iskori-
2 | cs(m/s) | pi(bar) | (m3/s) (bar) (Nm) (W) (W) Stenja 7
. 5,318 0,4 0,012096
2 o 4,448 0,6 0,010116
s g 3,405 0,8 0,007745
g “ 1,679 1,0 0,003819

0,537 1,1 0,001221
= o 3,761 0,4 0,008553 | 0,51476 | 3,33875 | 440,480 | 1048,901 | 0,419
B 3,362 0,6 0,007646 | 0,76769 | 3,44288 | 587,029 | 1081,613 | 0,542
8; 2,887 0,8 0,006567 | 0,95818 | 3,34907 | 629,298 | 1052,144 | 0,598
— 7 2,147 1,0 0,004882 | 1,12218 | 2,88733 | 547,943 907,084 | 0,604
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Prikazani rezultati pokazuju da priblizan postupak proracuna, koji zahtijeva znatno krace vrijeme
od egzaktnog postupka, predstavlja najbolje rjeSenje za analize prije finalnog proracuna.
Karakter promjene vrijednosti posmatranih parametara isti je kod oba postupka proracuna.
Odstupanja ovih vrijednosti kod pribliznog postupka, u odnosu na egzaktan proracun, ne prelaze
granicu prihvatljivu za inzenjerske proracune. Ova razlika bi bila svedena na jo§ manju mjeru u
slu¢aju kada bi se postigla puna osna simetri¢nost toka na granici izmedu dva subdomena (onog
koji u stvarnosti rotira i fiksnog), Sto je kod modela analiziranih u ovom radu djelimi¢no
naruseno uvodenjem prepreke izmedu repa i glave spirale.

11.6.13 Odnos utroSenog vremena kod provedenih CFD analiza

Kod egzaktnih proracuna s rotiranjem fiktivnog radnog kola radilo se s deset iteracija po jednom
koraku, jer se poslije desete iteracije kod svih modela dostizala zadovoljavajuca tacnost, bliska
zadanoj.

Zavisno od primijenjenih grani¢nih uvjeta, kod prvog modela turbopumpe se strujanje s
ustaljenim promjenama postizalo nakon 2 do 5 obrtaja.

Realizacija pribliznog postupka proraCuna (s rotiranjem koordinatnog sistema) kod prvog
modela izabrane automobilske turbopumpe zahtijevala je pet puta krace vrijeme u odnosu na
egzaktni proratun kod istog modela, s rotiranjem radnog kola. Kod pomenutog pribliznog
postupka problem je dostigao zadanu ta¢nost nakon 682 iteracije.
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11.7 EFD analize strujanja fluida u turbopumpi

Inzenjeri koji razvijaju uredaje ili sisteme s rotiraju¢im radnim elementima, moraju da analiziraju
i razumiju radne procese u istim, ako Zele da razvijaju modele pumpi s visokim stepenom
iskoristenja, ili da poboljSaju performanse postoje¢ih pumpi. Kod toga je bitno pravilno odrediti
glavne mjere radnog kola pumpe, te konstruktivne parametre oblika lopatica, kao Sto su: broj
lopatica, njihov oblik, ulazni i1 izlazni ugao lopatice. Na bazi ovih elemenata se definiSe
preliminarni dizajn svih radnih dijelova pumpe i proto¢nog trakata iste, s kojima se ulazi u
numericke simulacije 1 provjere kvaliteta svih parametara koji su dali pomenuti preliminarni
dizajn. Primjena CFD, odnosno EFD analiza pruza i moguénost uo€avanje loSih mjesta u
preliminarnom dizajnu u ranim fazama razvoja uredaja 1 sistema s rotiraju¢im radnim
elementima.

Za realizaciju numerickih analiza, prikazanih u ovom odjeljku, primijenjen je softverski paket
FIoEFD koji je ugraden kao CFD, odnosno EFD alat u paket SolidWorks Flow Simulation
(skra¢eno: SW Flow Simulation), kao dio SolidWorks familije softvera.

U okviru MRF metoda, SW Flow Simulation nudi dva nivoa numeric¢kih analiza. Kod prvog
nivoa, na raspolaganju je jednostavan pristup, nazvan Global (Single) Rotating Reference Frame,
koji je namijenjen za analize strujanja fluida u radnom kolu pumpe, odnosno za razvoj radnih
kola za pumpe s visokim radnim performansama. Kod ovih analiza kuc¢iSte pumpe se potpuno
apstrahira, odnosno realizuju se kvalitativne analize strujanja u radnom kolu kroz primjenu
reduciranog numerickog modela protocnog trakta turbopumpe. Ovdje je u prvom planu radno
kolo pumpe, a koncept ovog postupka ve¢ je bio predlozen u [1], kod definisanja jedinstvene
metodike za inZenjerski dizajn uredaja i sistema s rotiraju¢im radnim elementima.

Drugi nivo numerickih analiza u paketu SW Flow Simulation omogucéava analize u cijelom
proto¢nom traktu turbopumpe.

11.7.1 Analize strujanja fluida u radnom kolu turbopumpe

Za realizaciju numerickih analiza prvog nivoa, u kojima su provedene kvalitativne analize
strujanja fluida u radnom kolu turbopumpe, kroz primjenu reduciranog numerickog modela
protoc¢nog trakta iste, provedeni su slijede¢i koraci:

Kreiranje 3D modela radnog kola u paketu SolidWorks

3D model radnog kola izabrane automobilske turbopumpe kreiran je u paketu SolidWorks (slika
11.136) prema radionickom crtezu datom na slici 10.4.

U fazi pripreme 3D CAD modela za CFD/EFD analize, doraden je model, pri ¢emu je zatvoren
sredi$nji otvor na glav€ini radnog kola i dodan uvodnik u obliku obrnutog lijevka, u svrhu
ravnomjernije raspodjele fluida pri ulasku u radno kolo (slika 11.137).

Za potrebe analize, modelirano je kuciSte kruznog oblika koje obezbjeduje ulaz fluida u radno
kolo kroz stacionarni aksijalni ulaz promjera @ 58 mm. Nakon izlaza iz radnog kola, fluid ulazi u
stacionarni radijalni difuzor promjera @ 300 mm. U kuciste je ubaceno radno kolo, kao $§to je to
prikazano na slici 11.138. Na slici je dat djelimi¢ni presjek modela, da bi se vidjelo radno kolo.
Otvor na ulazu fluida u pumpu je zatvoren poklopcem, jer Flow Simulation zahtijeva da
unutrasnja zapremina koju ispunjava fluid bude zatvorena.
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S1. 11.136 3D model radnog kola izabrane automobilske turbopumpe, kreiran u paketu
SolidWorks

S1. 11.137 Prilagodeni 3D model radnog kola
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S1. 11.138 Sklop kruZznog kucéista pumpe i radnog kola

Pre-procesiranje u softveru SW Flow Simulation

Flow Simulation ima "wizard-based" interfejs koji inZenjera vodi kroz postupak za definisanje
osnovnih postavki analize. Taj postupak se sastoji iz slijede¢ih koraka:

1. Izbor konfiguracije modela

Bira se konfiguracija modela koja se zeli analizirati. Flow Simulation omogucava tzv.
konfiguracijski bazirane analize strujanja fluida, povezane s odgovaraju¢im konfiguracijama
sklopova modeliranih u SolidWorksu, i na taj nacin obezbjeduje Siroku paletu “’Sta-ako”
scenarija. Svaka analiza strujanja ili kreira novu konfiguraciju, ili se veze za postojecu
konfiguraciju sklopa modeliranog u SolidWorksu;

2. Izbor sistema jedinica

Bira se sistem jedinica u kojem ¢e se unositi vrijednosti ulaznih parametara i prikazivati
vrijednosti parametara dobivenih prora¢unom. Moguée je izabrati standardne sisteme
jedinica, ili kreirati sopstveni sistem;

3. Izbor tipa analize

U razmatranom slucaju, izabrana je unutrasnja analiza, jer se posmatra strujanje fluida unutar
pumpe. U ovom koraku se inzZenjer susrece s jo§ dosta izbora. U nasem slucaju, posto se
posmatra samo strujanje u radnom kolu, izabran je pristup s upotrebom jednog rotirajuceg
koordinatnog sistema (Global/Single/Rotating Reference Frame) i podeSen je broj obrtaja
radnog kola. PoSto se ne razmatra prenos toplote, nije ukljuena ova opcija, koja je takode
dostupna u ovom koraku;
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4. Izbor radnog fluida

Program sadrzi bazu najcesce koristenih fluida, iz koje se moze izabrati Zeljeni fluid. U
nasem slucaju, radi se o vodi. Pored toga, moguce je dodavati nove fluide, ukoliko se oni ne
nalaze u bazi;

5. Izbor rezolucije rezultata

Moguce je izabrati Zeljenu rezoluciju rezultata, na skali od jedan do osam. Sto je ovaj broj
vi$i, to je u principu mreza kvalitetnija 1 dobiveni rezultati su tacniji. Ali, to istovremeno
povecava CPU vrijeme i raCunarske resurse potrebne za izvodenje simulacija.

Na osnovu gore izabranih vrijednosti i geometrije SolidWorks modela, SW Flow Simulation
automatski prepoznaje zapreminu ispunjenu fluidom i na osnovu nje racunsku domenu koja
predstavlja “kutiju” ograni¢enu ravninama paralelnim s osnovnim ravninama (slika 11.139).

Definisanje grani¢nih uvjeta je naredni korak u pripremi modela za simulaciju. UspjeSna
primjena pristupa s rotiraju¢im koordinatnim sistemom i dobivanje pouzdanih rezultata,
zahtijeva ispunjavanje slijedeca dva uvjeta:

e ulazno polje tecenja na granicama rotiraju¢e oblasti mora biti osno-simetri¢éno u odnosu
na osu rotacije i

e izlazno polje teCenja na granicama rotirajue oblasti mora biti u §to je god moguce vecoj
mjeri osno-simetri¢no u odnosu na osu rotacije.

Na osnovu ova dva zahtjeva je i kreirano kruzno kuciste potrebno za izvodenje predmetne
analize. Granice rotirajuc¢e oblasti, kod primijenjenog MRF postupka s jednim rotirajué¢im
koordinatnim sistemom, su vanjske granice domene racunanja.

Na ulazu u uvodnik definisan je grani¢ni uvjet u vidu protoka kroz kruznu grani¢nu povrsinu u
jedinici vremena, dok je za cilindricnu izlaznu povrSinu primijenjen granicni uvjet pritisak
okoline (101.325 Pa).

U okviru definisanja grani¢nih uvjeta, potrebno je naznaciti koje komponente u oblasti
referentnog rotirajuceg sistema miruju. To se postize primjenom grani¢nog uvjeta mirovanja na
povrsine komponenti koje su nepokretne.

Flow Simulation u pocetku svaki problem stacionarnog tecenja posmatra kao vremenski zavisan
problem. Solver vrsi izracune s interno odredenim vremenskim korakom u potrazi za vremenski
nezavisnim poljem strujanja, te je u svrhu zaustavljanja proracuna, neophodno definisati kriterije
na osnovu kojih solver dobiva signal da je stacionarno polje postignuto.

[ako Flow Simulation sadrzi ugradene kriterije za prekid procesa prorac¢una, ipak je najbolje da
se za svaki projekat definiSu sopstveni kriteriji koji se nazivaju Goals ili, u slobodnom prijevodu,
ciljevi. Ciljevi se definiSu kao fizicki parametri od interesa, te se njihova konvergencija, s
inZenjerske tacke gledanja, moze prihvatiti kao kriterij za dobivanje vremenski nezavisnog
rjeSenja. Treba, ipak, naglasiti da je konvergencija definisanih ciljeva samo jedan od uvjeta za
zavrSetak proracuna.

Na osnovu gore iznesenog, zadnji korak u okviru pripreme modela za analizu je definisanje
parametara od interesa koji su potrebni za odredivanje performansi radnog kola. U konkretnom
sluc¢aju, kao ciljevi simulacije su definisani staticki pritisci na ulazu i izlazu iz radnog kola
(neophodni za odredivanje razlike pritisaka Ap, odnosno napora pumpe) i momenat na
lopaticama kola u odnosu na osu obrtanja. Navedeni podaci su potrebni da bi se odredio stepen
iskoriStenja kola.
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S1. 11.139 Model pumpe s kruznim kucistem i radnim kolom pripremljen za analizu

Kada se vrijednost parametra od interesa Zeli odrediti u zonama koje se ne nalaze na povr§inama
postoje¢ih komponenti sklopa koji se analizira, potrebno je ubaciti dodatne komponente.
Konkretno, u nasem slucaju, povrsina na koju se primjenjuje Goal statickog pritiska na izlazu iz
radnog kola, se nalazi na mjernom prstenu koji je ubacen u sklop jedino iz tog razloga
(unutras$nja povrSina blijedo Zutog prstena na slici 11.139). Pri tome je vazno naglasiti da se
pomenuti mjerni prsten mora iskljuciti iz analize, da ga solver ne bi tretirao kao prepreku.

Kada su zavrSene sve navedene faze pre-procesiranja, pokreée se generator mreze koji
automatski generira mrezu i solver koji rjeSava postavljeni problem.

Analiza dobivenih rezultata

Ranije je navedeno da Flow Simulation omogucava jednostavno provodenje onoliko “Sta-ako”
studija strujanja fluida kroz radno kolo koliko je potrebno da se, nakon analize dobivenih
rezultata (i po potrebi redizajna radnog kola), izabere najbolji dizajn pomenutog radnog kola koji
obezbjeduje trazene performanse pumpe.

U naSem slucaju provedeno je pet analiza, s pet razli¢itih zapreminskih protoka na ulazu u
pumpu. U svim analizama broj obrtaja radnog kola bio je isti i iznosio je 3.000 o/min. U tabeli
11.8 dat je tabelarni prikaz rezultata provedenih simulacija. U prva tri reda su date vrijednosti
parametara dobivenih numeri¢kim analizama, dok su u zadnja dva reda vrijednosti dobivene na
osnovu njih, uz upotrebu odgovarajucih izraza.
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Tabela 11.8 Pregled rezultata numerickih analiza strujanja fluida kroz "idealni" CAD model

Parametar Jt:,nd_inica Studijall Studija .II Studija !II Studija !V Studijay
jere 100 [l/min] 120 [I/min] 160 [I/min] 200 [I/min] 250 [I/min]
Staticki pritisak na ulazu [Pa] -1270,70626 80,55493 2740,12215 5556,78737 10189,95343
Staticki pritisak na izlazu [Pa] 97786,56834 | 97335,69783 | 96288,04616 | 95417,53948 | 94747,45496
Moment na kolu [Nm] 1,59784 1,72713 1,98183 2,21284 2,43628
Zapreminski protok [m3/s] 0,00167 0,00200 0,00267 0,00333 0,00417
Promjena pritiska [Pa] 99757,27460 | 97255,14291 93547,92401 89860,75211 84557,50153
Stepen iskoristenja [-] 0,33121 0,35848 0,40067 0,43087 0,46032

Radne krive (slika 11.140) pokazuju zavisnost promjene pritiska i stepena iskoriStenja od
zapreminskog protoka. Karakter dobivenih radnih karakteristika je ocekivan, razlika statickih
pritisaka na potisnoj i usisnoj strani se smanjuje sa povecanjem protoka, dok stepen iskoriStenja

raste.
100000 0,50
/“
98000 0,45
o - 0,40
= 96000
s - 035
s 94000 5
S \ - 030 &
£ 92000 \ 025 3
[« =
2 90000 - 020 2
E 88000 . ———Promjena pritiska \ - 0,15 <
2 = Stepen iskoristenja \ - 0,10 §
86000 ~ 005 a
84000 . T T . . 0,00
100 125 150 175 200 225 250
Zapreminski protok, Q [I/min]
S1. 11.140 Radne krive pumpe s kruznim kucistem 1 "idealnim" radnim kolom

Na slikama 11.141 do 11.143 dati su rasporedi pritiska i brzine u osnovnim ravninama modela.
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S1. 11.141 Raspored pritiska u karakteristiénim ravninama

S1. 11.142 Raspored brzine u karakteristicnim ravninama
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S1. 11.143 Trajektorije strujanja radnog fluida

11.7.2 Analize strujanja fluida kroz cijeli protocni trakt
turbopumpe

Do sada je vrSena analiza strujanja fluida isklju¢ivo u radnom kolu pumpe, ne razmatrajuci uticaj
geometrije preostalih dijelova pumpe na tok fluida. Medutim, ukoliko se Zzele odrediti
performanse cijele pumpe, moraju se u numericke proracune ukljuciti svi dijelovi pumpe.

U naSem slucaju, pumpa se pored radnog kola sastoji jo§ i od kolektora-uvodnika i spiralnog
ku¢ista, odnosno spirale (slika 10.3).

Jedna od specifi¢nosti automobilskih turbopumpi je postojanje dva ulazna otvora. Ohladena voda
iz hladnjaka se, u periodu normalnog rada zagrijanog motora, uvodi kroz prvi otvor, dok je drugi
u funkciji u periodu zagrijavanja motora, kada se voda s temperaturom nizom od radne
usmjerava pored hladnjaka direktno u pumpu.

Pri projektovanju turbopumpi se tezi ostvarivanju strujanja u dovodnom dijelu pumpe malom
brzinom, sa $to ravnomjernijim rasporedom brzine (bez rotacionih komponenti brzine), sem ako
je predvideno dovodenje s ulaznim vrtlogom. Ovim se gubici uslijed trenja svode na najmanju
mogucéu mjeru, ¢ime se stvaraju uvjeti za povoljan rad kola s visokim stepenom korisnosti, uz
smanjenu opasnost od kavitacije.

Kao $to je ranije navedeno, u spiralnom kucistu pumpe se skuplja sav radni fluid koji izlazi iz
radnog kola 1 usmjerava ka potroSacu (u naSem slucaju, prema motoru automobila). Pored toga, u
spirali se vrsi transformacija kineticke energije radnog fluida u pritisnu energiju.

Da bi se izvrsila analiza strujanja radnog fluida od ulaza u pumpu do izlaza iz nje, potrebno je
izraditi CAD modele preostalih dijelova razmatrane pumpe.
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Kreiranje CAD modela kolektora-uvodnika i spirale centrifugalne
turbopumpe

Za izradu potrebnih CAD modela iskoristeni su postoje¢i CAD modeli prostora koji ispunjava
fluid u kolektoru/uvodniku i spirali razmatrane centrifugalne pumpe. Pomenuti modeli su
koriSteni za numeriCke analize realizovane u [1]. Iz ranije pomenutih razloga, u tom radu su
koriSteni CAD modeli prostora koji ispunjava fluid, a ne sami modeli konkretnih dijelova
centrifugalne turbopumpe. Na slikama 11.144 1 11.145 prikazani su postoje¢i CAD modeli
fluida.

CAD model protocnog trakta razmatrane pumpe je kreiran na taj nacin $to su postoje¢i CAD
modeli spojeni u jedan, koji je nakon toga "oduzet" od jednostavnog CAD modela zarubljenog
paralelopipeda (slika 11.146). Ovako dobiveni CAD model protocnog trakta pumpe se mogao
iskoristiti za numericke analize strujanja fluida kroz cijelu pumpu iz razloga $to se pri analizama
nije uzimala u obzir interakcija izmedu fluida 1 solida, te se nisu uzimali u razmatranje procesi
prenosa toplote.

Takode, pri analizama se posmatralo strujanje fluida kroz centrifugalnu pumpu u slucaju kada
fluid u pumpu dolazi iz pravca hladnjaka, odnosno, u periodu normalnog rada zagrijanog motora.

S1. 11.144 CAD model fluida koji ispunjava spiralu razmatrane pumpe
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S1. 11.145 CAD model fluida koji ispunjava kolektor/uvodnik razmatrane pumpe

S1. 11.146 CAD model proto¢nog trakta centrifugalne turbopumpe
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Pre-procesiranje u SW Flow Simulation

Geometrija kolektora/uvodnika i spirale ne omogucava primjenu koncepta sa jednim rotiraju¢im
koordinatnim sistemom. Razlog nemoguénosti primjene ovog, u gornjem tekstu opisanog,
principa lezi u Cinjenici da ne rotiraju¢e komponente analizirane pumpe nisu osno-simetri¢ne u
odnosu na osu rotacije radnog kola.

Zbog toga je ovdje primjenjen koncept lokalnih regiona rotacije (Local Regions of rotation) koji
omogucavaju definisanje jednog ili vise lokalnih rotiraju¢ih koordinatnih sistema. Svi dijelovi 1
komponente modela koji se analizira, a koji su obuhvaceni lokalnim regionom rotacije, rotiraju
zajedno sa njim.

Ponovimo jo§ jednom da uspjeSna primjena pristupa s rotiraju¢im koordinatnim sistemom 1
dobijanje pouzdanih rezultata, zahtjeva ispunjavanje sljedeca dva uvjeta:

e ulazno polje tecenja na granicama rotirajueg regiona mora biti osno-simetricno u odnosu
na osu rotacije i

e izlazno polje tecenja na granicama rotirajuéeg regiona mora biti u Sto je god moguce
vecoj mjeri osno-simetricno u odnosu na osu rotacije.

Vode¢i se ovim zahtjevima, definisan je lokalni rotirajuéi region (zeleni disk na slici 11.147) i
"ubacen" u CAD model proto¢nog trakta pumpe, zajedno sa radnim kolom.

S1. 11.147 Lokalni rotiraju¢i region i radno kolo

U skladu s primjenjenim pristupom, rotiraju¢a komponenta (radijalno kolo) je okruzena sa osno-
simetricnim rotiraju¢im regionom, koji ima svoj koordinatni sistem koji rotira zajedno sa
rotiraju¢om komponentom. U svrhu povezivanja rjesenja dobivenih u rotiraju¢em regionu sa
rjeSenjima dobivenim u dijelu ratunske domene koja ne rotira, automatski se postavljaju
specijalni interni grani¢ni uvjeti na "fluidnim" granicama rotiraju¢eg regiona. Granice rotirajué¢eg
regiona se dijele na prstenove jednake Sirine kao Sto je to prikazano na slici 11.148. Tada su
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vrijednosti parametara protoka koji se posmatraju kao grani¢ni uvjeti od susjednih fluidnih regija
jednake njihovoj prosje¢noj vrijednosti po obodu na svakom od ovih prstenova.

Domena racunanja
__ Parametri tedenja su izracunati u odnosu
na globalni koordinatni sistem

| .
- B -
Osa rotacije —
—

Lokalni rotirajudi region
Prstenovi na kojima se racuna prosjecna Parametri teCenja su izraéunati u odnosu
vrijednost parametara tecenja na lokalni rotirajuci koordinatni sistem

S1. 11.148 Dijeljenje granica rotirajuceg regiona u prstenove

Na ulazu u uvodnik je definisan grani¢ni uvjet u vidu koli¢ine radnog fluida koji polazi kroz
grani¢nu povrSinu u jedinici vremena, dok je na izlaznu povrSinu primjenjen granicni uvjet u
vidu pritiska. Vrijednosti navedenih parametara su definisane vrijednostima koje su dobivene

eksperimentalnim putem prilikom ispitivanja predmetne pumpe na opitnom stolu proizvodaca
(tabela 11.10).

U okviru definisanja grani¢nih uvjeta potrebno je definisati koje komponente u oblasti
referentnog rotirajueg sistema miruju. To se postiZze primjenom grani¢nog uvjeta mirovanja na
povrSine komponenti koje miruju. Pri tome je ispunjen uvjet koji zahtjeva da sve ne rotirajuce
komponente u okviru lokalne rotiraju¢e oblasti moraju biti osno-simetricne u odnosu na osu
rotacije. Otvor na kolektoru/uvodniku od strane motora je zatvoren i na njemu nije primjenjen ni
jedan grani¢ni uvjet (slika 11.149), jer se analizira situacija kada fluid u pumpu dolazi iz pravca
hladnjaka.

Zadnji korak u okviru pripreme modela za analizu jeste definisanje parametara od interesa koji
su nam potrebni za odredivanje performansi centrifugalne pumpe. U konkretno naSem slucaju,
kao ciljevi simulacije su definisani staticki pritisci na ulazu i izlazu iz pumpe (neophodni za
odredivanje pada pritiska) i moment na lopaticama kola u odnosu osu obrtanja. Navedeni podaci
su potrebni da bi se odredio stepen iskoriStenja centrifugalne pumpe.
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Analiza dobivenih rezultata

S1. 11.149 Model cijele pumpe pripremljen za analizu

Provedeno je pet analiza, sa pet razli¢itih zapreminskih protoka na ulazu u pumpu. U svim
analizama broj obrtaja radnog kola je bio isti i iznosio je 3.000 o/min. U tabeli 5.4 dat je prikaz
rezultata provedenih simulacija. Vrijednosti u prva tri reda predstavljaju vrijednosti parametara
dobivenih numeri¢kim analizama, dok su u zadnja dva reda vrijednosti dobivene na osnovu njih,

uz upotrebu odgovarajucih izraza.

Tabela 11.9 Pregled rezultata numerickih analiza strujanja fluida kroz cijelu centrifugalnu

pumpu
Parametar Jcrert]i.inica Studijall Studija .II Studija .III Studija !V Studijay
jere 100 [I/min] 120 [I/min] 160 [I/min] 200 [I/min] 250 [I/min]
Staticki pritisak na ulazu [Pa] -5.854,932 -6.364,307 -4.524,014 -8.422,607 -12.237,464
Staticki pritisak na izlazu [Pa] 111.929,145 107.997,340 101.991,902 90629,178 77331,816
Moment na kolu [Nm] 1,87007 1,92561 1,99251 2,09782 2,32380
Zapreminski protok [m%s] 0,00167 0,00200 0,00267 0,00333 0,00417
Promjena pritiska [Pa] 117.784,077 114.361,647 105.849,304 99.051,785 89.569,280
Stepen iskoriStenja [-] 0,33414 0,41470 0,45093 0,50098 0,51121
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Radne krive (slika 11.150) pokazuju zavisnost promjene pritiska i stepena iskoriStenja od
zapreminskog protoka. Karakter dobivenih radnih karakteristika je ocekivan, razlika statickih
pritisaka na potisnoj 1 usisnoj strani se smanjuje sa povecanjem protoka, 1 veca je nego kod
analizirane pumpe bez spirale. Nagib krive pritiska je neSto manji. Stepen iskoriStenja pumpe je
veci nego kod pumpe sa kruznim kuéiStem, Sto je bilo 1 za ocekivati.
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Zapreminski protok, Q [I/min]

SI1. 11.150 Radne krive analizirane centrifugalne pumpe

Na slikama 11.151 do 11.155 dati su uporedni prikazi rasporeda brzine i pritiska u ortogonalnim
presjecima analizirane turbopumpe, na razli¢itoj udaljenosti od osnove diska radnog kola,
odnosno od dna medulopati¢nih kanala, kako je to navedeno u nazivima ovih prikaza.
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b)

S1. 11.151 Raspored pritiska i brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima
(ortogonalni presjek 11 mm od dna kanala) analizirane turbopumpe

a) raspored pritiska,  b) raspored brzine
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b)

S1. 11.152 Raspored pritiska i brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima
(ortogonalni presjek 14 mm od dna kanala) analizirane turbopumpe

a) raspored pritiska, b) raspored brzine
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b)

S1. 11.153 Raspored pritiska i brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima
(ortogonalni presjek 24 mm od dna kanala) analizirane turbopumpe

a) raspored pritiska, b) raspored brzine
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b)

S1. 11.154 Raspored pritiska i brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima
(ortogonalni presjek 34 mm od dna kanala) analizirane turbopumpe

a) raspored pritiska, b) raspored brzine
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b)

S1. 11.155 Raspored pritiska i brzine u sprovodnim medulopati¢nim kanalima
(ortogonalni presjek 39 mm od dna kanala) analizirane turbopumpe

a) raspored pritiska, b) raspored brzine
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S1. 11.156 Trajektorije strujanja radnog fluida kroz centrifugalnu turbopumpu

11.7.3 Uporedna analiza rezultata EFD analiza i eksperimentalnih
ispitivanja

Rezultati dobiveni numeri¢kim simulacijama strujanja fluida su uporedeni sa eksperimentalnim
rezultatima dobivenim na opitnom stolu proizvodaca analizirane automobilske centrifugalne
pumpe. Eksperimentalni rezultati su preuzeti iz [1].

Tabela 11.10 Rezultati dobiveni na opitnom stolu proizvodaca analizirane turbopumpe

Jedinica | Studija | Studija Il Studija Ill Studija IV Studija VV

Parametar . . . . . .
mjere 100 [l/min] 120 [I/min] 160 [I/min] 200 [I/min] 250 [I/min]

Static¢ki pritisak na ulazu

o [Pa] 3.066,414 2.933,092 2.666,447 2.666,447 1.866,513
- opitni sto

Staticki pritisak na izlazu

"y [Pa] 111.990,789 107.991,118 101.325,000 90.659,211 77.326,974
- opitni sto

Promjena pritiska
[Pa] 108.924,375 105.058,026 98.658,553 87.992,763 75.460,461

- opitni sto

Promjena pritiska — opitni [Pa] | 115.777.641 | 111.911,202 | 105511,819 | 94.846,029 | 82.313,727
sto, korigovana vrijednost

Promijena pritiska - model [Pa] | 117.784,077 | 114.361,647 | 105.849,304 | 99.051,785 | 89.569,280

O uspjesnosti primjene EFD koncepta i softvera u razvoju automobilskih turbopumpi zorno
svjedoCe uporedne Q-Ap krive analizirane automobilske turbopumpe i njenog numerickog
modela, date na slici 11.157.



11. Dizajn i optimizacija automobilskih turbopumpi 11-159

120000 \
110000 \\
100000

90000 \§ C)
80000 b)

e Opitni sto

Promjena pritiska, 4p [Pa]

a
70000 opitni sto - pumpa )
60000 model - pumpa
50000 T T T T T 1
100 125 150 175 200 225 250

Zapreminski protok, Q [I/min]

SI1. 11.157 Q-Ap krive izabrane automobilske turbopumpe 1 njenog numerickog modela

Kriva a) dobivena je na osnovu rezultata eksperimentalnih ispitivanja na opitnom postrojenju, na
kome su mjesta mjerenja pritiska distancirana od nivoa ispitivane pumpe (na usisnoj strani
mjerno mjesto je 0,5 m ispod, a na potisnoj strani 0,2 m iznad nivoa pumpe), pri n=3.000 o/min.
Kriva b) dobivena je preracunavanjem rezultata eksperimentalnih ispitivanja, primjenom
Bernoullieve jednacine, na nivo pumpe. Pri tome nisu uraunati gubici radnog fluida na
prikljuénim stezaljkama, koji su znatni, prvenstveno zbog nagle promjene presjeka na ovim
mjestima, S$to je posebno izrazeno na usisnoj strani pumpe. Kriva c) rezultat je numerickih
proracuna.

Kod numeric¢kih modela su dobivene veli¢ine promjene pritiska ve¢e za 2 do 8 % u odnosu na
korigovane eksperimentalno dobivene rezultate na opitnom postrojenju. Pri tome, kako je ve¢
napomenuto, nisu uzeti u obzir gubici na prikljuénim stezaljkama. Za ocekivati je da bi se s
uracunavanjem ovih gubitaka, pomenuta razlika dobivenih vrijednosti dodatno smanjila.

Prikazani rezultati potvrduju da se proraun i dizajn turbopumpi moze uspjeSno provoditi
primjenom EFD analiza. Analiziranjem dobivenih rezultata i rezultata objavljenim u [4] 1 [9]
pokazana je primjenjivost EFD koncepta kao alata za analizu i proracun automobilskih
turbopumpi, kako za modele s reduciranim numerickim modelom proto¢nog trakta razmatranih
pumpi, tako i za numericke modele cijelog proto¢nog trakta istth. U [4] proveden je 1
dokumentovan postupak validacije na primjeru strujanja fluida kroz radno kolo pumpe. Rezultati
dobiveni numerickim simulacijama su uporedeni sa eksperimentalnim rezultatima objavljenim u
[9]. Dobiveni rezultati se mogu smatrati pouzdanim jer su postavke numericke simulacije (CAD
model, grani¢ni i pocetni uvjeti) definisani na osnovu postavke eksperimentalnih istrazivanja
provedenih u [9].

Pri tome je potrebno naglasiti da se do ovakvog zakljucka doslo nakon provedenih numerickih
simulacija kod kojih se nije mijenjao broj obrtaja radnog kola (3000 o/min). Iako se, na osnovu
dosadaS$njeg iskustva, moze ocekivati da su, i pri drugim brojevima obrtaja radnog kola,
eksperimentalni rezultati i rezultati numerickih simulacija priblizno jednaki, potrebno je provesti
dodatne numericke analize da bi se to i1 potvrdilo.
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11.8 Naponi i deformacije u radnim elementima
turbopumpe

Radna kola su najvise napregnuti dijelovi turbopumpi i zbog toga je potrebno tacno izracunati
napone koji se u njima javljaju. Ista se moraju precizno dimenzionisati, brizljivo oblikovati i
izraditi, s odabranim odgovaraju¢im materijalom. Proracun napona u radnim kolima ranije se
posebno izvodio za pojedine dijelove radnog kola: lopatice, dio koji nosi lopatice i glav¢inu kola.
Odgovaraju¢u paznju kod dizajna treba posvetiti i drugim dijelovima turbopumpi, kao §to je na
primjer kuciste, jer od uspjeSnosti njegovog dizajna ovisi veliina gubitaka u istom, a niSta
manju vaznost nema ni aspekt povoljnog iskoristenja materijala.

Lopatice radnih kola su izloZene statickim naprezanjima koja poti¢u od centrifugalne sile,
pritiska fluida 1 trenja. Iste su izlozene i dinamickim naprezanjima koja potiu od vibracija
razli¢itog porijekla, proizvedenih potresa, drhtanja i lelujanja rotora. Navedena naprezanja zavise
od izvedbe turbopumpe i njenog specificnog broja obrtaja, vrste radnog fluida, te od oblika
radnog kola i lopatica.

Kod dizajna radnih elemenata turbopumpi, posebno radnih kola, nastoji se, pored ostalog,
postici potrebna ¢vrsto¢a ovih dijelova, ravnomjerna raspodjela napona u istim, kao i povoljno
iskoriStenje materijala. Da bi se to moglo ostvariti s potrebnom ta¢nos¢u, posebno je vazno da se
mogu simulirati radni uslovi rada cijele pumpe i1 dobiti slika naponsko-deformacionog stanja
(kao posljedica prvenstveno interakcije radnog fluida i "¢vrstih" dijelova pumpe, ali i drugih
uticaja), u svakoj fazi njenog rada, a to se postize primjenom savremenih CFD/EFD i CSM
metoda.

U ovom odjeljku su prikazani rezultati primjene pribliznog postupka proracuna (MRF postupak)
kod odredivanja napona i deformacija u radnom kolu izabrane automobilske turbopumpe. Na isti
nacin se mogu realizovati 1 proracuni ostalih dijelova, a u ovom slucaju je izabrano radno kolo,
zbog njegove istaknute "uloge" u konstrukciji cijele pumpe.

11.8.1 Generiranje mreZe radnog kola izabrane automobilske
turbopumpe

Generiranje mreze radnih kola turbopumpi povezano je s nekoliko problema i ograni¢enja. Ovo
se odnosi prije svega na prostorne analize, u kojima je ukljucena i spirala, a zbog cijeg se
nesimetri¢nog oblika za ove analize moraju kreirati mreze cijelog radnog kola (ne mogu se
koristiti cikli¢ni grani¢ni uvjeti). S aspekta CFD programa, najpovoljnije bi bilo kada bi mreze
kola 1 fluida koji struji kroz kolo imale zajednic¢ka lica ¢elija na dodirnim povrSinama dva
domena, odnosno kada bi na ovim povrSinama imali zajednicke ¢vorove dviju mreza. Ovim bi se
skratilo i potrebno vrijeme rada racunara. U 3D modeleru i generatoru mreza nekog od
CAE/CAD paketa, ovo je moguce realizovati na taj nain da se:

1. kreira jedan 3D model koji bi u sebi uklju¢ivao i radno kolo i fluid u medulopati¢nim
kanalima i u dovodnom dijelu do kola, te da se iz ovako dobivenog modela isijeCe segment
Cije bi granice (gledano u pravcu ose kola) isle srediSnjom linjjom dva susjedna
medulopati¢na kanala;

2. isije¢e ovakav model na odvojene volumene kola i vode, pri ¢emu je moguce kreirati i
podvolumene, na primjer podvolumene lopatica, njihovim odsijecanjem od diska radnog
kola;
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3. kreiraju odvojene grupe od volumena, odnosno podvolumena;

generiraju mreze za pojedine grupe, pri cemu bi zbog specificne geometrije trebalo krenuti s
generiranjem mreze prvo za lopatice, potom za fluid u medulopati¢nim kanalima i na kraju
za disk kola. U ovom trenutku povoljnija opcija je da se mreze "grade" od heksaedara. Pri
tome bi trebalo grupe celija koje pripadaju kolu, odnosno fluidu, na odgovaraju¢i nacin
oznaciti razli¢itim identifikacionim brojevima, koji ¢e omoguditi lakSe manipulacije s
¢elijama u CFD programu.

Ovaj postupak generiranja mreza otklanja potrebu za velikim interfejsom izmedu fluida i radnog
kola, ¢ime se smanjuje i potrebno racunarsko vrijeme, ali daje mrezu loSijeg kvaliteta,
prvenstveno u pogledu ortogonalnosti 1 "deformiranosti" ¢elija mreze. Unato¢ ovim nedostacima,
u referentnoj literaturi (na primjer [6]), kod generiranja mreza za turbopumpe, najcesée se
primjenjuje upravo prethodno pomenuti postupak, u kome se kolo 1 pripadajuéi fluid "sijeku" u
segmente, Cije granice idu sredinom medulopati¢nih kanala.

Osim toga, opisani postupak ne dozvoljava ni primjenu podvolumena, s ciljem dobivanja
kvalitetnije mreze, na nafin kako je to uradeno s medulopaticnim kanalima izabrane
automobilske turbopumpe (slika 11.63), ¢ime se izbjegla izrazena neortogonalnost 1
"deformiranost" ¢elija, kakva je dobivena na slici 11.62. Razlog tome je $to kod ovog postupka
topologija mreze na povrSinama sjeCenja pomenutih segmenata zbog kopiranja mora biti
identi¢na. Zbog istog razloga ne bi pomoglo ni ukljucivanje prizmi u mrezu, na nacin kako je to
uradeno na slici 11.65.

Ukoliko mreze od heksaedara, dobivene na opisani nacin, nisu prihvatljive, tada je jedno od
mogucih rjeSenja da se mreze radnog kola i1 fluida generiraju odvojeno, traze¢i za svaku mrezu
najpovoljniji postupak kreiranja, a da se potom u CFD programu postave uvjeti koji ¢e ih
povezati u cjelinu. U ovom slucaju se mogu primijeniti rjeSenja primijenjena u ovoj monografiji
za generiranje mreze medulopatiénog kanala, koja se baziraju na pomenutom pogodnom
segmentiranju domena. Osim toga, kod ovog postupka preporucljivo je i odvojiti lopatice od
diska kola, ¢cime se omogucava kreiranje mreze diska najviseg moguceg kvaliteta.

Tre¢i nacin bi bio da se mreze radnog kola i pripadajuceg fluida kreiraju od tetraedara i u ovom
slu¢aju najbolje je kada se iste mogu generirati za cijelo radno kolo, odnosno fluid, za §to su
potrebni izraZzeno veci kapaciteti radne memorije raCunara. U ovom radu se nije uspjelo kreirati
mreZzu na ovaj nacin. Pokusaj segmentiranja domena duz srediSnjih linija medulopati¢nih kanala
takode nije bio uspjesan, jer su se u primijenjenim generatorima pojavili problemi kod kopiranja
segmenta mreze, u smislu neispunjavanja zahtjeva za identi¢no$¢u koordinata ¢vorova koji su
trebali da se poklapaju.

Zbog navedenih razloga, mreza radnog kola izabrane automobilske turbopumpe (slika 11.158)
kreirana je odvojeno od mreze fluida, na nacin da se formirao segment kola duz sredisnje linije
medulopati¢nog kanala.
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S1. 11.158 Mreza radnog kola izabrane automobilske turbopumpe

11.8.2 Struktura modela za analizu napona i deformacija
radnog kola i primijenjeni granicni uvjeti

Analiza napona i deformacija u radnom kolu izabrane automobilske turbopumpe provedena je na
modelu koji je formiran tako da je u mrezu prvog modela pomenute turbopumpe (slika 11.93), s
cijelim medulopati¢nim kanalima, ubacena mreza radnog kola.

Na modelu su primijenjeni isti grani¢ni uvjeti kao kod drugog slucaja proracuna prvog modela
analizirane turbopumpe, s cijelim medulopati¢nim kanalima (prema tabeli 11.5). Na ulazu
modela (plava povrsina na slici 11.93) zadana je brzina u smjeru ulaza fluida od 3,362 m/s, dok
je na izlazu iz spirale zadan pritisak p = 0,6 bar. Zadana brzina fluida odgovara protoku
dobivenom kod proracuna prvog modela turbopumpe primjenom rotiranja radnog kola.

11.8.3 Rezultati analize napona i deformacija radnog kola
izabrane turbopumpe primjenom pribliZnog proracuna

Kod izabrane automobilske turbopumpe radi se o robusnom radnom kolu izradenom od ¢eli¢nog
liva. Zbog toga 1 naponi 1 deformacije u istom imaju male vrijednosti. Proizvoda¢ kola ovu
¢injenicu pravda zahtjevom za visokom pouzdanosc¢u, ali je ocito da ovdje postoji Sirok prostor
za optimizaciju. Na slici 11.159 1 11.160 prikazani su rasporedi napona, a na slici 11.161 1
11.162 rasporedi deformacija u ortogonalnom i meridijalnom presjeku radnog kola analizirane
automobilske turbopumpe.

Kad su u pitanju radna kola, moguénost odredivanja napona i deformacija posebnu vaznost ima
kod dizajna kola od polimernih materijala, lima i razli¢itih legura.
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comet

Dat= 0902/2001

Pm0-10stress

Seff (Pa)
2.662e106
2.411e406
2.160e+06
1.909e+06
1.659e+06
1.408e+06
1.157e+06
8.061e+05
6.552e+05
4.044e105
1.536e+05

¥

S1. 11.159 Raspored napona u radnom kolu analizirane turbopumpe
(ortogonalni presjek 6 mm od dna kanala)

comet

Dat= 0902/2001

Pm0-10stress

Displacement {m}
6.065e-07

5.460e-07
4.854e-07
4.24%e-07
3.643e-07
3.038e-07
2.432e-07
1.827e-07
1.221e-07
6.160e—08
1.054e-08
¥

.m

Sl. 11.160 Raspored deformacija u radnom kolu analizirane turbopumpe
(ortogonalni presjek 6 mm od dna kanala)
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comet

Date 0302/2001

Pm0-10stress

Seff (Pa)
2.288e406
2.067e+06
1.6847e+06
1.6266+06
1.406e+06
1.185e+06

9. 648e+05
7444405
5.23%e+05
3.034e405
62942404
¥

.

S1. 11.161 Raspored napona u radnom kolu analizirane turbopumpe
(meridijalni presjek)

Comel

Date 0302/2001

Pm0-10stress

Displacement {m;
1.004e-06

9.038e-07
A.034e-07
7.030e-07
6.026e-07
5.022e-07
4.019e-07
2.015e-07
2.011e-07
1.007e-07
2.835e-10
¥

.

S1. 11.162 Raspored deformacija u radnom kolu analizirane turbopumpe
(meridijalni presjek)
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12. Centrifugalna pumpa za agresivne medije

U ovom dijelu je prikazana primjena razvijenog i u glavi III prikazanog koncepta inzenjerskog
dizajna 1 optimizacije malih centrifugalnih turbopumpi. Radi se o tipiénom primjeru manje
centrifugalne pumpe, za koju su na bazi primjene pomenutog koncepta razvijeni optimalni oblici
radnog kola, ulaza u pumpu i izlazne spirale pumpe. Izradeni su 3D modeli ulaznog dijela
pumpe, radnog kola i izlazne spirale, koji su kasnije koristeni za CNC simulacije, kao priprema
za izradu ovih dijelova na 5-osnoj glodalici. Potom su realizovane numericke simulacije protoka
radnog fluida kroz cijeli protocni trakt pumpe, na bazi kojih su uradeni redizajn i optimizacija
pomenutog proto¢nog trakta. U okviru realizacije numeric¢kih simulacija su provedeni i izracuni
radnih karakteristika pumpe. Rezultat projekta je bila centrifugalna pumpa s radnim kolom
promjera 200 mm i snage elektromotora od 37 kW. Pri tome su kod radnog kola lopatice
oblikovane na neuobicajen nacin, s povec¢anjem debljine lopatice ka izlazu iz kola.

12.1 Uvod

Kompanija za koju je razvijena prikazana pumpa ima u proizvodnom program seriju
centrifugalnih pumpi koje se primjenjuju u industriji hemijskih proizvoda. U konkretnom slucaju
se radi o pumpi namijenjenoj za agresivne medije, koja takode treba da ima i sposobnost za
prenos medija vece gustine.

Zbog razvoja proizvoda u Evropi, bilo je potrebno povecati stepen iskoriStenja same pumpe i
poboljsati funkciju protoka iste.Stepen iskoriStenja je zanimljiv pije svega za procesne pumpe,
koje djeluju u razli¢itim tehnoloskim procesima. Njihov rad u rezimu rada bez prekida (24 h)
moze znacajno smanjiti potroSnju energije i moze dodatno povesati sigurnost i robusnost u radu
veceg tehnoloSkog kompleksa. Funkcija protoka pumpe je susStinska radna funkcija i njenim
poboljsanjem se moze povecati podrucje primjene 1 na medije s veCom gustinom, kao i1 na medije
s manjim vlaknastim ili drvenim uklju¢cima.

Zbog gore navedenih zahtjeva narucioca, prvi zadatak je bio da se identificiraju klju¢ni elementi
centrifugalne pumpe, koji ¢e zadovoljiti odnosno koji ¢e ispuniti ispostavljene konstrukcijske
zahtjeve. Zbog ovoga je tehnicki sistem, koji je globalno odreden kao centrifugalna pumpa,
podijeljen u nekoliko dijelova tehni¢kog sistema, prvi koji omogucéava osnovni tehnicki proces u
istom 1 koji omogucava pretvorbu energije, zatim su tu dopunski tehnicki sistemi (zaptivanje,
zaStita od korozije, podmazivanje i hladenje) i konacno tehnicki sistemi za povezivanje
(osovinska veza za dovod energije, prikljucivanje dijelova za ulaz i izlaz medija iz pumpe,
dijelovi za postavljanje pumpe u radni prostor, te elementi za transport i za zaStitu pumpe od
okoline).

Ovdje su prikazani klju¢ni dijelovi razvoja razmatrane pumpe. Akcenat je stavljen na proracun,
odnosno inzenjerski dizajn (s izradom 3D modela sklopa pumpe) i numeri¢ku analizu toka
radnog fluida kroz cijeli proto¢ni trakt modela razvijene pumpe, polaze¢i od ulaznog dijela iste,
prolaza kroz medulopati¢ne kanale radnog kola, pa sve do izlaza realizovanog kroz spiralu
pumpe.

Proto¢ni trakt razmatrane pumpe se u sustini dijeli na tri dijela:

1. ulazni dio — od pocetka priklju¢nog pristroja do ulaza u radon kolo,

2. radni dio — od ulaza u radon kolo, duz medulopati¢nih kanala, do izlaza iz ovih kanala
radnog kola i

3. izlazni dio — od izlaza iz radnog kola, duz spirale, do izlazne prirubnice.
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I ovdje se naglasava da su inZenjerski dizajn i numericke analize provedeni za cijeli proto¢ni
trakt razmatrane pumpe, na nain kako je to prvi put predloZeno i realizovano u metodici
razvijenoj u [1], te verifikovano s odgovaraju¢im eksperimentalnim istrazivanjima..

12.2 Proracun osnovnih konstruktivnih parametara
centrifugalne pumpe

Proracun osnovnih konstruktivnih parametara centrifugalne pumpe realizovan je primjenom u
glavi III prikazanog koncepta inzenjerskog dizajna i optimizacije malih centrifugalnih
turbopumpi [1], koji je realizovan kroz primjenu Excel programa, na nacin kako je to pokazano u
nastavku. Pomenuti Excel program priloZen je uz ovu monografiju. Relizovani proracun je dao
izlaze na bazi kojih je realizovan preliminarni dizajn glavnih dijelova pumpe, odnosno kreirani
su 3D modeli istih.

Oblik radnog kola je izabran prema izracunatoj vrijednosti specificnog broja ortaja kola, kako je
to pokazano u pomenutom proracunu. Izabrana je izvedba poluotvorenog radnog kolo, odnosno
kola otvorenog s prednje strane. Takvo kolo je pogodnije za preciznu izradu. Gubici koji nastaju
zbog zazora izmedu prednje strane kola i kuéista su znacajniji samo u podrucju veceg pritiska, pa
su zbog toga lopatice dizajnirane tako da im se debljina povecava prema izlazu iz kola. Ovo
povecanje debljine lopatica je primijenjeno i zbog poboljSanja ¢vrstoénih osobina istih.

U nastavku je dat prikaz proracuna osnovnih konstruktivnih parametara razmatrane centrifugalne
pumpe, kroz primjenu pomenutog Excel programa. Napominje se da su brojevi slika u datom
proracunu internog karaktera i vrijede samo za ovaj proracun.

PRORACUN RADIJALNOG RADNOG KOLA PREMA KARAKTERISTICI PRITISKA ¥
1. Ulazni podaci | 100

Protok Q m'/s 7%

v =

Q= 44,444 s =

Napor pumpe H m ]
H- . e

/
Jedini¢ni rad pumpe Y J/kg 0 -
Y= 490,5 J/kg A // 53 dm® [s

Broj obrtaja n

&0
n= [___2900] o/min PV

n= 48,333333 ols &

Gustina transportovanog medija o

o= 1800| kg/m®

|2. Specifi€ni broj obrtaja nq

ng = 32,514499 9

|3. Vanjski pre¢nik radnog kola D2 |

Karakteristika pritiska ¥ za podrucje nq = 15 - 60 min’’

Y= 0,996815

Vanjski pre¢nik radnog kola D2

D, = 0,2065275 m — —_——

Usvojena vrijednost vanjskog preénika kola D2 Sl. 1 Oblici radnih kola i vrijednosti stepena iskoristenja n turbopumpi u

D, = 200 mm = 02 m zavisnosti od brzohodnosti nq i veliine protoka Q, prema iskustvu
firme Worthington

/

NAR

13

| 40,

Sl. 12.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu
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|4. Precnik usisnog otvora Ds |
Koeficijent € prema Pleidereru:
€= 0,1528068 do 0,305614

Koeficijent € prema dijagramu na slici 1:
e = 0,122| do 0,1544

Brzina na usisu cs

Cs = 3,8211522 do 9,572098 m/s
Za cs preporucen je raspon [1]:
Cs = 2 do 4 m/s

Stepen iskoristenja pumpe, prema dijagramu na slici 1
& =

Snaga pumpe

N= 49670,389 W =  49,67039 kW
Obrtni momenat M,
M, = 163,55769 Nm = 163557,7 Nmm

Dozvolieni napon na uvijanje tu4
= do
Precnik vratila pumpe dv

dy = 27,343892 do 23,88709 mm
Usvojena vrijednost preénika vratila pumpe dy

dy = 38 mm

Precnik glav€ine kola Dy

Dy = 49,4 do 53,2 mm
Usvojena vrijednost pre¢nika glavéine kola Dy

Dy = 49,78 mm = 0,04978 m
Zapremiski stepen iskoriStenja pume n;

1 1,0281728

mn= 0,9725991

Precnik usisnog otvora Ds

Ds = 0,1330578 do 0,092501
Usvojena vrijednost prec¢nika usisnog otvora Ds

Ds = 120 mm

5. Ostali precnici radijalnog radnog kola

Priblizna veli¢ina omjera D+/D-, prema dijagramu na slici 4

Di/ D =

Priblizna veli¢ina unutradnjeg pre¢nika ulazne ivice lopatice Dy;

za uobiGajene Celike vretila

Sl. 2 Meridijalni presjek radijalnog radnog kola male i
srednje brzohodnosti

D-‘-S‘E‘I I I

NE4RRERERRR

LIV R VAV VA LV - Y

Nq =i

Sl. 3 Koeficijent € za radijalno radno kolo

Dii = 74,8 mm
Usvojena vrijednost pre¢nika Ds;
D4 = 90 mm
Priblizna veli¢ina srednjeg pre¢nika Dim
Dim = 105

Usvojena vrijednost pre¢nika Dim
Dim = 106 mm =

0,106 m

6. Sirine radnog kola by i b,
Ulaz u radno kolo

Sl. 4 Dijagram ovisnosti omjera D+i /D2 od specifi¢nog broja obrtaja nq

Koeficijent kmi, prema dijagramu na slici 6

ko =

Meridijalna brzina na ulazu cm, prema slici 5

Cmi = 4,7545156 m/s

Koeficijent suZenja na ulazu u medulopati¢ne kanale ki

ki = (pretpostavijena vrijednost)

W

Sirina radnog kola by A
by = 0,0364917 m= 36,492 mm

Usvojena vrijednost Sirine radnog kola b4

by = 36 mm = 0,036 m

G
W,
CIECmI Cm
)
/o ‘ - Cuy
b)

s meridijalnom brzinom ¢ na ulazu
4,8194587 m/s

Cm1 =

SI. 5 Trouglovi brzina na ulazu a) i izlazu iz radnog kola b)

S1. 12.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu (nastavak)
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I1zlaz radnog kola
Koeficijent knp, prema dijagramu na slici 6

ke =

Meridijalna brzina na izlazu iz kola cne, prema slici 5
Cme = 3,9088508 m/s 03
Koeficijent suZzenja na ulazu u medulopati¢ne kanale k4 |1
ko = (pretpostavijena vrijednost) o ] —
Siri”a radnogok(c));;);z 22,982 -KE 02 i — //
2 = , m= , mm &
Usvojena vrijednost Sirine radnog kola b, _\CE ] | ] /k:
b, = 23 mm = 0,023 m L] ]
s meridijalnom brzinom cne na izlazu kola 01 L
Cm2 = 3,9057925 m/s
7. Uglovi lopatica By i B2u prvom priblizenju 0
Obodna brzina na ulazu u4, prema slici 5
v = 16,005426] s 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Ulazni ugao lopatice B+ nq
B1= 0,2909341 rad = 16,66929 stepeni
B1= 17 stepeni = 0,296706 radijana Sl. 6 Dijagrami koeficijenata km1 i ke U funkciji od specifi¢nog
Orjentaciona vrijednost izlaznog ugla B2, prema dijagramu na slici 7 broja obrtaja nq
tan B2 = 0,373 do 0,4
Bz = 0,3570161 do 0,380506 rad 06
Bz = 20,455516 do 21,80141 stepeni
[8._Broj lopatica z | &05
Prvi priblizan broj lopatica z 5 04
z= 6,8185052 do 7,267137 -
Drugi priblizan broj lopatica z 0,3 - -
Z= 6,5671305 do 6,794186 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Usvojena vrijednost broja lopatica z n
z= 7 lopatica q
9. Korekcija proracuna
Usvojena vrijednost debljine lopatice na ulazu s4 Sl. 7 Orjentacione vrijednosti izlaznog ugla lopatice B2 radijalnog radnog
S = 5 mm u funkciji od specifiénog broja obrtaja nq
Faktor suZenja na ulazu u medulopati¢ne kanale k1
ki = 1,561236
Protok Q' s uzimanjem u obzir zapreminskih gubitaka
Q= 0,0456961 m’/s
Nova vrijednost meridijalne brzine cm na ulazu
Cm = 5,9509952 m/s
Nova vrijednost ulaznog ugla lopatice B+
B1= 0,3541442 rad = 20,29097 stepeni
Usvojena vrijednost ulaznog ugla lopatice B+
B1= 22 stepena = 0,383972 rad
Provjera ugla 1i meridijalne brzine cm na ulazu
ki = 1,3899839
Cmt = 5,2982299 m/s
Usvojena vrijednost izlaznog ugla lopatice B2
B2= 24 stepena = 0,418879 rad
Usvojena vrijednost debljine lopatice na izlazu s, SlI. 8 Geometrijski parametri radijalnog radnog kola na ulazu i
Sy = 8 mm izlazu medulopati¢nog kanala
Provjera ugla B2i meridijaine brzine cnp na izlazu
ko = 1,2806171
Cm2 = 4,0494018 m/s

S1. 12.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu (nastavak)
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10. Konstruktivni parametri oblika cilindriénih
radijalnih lopatica, prema slici 9

Radijus lopatice R

R= 85,173566

Usvojena vrijednost radijusa lopatice R

R= 85,2 mm

Radijus kruznice r, kao centra radijusa lopatice R

r= 41,163784 mm

Usvojena vrijednost radijusa kruznice r

r= 41,16 _mm

Sl. 9 Konstrukcija srednje linije lopatice u obliku kruznog luka

S1. 12.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu

12.3 Prikaz geometrije radnog kola centrifugalne pumpe

Na slici 12.2 dat je crtez meridijalnog presjeka radnog kola pumpe, konstruisanog na bazi
prethodno provedenog i prikazanog proracuna. Na slici 12.3 dat je crteZ presjeka ulaznog dijela u
radno kolo, koji razbija tok u aksijalnom smjeru i usmjerava isti u radijalni tok, odnosno u
medulopati¢ne kanale kola.

S1. 12.2 Meridijalni presjek radnog kola pumpe
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S1.12.3 Geometrija ulaznog dijela u radno kolo

Na bazi iskustva, preporucuje se da se kreira fajl s objedinjenom geometrijom i ulaza i samog
radnog kola, na nacin kako je to prikazano na slici 12.4. Ovaj fajl se potom koristi kao osnova za
kreiranje tri nova fajla. Prvi od njih je iskoriSten za kreiranje 3D modela ulaznog dijela u radno
kolo. Drugi je posluzio za kreiranje 3D modela medulopati¢nih kanala radnog kola, dok je treci
bio osnova za kreiranje 3D modela spirale pumpe. Na ovaj nadin se imala ista polazna
geometrija za kreiranje sva tri 3D modela proto¢nog trakta pumpe.
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S1.12.4 Bazna geometrija ulaznog dijela i radnog kola, pripremljena za kreiranje 3D modela
protoc¢nog trakta pumpe

Geometrija lopatica radnog kola pumpe, u pogledu okomitom na radno kolo, data je na slici 12.5.
Definisana geometrija odreduje 1 debljinu lopatica, koja je promjenljiva od ulaza do izlaza iz

radnog kola.
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Sl. 12.5 Geometrija lopatica radnog kola pumpe

12.4 3D model pumpe

Na slici 12.6 je prikazan 3D model radnog kola i spirale pumpe. Prikazani model je kreiran s
lijevim smjerom vrtnje, suprotno od smjera kazaljke na satu, gledaju¢i okomito na otvorenu
stranu rotora. Realizovana pumpa je izradena s desnim smjerom vrtnje.
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S1. 12.6 3D model radnog kola i spirale pumpe

Na slici 12.7 je dat uvecani prikaz 3 modela radnog kola i spirale pumpe, s pogledom s druge
strane.

S1. 12.7 Uvecani prikaz 3 modela radnog kola i spirale pumpe, s pogledom s druge strane
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Na slici 12.8 prikazan je 3D model radnog kola pumpe, s karakteristicnim oblikom lopatica
istog. Ovaj model je posluzio i za kreiranje modela vode u medulopati¢nim kanalima radnog
kola, koji su zajedno s modelom vode u spirali 1 modelom vode na ulazu u pumpu posluzili kao
osnova za kreiranje modela za racunarske simulacije toka radnog fluida fluida kroz proto¢ni trakt
razvijene pumpe.

Sl. 12.8 3D model radnog kola s karakteristicnim oblikom lopatica

Prikaz 3D modela radnog kola pumpe s desnim smjerom vrtnje, na bazi kojeg je izradeno
stvarno radno kolo pumpe, dat je na slikama 12.9 1 12.10.
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S1. 12.9 3D model radnog kola s desnim smjerom vrtnje

S1. 12.10 3D model radnog kola s desnim smjerom vrtnje — okomit pogled s otvorene strane kola

Na slici 12.11 prikazan je 3D model karakteristicnog oblika spirale pumpe. U svojoj osnovi
spirala lezi na ravnini. Ista je prora¢unata i modelirana prema postupku datom u [2].
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S1. 12.11 3D model spirale pumpe

12.5 MRF numericka analiza strujanja radnog fluida u
proto¢nom traktu pumpe

Koncept Multiple Reference Frame — MRF postupka proracuna i njegova prakticna primjena
ranije su ve¢ objasnjeni i u nastavku ¢e biti prikazani samo rezultati proracuna. Proracun je
realizovan primjenom metoda konacnih volumena, kroz prmijenu programskog paketa Comet,
kompanije CD-adapco.

U cijelom modelu proto¢nog trakta pumpe kreirano je oko 150000 kontrolnih volumena.

Za inzenjersku analizu strujanja fluida kroz protoc¢ni trakt pumpe i1 za ocjenu kvaliteta oblika
ulaza u pumpu, medulopati¢nih kanala i spirale, potrebno je kreirati odredeni broj prikaza
rasporeda brzine i rasporeda pritiska u izabranim presjecima modela protocnog trakta. U tom
smislu je na slici 12.12 dat prikaz rasporeda brzine u ortogonalnom presjeku modela proto¢nog
trakta pumpe, dok je na slici 12.13 dat uvecani prikaz rasporeda brzine u pomenutom presjeku
modela, s maksimalnim brzinama toka u zoni repa spirale.
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S1. 12.12 Raspored brzine u ortogonalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe
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S1. 12.13 Uvecani prikaz rasporeda brzine u ortogonalnom presjeku modela proto¢nog trakta

pumpe, s maksimalnim brzinama toka u zoni repa spirale
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Na slici 12.14 prikazan je raspored brzine u punom meridijalnom presjeku modela protocnog
trakta pumpe.

Sa stanovista rasporeda brzine strujanja fluida kroz proto¢ni trakt pumpe, generalno je cilj prvo u
ulaznom dijelu pumpe posti¢i ubrzanje fluida, zatim je potrebno ostvariti dalje povecanje brzine
toka u medulopaticnim kanalima radnog kola, s postizanjem ravnomjernog toka kroz iste (sa
stanovi$ta meridijalnih brzina fluida), i na kraju je potrebno u spirali ostvariti postupno
smanjenje brzine toka i povacanje pritiska, pri cemu ¢e se obezbijediti punjenje protocnog
volumena spirale u jednom njenom dijelu, da bi se u izlaznom dijelu spirale obezbijedio novi tok
fluida. Podrazumijeva se da pumpa mora obezbijediti 1 proracunom dobivene radne
karakteristike.
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Sl. 12.14 Raspored brzine u punom meridijalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe

Uvecani prikaz rasporeda brzine u meridijalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe, dat na
slici 12.15 zorno prikazuje ostvarene brzine toka u svim dijelovima pomenutog modela. Jasno se
vidi da su ostvareni ciljevi s aspekta povecanja i smanjenja brzine toka u pojedinim dijelovima
modela pumpe.
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S1. 12.15 Uvecan prikaz rasporeda brzine u punom meridijalnom presjeku modela proto¢nog

trakta pumpe

Na slijede¢im slikama (slike: 12.16, 12.17 1 12.18) su dati prikazi rasporeda pritiska u
ortogonalnom i meridijalnom presjeku protocnog trakta razvijene pumpe, kojima je obuhvaéen
tok kroz medulopati¢ne kanale radnog kola i spiralu pumpe. Posebno je vazno da se na bazi
analize rasporeda pritiska na pomenutim prikazima moze utvrditi razlika pritiska na lednoj i
grudnoj strani svih lopatica kola. Ova razlika pritiska kod najvise opterecene lopatice omogucéava
da se izvrsi prva provjera debljine lopatice duz njene izvodne linije od ulaza do izlaza iz radnog
kola, $to je posebno znacajno kod radnih kola koja ¢e se izradivati od materijala s manjim
vrijednostima modula elasti¢nosti. Za detaljnu provjeru naponsko-deformacionog stanja u
radnom kolu pumpe potrebno je provesti proraune interakcije radnog fluida i radnih dijelova
ku¢ista, na nacin kako je to uradeno u odjeljku 11.8 za analiziranu automobilsku turbopumpu.
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Sl. 12.16 Raspored pritiska u aksijalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe

Na slici 12.17 dat je raspored pritiska u gornjem dijelu meridijalnog presjeku modela protocnog
trakta pumpe. Na slici 12.16 1 na slici 12.17 se moZe uociti izrazito ravnomjerno povecanje
pritiska duz medulopati¢nih kanala kola, $to je posebno vazno s aspekta opterecenja, te provjere
usvojenih dimenzija i oblika radnog kola. Na slici 12.18 dat je prikaz rasporeda pritiska u
cijelom meridijalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe, na kojem se, pored ostalog moze
uociti i ravnomjeran porast pritiska u spirali pumpe.

Na kraju treba naglasiti da su ovdje prikazani rezultati numeric¢kih analiza finalnog dizajna
razvijene pumpe, te da je to razlog Sto ovaj dizajn ispunjava sve zahtjeve postavljene pred
razvojne inzenjere na pocetku razvojnog ciklusa. To znaci da se kod razvoja jedne ovakve
pumpe postupno dolazi do finalnog dizajna, kroz primjenu iterativnog procesa konstruiranja
(zlatni iterativni krug) i postupno unapredenje dizajna pojedinih dijelova 1 proto¢nog trakta
pumpe. Za ocekivati je da ¢e se, sa sticanjem iskustva kroz provedbu razvoja jednog broja
centrifugalnih pumpi, i broj pomenutih iteracija i redizajna pojednih dijelova pumpi svakako
smanyjiti.
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S1. 12.17 Raspored pritiska u gornjem dijelu meridijalnog presjeku modela proto¢nog trakta
pumpe
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S1.12.18 Raspored pritiska u meridijalnom presjeku modela proto¢nog trakta pumpe
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12.6 3D model realizovane pumpe

Na slici 12.19 prikazan je 3D model razvijene pumpe za agresivne medije.

S1. 12.19 3D model realizovane pumpe
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13. Centrifugalna pumpa za srce

U ovom dijelu je prikazana primjena razvijenog i u glavi III prikazanog koncepta inzenjerskog
dizajna i1 optimizacije malih centrifugalnih turbopumpi, na primjeru razvoja centrifugalne pumpe
za srce. Prikazan je proratun osnovnih konstruktivnih parametara predmetne pumpe za srce, na
bazi kojeg je realizovan preliminarni dizajn i izradeni su 3D modeli svih dijelova pumpe, od
ulaza u pumpu, radnog kola, do izlazne spirale pumpe. Na bazi ovih modela realizovane su
numericke simulacije protoka radnog fluida kroz cijeli protoc¢ni trakt pumpe, s ciljem provjere
radnih karakteristika iste. Rezultati numerickih simulacija su posluzili za procjenu potrebe za
redizajnom proto¢nog trakta i pojedinih dijelova pumpe. U ovom odjeljku nije prikazan finalni
dizjan predmetne pumpe za srce.

13.1 Uvod

Donora srca nikad nema dovoljno, pa se pokazalo da je pumpa za srce kvalitetno rjeSenje za ovaj
problem. Do danas je razvijeno nekoliko razli¢itih tipova ove pumpe, a specifi¢nost ovdje
prikazanog rjeSenja je u tome Sto radno kolo pumpe nema vratila i rotira u magnetnom polju koje
stvaraju magneti postavljeni s obe strane kola u kucistu.

13.2 Proracun osnovnih konstruktivnih parametara
centrifugalne pumpe

Proracun osnovnih konstruktivnih parametara centrifugalne pumpe za srce realizovan je
primjenom u glavi III prikazanog koncepta inzenjerskog dizajna 1 optimizacije malih
centrifugalnih turbopumpi [1], koji je realizovan kroz primjenu Excel programa, na nac¢in kako je
to pokazano u nastavku. Pomenuti Excel program priloZen je uz ovu monografiju. Provedeni
proracun je dao izlaze na bazi kojih je realizovan preliminarni dizajn glavnih dijelova pumpe,
odnosno kreirani su 3D modeli istih.

Oblik radnog kola je izabran prema izracunatoj vrijednosti specificnog broja ortaja kola, kako je
to pokazano u pomenutom proracunu. Izabrana je izvedba dvostranog radnog kola koje rotira u
magnetnom polju.

U nastavku je dat prikaz proracuna osnovnih konstruktivnih parametara razmatrane centrifugalne
pumpe, kroz primjenu pomenutog Excel programa. Napominje se da su brojevi slika u datom
proracunu internog karaktera i vrijede samo za ovaj proracun.
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PRORACUN RADIJALNOG RADNOG KOLA PREMA KARAKTERISTICI PRITISKA ¥
1. Ulazni podaci | 0
Protok @ m’/s 7 % = ]
Q= s @ =

Q= 0,133333 /s /-""
Napor pumpe H m 80 ]

H- m A
Jedini¢ni rad pumpe Y J/kg 0 o

Y= 10,377361 J/kg L~ | _gidw'fs
Broj obrtaja n

o )
n= ofmin o

n= 41,666667 ofs

Gustina transportovanog medija
p= 1060| kg/m’
|2. Specifi€ni broj obrtaja nq
ng = 27,675494 9
3. Vanjski preénik radnog kola D, | Eﬂ P
Karakteristika pritiska ¥ za podrucje nq = 15 - 60 min”" Eﬁ ui

Y= 1,0294634 ; N A AT —
Vanjski pre¢nik radnog kola D2 _@ y y W V _j*
D, = 0,0342895 m - - - —T —
Usvojena vrijednost vanjskog pre¢nika kola D2 Sl. 1 Oblici radnih kola i vrijednosti stepena iskoristenja n turbopumpi u
D; = 34 mm = 0,034 m zavisnosti od brzohodnosti nq i veli¢ine protoka Q, prema iskustvu
4. Precnik usisnog otvora Ds firme Worthington
Koeficijent ¢ prema Pleidereru:

€= 0,1372424 do 0,274485

Koeficijent &€ prema dijagramu na slici 3:

g = | 0,097] do [ 0,156

Brzina na usisu cs

Cs = 0,4419063 do 1,25048 m/s

Za cs preporucen je raspon [1]:

O
O
Lei
e e

—

M

3\

N,

-

N

AN

L1

| ¥0 - Y Ty

—RE

.|§
(<)
|
ER 40 o | 60| Nmm’  za uobicajene Gelike wratila
Precnik vratila pumpe dy Sl. 2 Meridijalni presjek radijalnog radnog kola male i
d, = 1,0838513 do 0,946831 mm srednje brzohodnosti
Usvojena vrijednost pre¢nika vratila pumpe dy
dy = 10 mm
Precnik glav€ine kola Dy
Dg = 13 do 14 mm
Usvojena vrijednost pre¢nika glav€ine kola Dy
Dy = 13,5 mm = 0,0135 m
Zapremiski stepen iskoristenja pume n,
1/ 1,0313679
mn= 0,9695862
Prec¢nik usisnog otvora Ds
Ds = 0,0240513 do 0,017952
Usvojena vrijednost pre€nika usisnog otvora Ds Lt
Ds = 21 mm
5. Ostali precnici radijalnog radnog kola
Priblizna veli¢ina omjera D+/D., prema dijagramu na slici 4
Di/ Dz = SI. 3 Koeficijent € za radijalno radno kolo
Priblizna veli¢ina unutrasnjeg pre¢nika ulazne ivice lopatice Dy;
Dii= 12,716 mm

Stepen iskori$tenja pumpe, prema dijagramu na slici 1
6=

Snaga pumpe

N= 2,6666607 W =  0,002667 kW
Obrtni momenat My

My = 0,0101859 Nm = 10,18589 Nmm
Dozvolieni napon na uvijanje tud

Cs = 2 do 4 m/s ].__

q
1

— Dy

g3
[

i) w FAV N Y wouw nvooou ov g
Ng ———

Sl. 13.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu
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Usvojena vrijednost pre¢nika Dsi
D1i = 13 mm
Priblizna veli¢ina srednjeg pre¢nika Dim
Dim = 17
Uswvojena vrijednost preénika Dim
Dim = 17 mm = 0,017 m
Sl. 4 Dijagram ovisnosti omjera D+ / D2 od specifi€énog broja obrtaja nq
6. Sirine radnog kola by i b,
Ulaz u radno kolo
Koeficijent kmi, prema dijagramu na slici 6 c
km= | 01518 Wi 2
Meridijalna brzina na ulazu cm, prema slici 5 C,=Cy W, Con
Cmt = 0,6915606 m/s Bl [52
Koeficijent suzenja na ulazu u medulopati¢ne kanale ki /. /. . Cu
ki = (pretpostavijena vrijednost) - U, - -
Sirina radnog kola by < U, >
by = 0,004693 m= 4,693015 mm a) b
Usvojena vrijednost Sirine radnog kola b+ )
by = 4,7 mm = 0,0047 m Sl. 5 Trouglovi brzina na ulazu a) i izlazu iz radnog kola b)
s meridijalnom brzinom ¢ na ulazu
Cm1 = 0,6905329 m/s
1zlaz radnog kola 03
Koeficijent ke, prema dijagramu na slici 6 ' |
Kme = ~ /f/ —"
Meridijalna t(J)rzsizz(sréag i;la::/ iz kola cnp, prema slici 5 -\cE 02 Kt //
Cm2 = s S i
Koeficijent suZenja na ulazu u medulopati¢ne kanale ki ,xE /// "//K’m?
ko = (pretpostaviiena vrijednost) L] L]
Sirina radnog kola b+ 0,1 [ —
by = 0,0028998 m = 2,899832 mm
Usvojena vrijednost Sirine radnog kola by
o 29 mm-___OWZ %0 10 20 30 4 5 60 70 8 0 10
s meridijalnom brzinom cn na izlazu kola
Cm2 = 0,5466566 m/s nq

7. Uglovi lopatica By i B2u prvom priblizenju

Obodna brzina na ulazu us, prema slici 5

u = 2,2252948 m/s

Ulazni ugao lopatice 3+

B1= 0,3008891 rad = 17,23968 stepeni
B1= 17 stepeni = 0,296706 radijana

Orjentaciona vrijednost izlaznog ugla B2, prema
dijagramu na slici 7

tan B2 = 0,385 do 0,41
B2= 0,3675088 do 0,389097 rad
B2= 21,056706 do 22,29363 stepeni

Sl. 6 Dijagrami koeficijenata km i kmz u funkciji od specifi€nog broja obrtaja nq

|8. Broj lopatica z

Prvi priblizan broj lopatica z

06

& 05

§ 04

0,3

10

20
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100

z= 7,018902 do 7,43121
Drugi priblizan broj lopatica z

z= 6,1456337 do 6,33762
Usvojena vrijednost broja lopatica z

z= 7 lopatica

SI. 7 Orjentacione vrijednosti izlaznog ugla lopatice B2 radijalnog radnog kola,
u funkciji od specifi¢nog broja obrtaja nq

S1. 13.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu (nastavak)
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9. Korekcija prora¢una
Usvojena vrijednost debljine lopatice na ulazu s+ . S
S = 0,8 mm _—l

Faktor suZenja na ulazu u medulopati¢ne kanale ki
ki = 1,5591771

Protok Q' s uzimanjem u obzir zapreminskih gubitaka
Q= 0,0001375 m’/s 5 7
Nova vrijednost meridijalne brzine cm na ulazu ~
Cmi = 0,8541813 m/s -
Nova vrijednost ulaznog ugla lopatice B+

B1= 0,3665076 rad = 20,99934 stepeni
Usvojena vrijednost ulaznog ugla lopatice B+

B1= 21 stepena = 0,366519 rad
Provjera ugla B1i meridijalne brzine c na ulazu

ki = 1,4136082 Sl. 8 Geometrijski parametri radijalnog radnog kola na ulazu i
Cmi = 0,7744327 m/s izlazu medulopati¢nog kanala

Usvojena vrijednost izlaznog ugla lopatice B2

B2= 24 stepena = 0,418879 rad

Usvojena vrijednost debljine lopatice na izlazu s; //_\

s2 = 0,8 mm yd ™~

Proviera ugla B2i meridijaine brzine cnp na izlazu / /\/75\
ke = 1,1479711 \ ; I
ce= 05096305 ms /4 M ! \
\ ?
10. Konstruktivni parametri oblika cilindriénih \,{ K \ \ b< / \
radijalnih lopatica, prema slici 9 N Bye P /
Radijus lopatice R 3 \\2 At \ \ ‘{ \
\ ]
R= 14,269558 W \\ \ K
Usvojena vrijednost radijusa lopatice R . X :
R= 14,269 mm A \ /
Radijus kruznice r, kao centra radijusa lopatice R \\ .\ V
r= 7,0280122 mm » Y
Usvojena vrijednost radijusa kruznice r \W\“
r= 7,028 mm \/

SlI. 9 Konstrukcija srednje linije lopatice u obliku kruznog luka

S1. 13.1 Proracun radijalnog radnog kola prema razvijenom Excel programu (nastavak)

13.3 3D model pumpe

Na bazi rezultata realizovanog proracuna, kreirani su preliminarni dizajni, odnosno radne verzije
3D modela svih dijelova pumpe.

Na slici 13.2 prikazan je 3D model radne verzije dvostranog radnog kola pumpe za srce, dok je
na slici 13.3 uz model radnog kola prikazan i uvodnik u kolo.

Na slici 13.4 prikazan je 3D model pumpe sa spiralom, dok su na slikama 13.5 do 13.7 dati 3D
modeli cijele pumpe u razli¢itim pogledima.
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S1. 13.2 3D model radne verzije dvostranog radnog kola pumpe za srce

S1.13.3 3D model radnog kola pumpe s uvodnikom u kolo
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S1. 13.4 3D model pumpe sa spiralom S1. 13.5 3D model pumpe sa spiralom
i uvodnikom

Sl. 13.6 3D model pumpe sa spiralom i uvodnikom  Sl. 13.7 3D model pumpe sa spiralom i
(osa vrtnje okomita) uvodnikom (pogled s boka)



13. Centrifugalna pumpa za srce 13-7

13.4 MRF numericka analiza strujanja radnog fluida u
proto¢nom traktu pumpe

Prema razvijenom koncepta inZenjerskog dizajna i optimizacije malih centrifugalnih turbopumpi,
u narednom koraku je potrebno realizovati raCunarske, odnosno numericke simulacije strujanja
radnog fluida u proto¢nom traktu pumpe. Jedan od osnovnih zahtjeva je da pumpa za srce mora
ostvariti potrebnu razliku pritiska Ap. Kako je to ranije objasnjeno, numericke simulacije
omogucavaju izracunavanje radnih karakteristika modela turbopumpi.

Kod razvoja predmetne pumpe za srce, numericke analize su realizovane na bazi primjene
Engineering Fluid Dynamics — EFD koncepta i Multiple Reference Frame — MRF postupka
rotiranja koordinatnih sistema. Dobiveni rezultati, koji su dijelom prikazani u narednim slikama,
1 njihova analiza omogucili su uoCavanje nedostataka realizovanog inzenjerskog dizajna i
definisanje zahvata redizajna na dijelovima pumpe, s ciljem da se iterativnim postupkom dode
do modela koji ispunjava postavljene zahtjeve sa stanoviSta radnih karakteristika razvijane
pumpe za srce.

Sl. 13.8a) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(prvi nivo presjeka)



13-8 III. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

S1. 13.8b) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola
(drugi nivo presjeka)

S1. 13.8¢) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola
(tre¢i nivo presjeka)
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S1. 13.8d) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(Cetvrti nivo presjeka)

Sl. 13.8e) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(peti nivo presjeka)



13-10 III. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

S1. 13.8f) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(Sesti nivo presjeka)

S1. 13.8g) Raspored brzine u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(sedmi nivo presjeka)



13. Centrifugalna pumpa za srce 13-11

Sl. 13.8a) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(prvi nivo presjeka)

Sl. 13.8b) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(drugi nivo presjeka)



13-12 III. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

S1. 13.8c) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(tre¢i nivo presjeka)

S1. 13.8d) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(Cetvrti nivo presjeka)



13. Centrifugalna pumpa za srce 13-13

S1. 13.8e) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(peti nivo presjeka)

S1. 13.8f) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(Sesti nivo presjeka)



13-14 III. Inzenjerski dizajn i optimizacija malih centrifugalnih turbopumpi

S1. 13.8g) Raspored pritiska u ortogonalnom presjeku radnog kola pumpe
(sedmi nivo presjeka)

Literatura

1. W. Bohl, Stromungsmaschinen, 2. Teil, Berechnung und Konstruktion, 4. Auflage, Vogel-
Verlag, Wiirzburg, 1991.



	Monografija Naslov Dio I.pdf
	Monografija Predgovor.pdf
	Monografija Sadrzaj Dio I.pdf
	GlavaI Odj1-3.pdf
	GlavaII Odj4.pdf
	GlavaII Odj5_1.pdf
	GlavaII Odj5_2-3.pdf
	GlavaII Odj6.pdf
	GlavaII Odj7.pdf
	GlavaIII Odj8.pdf
	GlavaIII Odj9.pdf
	GlavaIII Odj10.pdf
	GlavaIII Odj11_1a.pdf
	GlavaIII Odj11_1b.pdf
	GlavaIII Odj11_2.pdf
	GlavaIII Odj11_3.pdf
	GlavaIII Odj11_4.pdf
	GlavaIII Odj11_5.pdf
	GlavaIII Odj11_6_1-13.pdf
	GlavaIII Odj11_7.pdf
	GlavaIII Odj11_8.pdf
	GlavaIII Odj12.pdf
	GlavaIII Odj13.pdf

