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CAPITOLUL |

INTRODUCERE

Tendinta actuald in industria energetica este de a creste si a Imbunatati eficienta energetica
la nivel global, prin reducerea pe cat posibil a costurilor de operare si mentenantd a
echipamentelor generatoare de energie (turbosuflante, compresoare centrifugale de aer,
compresoare cu surub, expandere, etc.) dar si a minimizarii pe cat posibil a emisiilor poluante.
De asemenea, datorita ratei de crestere a natalitatii la nivel global si implicit a intensificarii
cererilor din industria de petrol si gaze, companiile producatoare de energie se confrunta cu o
crestere alarmanta a consumului de energie, si totodata, cu necesitatea de reducere a deseurilor,
n special dioxidul de carbon (COz) si oxizii de azot (NOx), cu impact direct asupra schimbarilor
climatice sau a Incalzirii globale.

Turbomasinile joaca un rol important intr-un domeniu foarte larg, de la aer conditionat si
ventilatie, pana la propulsie marina si aeronautica, iar acest lucru se datoreaza compactitatii si
fiabilitatii acestora. Insa cerintele tot mai stricte din industrie, atat ale clientilor ce isi doresc
turbomasini cat mai performante, cat si a reglementarilor de mediu tot mai stricte conduc la
necesitatea schimbarii sau modificarii acestora.

Printre cele mai populare echipamente producatoare de energie cu o eficienta ridicata a
punctului de functionare, raportatd la o emisie redusd a deseurilor poluante sunt
suflantele/compresoarele centrifugale. Desi aceste echipamente sunt deseori suprasolicitate
(randament mai scazut, mentenanta, reparatii etc.), costurile provenite din producerea energiei
le depasesc pe cele aferente intretinerii echipamentelor, iar acest lucru reprezinta o piata extrem
de profitabila pentru domeniul energetic, si mai ales in utilizarea suflantelor centrifugale.
Datorita acestui segment de piatd, producdtorii de suflante centrifugale au in vedere un proces
perpetuu de imbundtdtire a acestor echipamente prin cresterea randamentului energetic si a
reducerii emisiilor poluante, proces sustinut si de Comisia Europeand, ce 1isi propune
dezvoltarea unor strategii noi la nivelul Uniunii Europene, pentru reducerea emisiilor cu pana
la 55% pana in 2030 (European Commission, 2020).

Astfel, la momentul actual, prioritatea principala este stabilirea unor tehnici de economisire
a energiei pentru a minimiza consumul energetic asociat cu exploatarea lor, stabilirea de noi
concepte care utilizeazd noi tehnologii de fabricatie si asamblare, dar si deschiderea
perspectivel unei optimizadri neconventionale, cum ar fi cea robusta, care sa tind cont de
variatiile geometrice si de montaj, din fabricatie.

Una din metodele de optimizare a eficientei energetice a masinilor paletate rotative este
utilizarea analizei CFD; tehnica bine pusa la punct de toate industriile, Care se bazeaza pe
studierea problemelor dinamicii fluidelor. Aceste analize pot asigura optimizari tehnologice ale
echipamentului la nivelul componentelor si sunt capabile sa defineasca performantele si
implicit randamentul energetic. Mai mult, scurteaza procesul de evaluare al componentelor
gazo-dinamice proiectate.

Prezenta lucrare isi propune sa contribuie la eficientizarea energetica a unei categorii aparte
de turbomasinilor, si anume suflantele centrifugale. Acestea reprezinta unele dintre cele mai
versatile si fiabile echipamente de aer, fiind concepute pentru a functiona intr-0 varietate de
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medii si aplicatii. Avand o aplicabilitate foarte mare in diverse domenii de interes, reprezinta
echipamente importante ce pot fi optimizate, asigurand astfel competitivitatea pe piata si
respectarea normelor de mediu. Prin urmare, teza prezenta are ca obiectiv principal
eficientizarea energetica a acestor echipamente prin cresterea performantelor si a gamei de
operare; iar pentru atingerea acestui obiectiv s-a avut in vedere optimizarea rotorului prin
intermediul algoritmilor genetici; proces ce a presupus maximizarea eficacitatii functiei
obiectiv, minimizarea numdrului de grade de libertate, dar si minimizarea efortului
computational in procesul de optimizare aerodinamicd a masinilor radiale.

Pentru realizarea acestui obiectiv general s-a avut in vedere stadiul actual al cercetarii in
domeniul turbomasinilor radiale, pe baza caruia a fost dezvoltatd o metodologie de proiectare
si optimizare a rotoarelor centrifugale, cupland cu aceste procese analiza numerica CFD (atat
model inviscid, cat si RANS 3D vascos), modele liniarizate obtinute cu modele neuronale,
validarea CFD — experimental (cazuri canonice si cazuri proprii) si identificarea parametrilor
geometrici cu impact maxim asupra functiei obiectiv.

CAPITOLUL 11

STADIUL ACTUAL AL CERCETARII IN DOMENIUL
TURBOMASINILOR RADIALE

In proiectarea unei suflante este necesard cunoasterea fenomenelor extreme ce pot afecta
functionarea acesteia (pompaj si blocaj), corelarea procesului de proiectare cu procesul de
fabricatie (echipamentele folosite) si de modalitatile de reducere a costurilor de fabricatie.
Proiectarea initiald Incepe intotdeauna cu cerintele clientilor sau cerintele analizei de
marketing. Tn etapele preliminare de proiectare ale unei suflante, se folosesc relatiile
fundamentale de dimensionare a turbomasinilor, asociate cu corelatii empirice pentru realizarea
de conexiuni intre randament si parametrii globali, precum coeficientul de curgere, jocul la varf
etc. si parametrii ce stabilesc dimensiunile componentelor.

Astfel, prima parte a acestui capitol abordeaza principiile de proiectare, modalitatile de
evaluare a performantelor, impreuna cu factori si fenomenele ce limiteaza acest proces; n timp
ce partea a doua, prezinta un studiu bibliografic privind metodele traditionale de proiectare al
unei suflante, cat si al metodelor de optimizare bazate pe tehnicii CFD impreuna cu algoritmilor
genetici $i retele neuronale artificiale.

CAPITOLUL I

PROBLEME GENERALE DE MODELARE SI SIMULARE A
CURGERII PRIN TURBOMASINI RADIALE

In acest capitol, este descrisd succint metodologia necesard realizdrii unei simulari
numerice atunci cand existd definitd o geometrie de calcul. Principala etapd, a unei astfel de
analize, este definirea modelului matematic corespunzator aplicatiei fizice studiate. In functie
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de complexitatea fenomenelor implicate si de resursele de calcul disponibile, modelul ales
corespunde unui anumit nivel de aproximare a realitatii. Urmatoarea etapa 0 reprezintd
discretizarea spatiald a domeniului de calcul si stabilirea schemei numerice. in functie de
complexitatea geometricdi se alege tipul grilei (structuratd, nestructuratd, hibridd) si
caracteristicile corespunzdtoare, in functie de ce se asteapta de la problema analizata.

Inainte de a avansa cu etapele de calcul, grila si schema numerica trebuie sa fie analizate
astfel incat acestea sa asigure stabilitatea si precizia solutiei, iar pentru a realiza acest lucru sunt
evaluate criteriile de consistenta, stabilitate si convergenta. Un alt rol important in procesul de
simulare numerica il ocupa modelarea turbulentei, prin intermediul careia se poate obtine o
solutie corecta si precisd. Modelele de turbulenta folosite in descrierea acestui fenomen, sunt
la randul sdu limitate de puterea de calcul disponibila. La momentul actual, in aplicatiile
ingineresti, cele mai folosite modele sunt cele cu doua ecuatii de transport, ce permit atat
calculul energiei cinetice turbulente, cat si al disipatiei turbulente. O ultima etapa este data de
stabilirea conditiilor la limita si initiale. Alegerea acestor conditii depinde de datele cunoscute
ale problemei si de conditiile de functionare ale modelului.

Metodele prezentate in acest capitol au fost aplicate la modelarea si simularea curgerii
fluidului printr-o turbosuflanta, in scopul obtinerii unor performante energetice superioare.

CAPITOLUL IV

CONTRIBUTII PRIVIND INFLUENTA GRILEI DE CALCUL,
SCHEMELOR NUMERICE SI TURBULENTEI ASUPRA ANALIZEI
NUMERICE

Studiul corespunzator acestui capitol, prezinta influenta grilei de calcul, a schemelor de
discretizare si a modelelor de turbulenta asupra obtinerii unei solutii converse si calitative,
simulare numericad, joacd un rol important in stabilirea unui nivel de acuratete cat mai mare
intre modelarea CFD si validarea experimentala. Un prim avantaj oferit de modelarile numerice
constd in obtinerea unei solutii initiale/finale mult mai rapid decat metodele experimentale,
ceea ce implica timp de calcul, dar si costurile mult mai mici.

Pentru a determina influenta factorilor mentionati mai sus, au fost realizate modelari
numerice pentru un compresor centrifugal cu un grad de comprimare 14:1; compresor folosit
pentru motorul cu detonatie TIDE (Dragan, et al., 2018).

Discretizarea spatiald a domeniului a fost realizata utilizand software-ul comercial
Autogrid/Numeca, folosind o grila structurata multi-block. Pentru alegerea unei dimensiuni a
grilei care sa conduca la convergenta cazului, cu erori de discretizare minime, a fost elaborat
un studiu privind influenta dimensiunii grilei asupra performantelor rotorului, folosind patru
rezolutii diferite: 0.7 milioane, 1.5 milioane, 5 milioane si 9 milioane. Un parametru important
in evaluarea calitatii grilei il constituie y+ (marime adimensionala corespunzatoare primei
celule la perete); distributia acestui parametru pentru butuc si paletele rotorului se regaseste in
Fig. 4.1, avand o valoare maxima in jur de 1 pentru toate cele patru dimensiuni ale grilei;
valoarea fiind considerata potrivita pentru modelele de turbulenta utilizate Tn continuare.

6
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Modelele de turbulenta aplicate fiind Spalart Allmaras (SA), v2f, Shear Stress Transport
(SST) si modelul Explicit Algebraic Reynolds Stress Model (EARSM). Un alt aspect analizat
este importanta schemelor de discretizare numerica, mai exact: scheme de ordinul doi upwind
si centrat.

Fig. 4. 1 — Distributia lui y+ pe paletele rotorului si butuc

Punctul de operare al rotorului, studiat in aceastd etapa, a fost ales pentru a asigura
convergenta Intr-o masurd rezonabild pentru toate modelelor analizate; astfel a fost utilizata
turatia corespunzatoare punctului nominal, si anume 58000 rpm. Pentru obtinerea convergentei
solutiei, reziduurile au fost monitorizate, impreuna cu debitul masic dintre intrare si iesire,
precum si alti parametri de interes.

Principalele conditii la limita impuse pentru definirea domeniului fiind: fluidul de lucru —
gaz ideal; Intrarea in domeniu - presiunea totala: 101353 Pa, temperatura totala: 300 K; lesirea
din domeniu - debit: 1.65 kg/s.

In stabilirea influentei grilei, au fost alesi ca parametrii de comparatie a performantelor:
gradul de comprimare si randamentul isentropic al rotorului. Figura 4.2 prezinta impactul
modelelor de turbulenta si al schemei de discretizare asupra gradului de comprimare al
rotorului. Mai mult de atat, se observa diferentele de stabilitate atat de la o dimensiune a grilei
la alta, cat si intre modelele de turbulentd. Modele EARSM si v2f supraestimeaza presiunea la
iesire din rotor, cu mult fatd de restul modelelor; insd pe masurd ce dimensiunea grilei creste
aceastd instabilitate numerica se observd pentru toate modelele de turbulentd si schemele
numerice. Pentru modelul SA cel mai verosimile rezultate le ofera analiza URANS
corespunzatoare grilei de 1.5 milioane si schema centrata de discretizare. Modelul SST la randul
sdu subestimeaza presiunea, in special pentru cazurile in care dimensiunea grilei creste peste
1.5 milioane.

Tn Figura 4.3 sunt definite histogramele ce reprezinti evolutia randamentului isentropic
pentru cele patru modele de turbulenta. Modelul EARSM si v2f supraestimeaza gradul de
comprimare si implicit randamentul isentropic, indiferent de rezolutia grilei si schema de
discretizare numerica. Comparand cele doud modele ramase, SA si SST, se observa ca pentru
dimensiunea grilei de 0.7 mil. performantele rotorului sunt mai ridicate, comparativ cu restul
rezolutiilor; sugerand o supraestimare a valorilor datoratd dimensiunii grosiere a grilei, ce
conduce la incapacitatea de a determina cat mai precis parametrii de interes. In cazul modelului
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de turbulentd SA, schema centratd pentru grila de 0.7 mil. supraestimeazd randamentul
isentropic, cu pana la 0.65% fata de schema upwind.
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Fig. 4. 2 — Histograme reprezentand gradul de comprimare pentru diferite dimensiuni ale grilei, modele
de turbulenta si scheme numerice

Potrivit rezultatelor obtinute, cresterea excesiva a numarului de elemente conduce la
aparitia unor instabilitdti numerice Tn curgere, astfel o grila de 1.5 milioane de elemente/canal
este consideratd a fi suficientd pentru a surprinde fenomenele ce se dezvoltd in reteaua unui
rotor centrifugal.

Figurile 4.4 si 4.5 prezinta variatia gradului de comprimare si a randamentului isentropic
pentru aceasta dimensiune a grilei, si anume 1.5 milioane de elemente, corespunzatoare analizei
RANS. Histogramele compara atat modelele de turbulenta, cat si si cele doua tipuri de scheme
numerice de discretizare: ordinul doi upwind si scheme centrate. Modelul de turbulentd
EARSM supraestimeaza performantele rotorului, comparativ cu restul modelelor, atat in
determinarea gradului de comprimare, cat si a randamentului. Fiind singurul model ce se
comporta diferit pentru ambele scheme de discretizare numerica, s-a constatat ca pentru cazul
studiat, modelul EARSM nu poate determina in mod corespunzator performantele rotorului.
De asemenea, v2f este un alt model ce conduce la obtinerea unor valori mai ridicate ale
randamentului isentropic, mult mai apropiate de EARSM, in special pentru schemele centrate.
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Modelele SA si SST estimeaza randamentul 1n vecindtatea aceiasi valori, in timp ce modelul
SST subestimeaza gradul de comprimare pentru ambele scheme numerice.
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Fig. 4. 3 — Histograme reprezentand randamentului isentropic pentru diferite dimensiuni ale grilei,
modele de turbulenta si scheme numerice
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Un alt aspect important in evaluarea performantelor unui rotor este dat de puterea
consumati. In urma modelarilor numerice realizate, s-a constatat ci corelatia dintre cuplu
specific rotorului, gradul de comprimare si randament depinde de modelul de turbulenta folosit
si variaza odata cu modificarea acestuia; Tn timp ce dimensiunea grilei de calcul are un impact
mai mic asupra performantei rotorului, dupa cum se observa si in Fig. 4.6 — 4.7.
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Fig. 4. 6 — Cuplu rotorului, model RANS, Fig. 4. 7 — Cuplu rotorului, model RANS,
schema centrata schema upwind de ordin doi

In evaluarea modelului numeric aplicat a fost studiata si influenta schemelor numerice de
ordinul al doilea, upwind si centrate. Rezultatele obtinute in estimarea gradului de comprimare
sunt apropiate ca valori pentru cele doud scheme, diferenta majora apare odata cu cresterea
rezolutiei grilei de calcul peste 1.5 milioane de elemente. Pentru estimarea randamentului
isentropic, Th majoritatea cazurilor schemele upwind supraestimeaza valoarea acestuia; in timp
ce pentru ambele scheme numerice modelul EARSM conduce la obtinerea unor performante ale
rotorului mult mai ridicate.

Un ultim criteriu ce trebuie mentionat, il reprezintd modelul de turbulenta. Dintre cele patru
modele, diferentele majore S-au obtinut pentru modelul EARSM, supraestimand atat gradul de
comprimare, cat si randamentul isentropic. Datoritd diferentelor mari dintre acesta si restul
modelelor aplicate, s-a considerat ca pentru o astfel de aplicatie modelul nu estimeaza
corespunzator performantele rotorului.

Criteriile avute in vedere in acest capitol reprezintd o parte esentiala a metodei ce conduce
la analiza numerica CFD. Aducerea acestor etape la un nivel care sa asigure o precizie cat mai
ridicatd a analizei RANS este esentiald pentru domeniul turbomasinilor, in special pentru
cazurile dependente de efortul computational. Astfel, aceasta analiza pe langa stabilirea unor
conditii care sa conduca la rezultate cat mai precise, reduce efortul de proiectare prin metode
de calcul corecte care sa nu implice costuri exagerate, dar ofera si control asupra unor elemente
de detaliu ce pot reduce costurile de fabricatie a componentelor.

Concluziile acestui capitol, accentueaza importanta cunoasterii metodelor numerice
utilizate in simularea curgerii in turbomasini, inainte de inceperea analizei propriu-zise. Este
esential ca in functie de conditiile de lucru ale masinii (turatie, grad de comprimare etc.),
domeniul de utilizare si capacitatea de calcul, sd se stabileasca ce se asteapta de la analiza
respectiva si care sunt limitele in care aceasta poate fi realizata, astfel incat sa reflecte cat mai
mult posibil conditiile reale de functionare.

10
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CAPITOLUL V

VALIDAREA MODELULUI NUMERIC PE CAZURI CANONICE

In vederea verificarii etapelor procesului de modelare numerici, este necesara validarea
modelului matematic aplicat, astfel incat acesta sd prezinte cat mai precis posibil realitatea.
Acest capitol are ca scop validarea analizelor numerice realizate in cadrul prezentei lucrari.

Pentru indeplinirea acestui obiectiv au fost analizate studii din literatura de specialitate, in
care sunt prezentate atat configuratii geometrice ale unor compresoare centrifugale, cat si datele
experimentale obtinute in urma testarii acestora. Datele experimentale prezentate in studiile din
literatura au fost comparate cu rezultatele obtinute in urma analizei CFD, analiza realizata de
catre autoarea prezentei teze. Daca in capitolul anterior se prezinta pe un studiu de caz etapele
necesare realizarii unei modeldri numerice, impreund cu cele mai optime caracteristici ale
fiecdrei etape, acest capitol pune accent pe metoda descrisa anterior si aplicabilitatea ei pentru
diverse configuratii geometrice.

Pentru a obtine rezultate cat mai precise, care sa inglobeze o gama cat mai larga de
configuratii si domenii de lucru au fost studiate atat rotoare inchise, cat si rotoare deschise;
pentru majoritatea cazurilor studiate fiind realizatd Intreaga caracteristica de functionare a
compresorului respectiv.

5.1. Analiza numerica corespunzatoare rotoarelor inchise

Primele doud cazuri, prezintd rotoare ce apartin studiilor lui Eckardt, iar marimile
geometrice corespunzatoare acestora se regasesc in (Oh, Yoon, & Chung, 1997). Principalele
diferente dintre aceste doua cazuri sunt date de lungimea pe directie axiala (tip “O”: 130 mm,
tip “B”: 84.2 mm) si de pozitia paletei la intrarea in rotor. Pe baza acestor date, geometria 3D
a fost generata si utilizata ulterior pentru modelarea numerica.

Datele de intrare folosite pentru simularile numerice fiind: Domeniu de Intrare: presiune
totala 101353 Pa, temperatura totala 288.15 K, Domeniu de /esire: debit, ce variaza pentru
fiecare punct de lucru. De asemenea, analizele au fost realizate pentru diferite turatiile ale
rotorului, st anume: 10000 rpm, 12000 rpm, 14000 rpm si 16000 rpm.

5.1.1. Determinarea performantelor rotorului — tip “0”

Figura 5.1, prezinta caracteristica de comprimare a rotorului, evidentiind atat rezultatele
simularilor numerice, cat si datele experimentale corespunzatoare diferitelor puncte de lucru.
Datele mentionate cu “ picCFD” sunt date obtinute In urma simuldrii numerice de catre
autoare, iar cele definite ca “_picExp " sunt preluate din lucrarea (Oh, Yoon, & Chung, 1997).
Comparatia metodelor de evaluare a performantelor rotorului, arata cd diferentele variazd in
functie de conditiile de functionare, crescand pentru turatii ridicate ce implica rapoarte de
presiune mai mari. Pentru fiecare turatie studiata, comparatia CFD — experimental indica faptul
ca: in prima parte a punctelor de operare diferentele dintre cele doua analize sunt mici, de pana
la 4%, in timp ce in a doua jumatate abaterile cresc rapid, valoarea erorii dublandu-se pentru
unele cazuri. Principalii factori ce conduc la aceasta crestere sunt turatia si debitul. Cresterea
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debitului, conduce la majorarea diferentei, acelasi lucru fiind valabil si pentru turatie. Pentru
cea mai mare turatie si debit, diferenta dintre cele doud metode de evaluare fiind de 8.22%.

In ceea ce priveste caracteristica randamentului, aceasta este prezentatd secvential, pentru
fiecare turatie in parte, deoarece diferentele dintre valori sunt foarte mici; majoritatea
randamentelor variind in gama (80 — 90%), iar debitul intre (2 — 5.5 kg/s). In acest caz, diferenta
cea mai mare, intre cele douda metode de evaluare, se obtine pentru turatia cea mai mica (10000
rpm — 7.88%) si scade odata cu cresterea acesteia (16000 rpm - 0.7%). Reprezentarea grafica a
datelor se regaseste in Fig. 5.2.
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Fig. 5. 1 — Caracteristica de comprimare a rotorului de tip “O”
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Fig. 5. 2 — Variatia randamentului isentropic in functie de debit, pentru cele 4 turatii de lucru
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5.1.2. Determinarea performantelor rotorului - tip “B”

Caracteristica de comprimare a rotorului de tip “B” este trasata in Fig. 5.3. Daca in cazul
rotorului de tip “O” in prima parte a intervalului de operare, al fiecarei turatii, diferentele dintre
experiment si CFD sunt mai mici, pentru acest rotor lucrurile sunt chiar opuse, prima parte a
intervalului Inregistrand diferente mai ridicate; exceptie facand turatia de 10000 rpm. Pentru
turatia de 10000 rpm se obtine cea mai precisd evaluare, cu diferente de sub 2.5%, pentru 57%
dintre cazuri. Din Fig. 5.3 se observa ca pentru restul turatiilor de lucru 12000 — 16000 rpm,
diferentele scad pe masura ce debitul creste. Un aspect considerat anormal este dat de
modificarea pantei corespunzatoare cazurilor CFD, si anume, daca pentru primele trei debite
analiza CFD supraestimeaza gradul de comprimare, pentru cel de-al patrulea punct valoarea

este subestimata.
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15 25 35 4.5 55
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Fig. 5. 3 — Caracteristica de comprimare a rotorului de tip “B”

Modelarea numerica supraestimeaza valoarea randamentului, pentru toate cele patru
turatii, dupa cum reiese si din Fig. 5.4. De asemenea, se pastreaza aceeasi situatie anormala de
subestimare a valorilor pentru debitul maxim, corespunzatoare turatiilor de la 12000 rpm la
16000 rpm. Cresterea turatiei conduce la erori mai mari, pentru turatia de 14000 rpm obtinandu-
se cea mai mare diferenta, si anume 8.93%. Pe masura ce debitul creste, aceasta valoare scade
panad la 2.83%. Acest lucru este valabil si pentru turatia de 16000 rpm, unde diferentele dintre
CFD si experimental scad odata cu cresterea debitului.
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Fig. 5. 4 — Variatia randamentului isentropic in functie de debit, pentru cele 4 turatii de lucru

Pentru ambele rotoare analizate, s-a mentinut: o dimensiune a grilei cat mai apropiata (fiind
generata folosind aceleasi considerente: ratd de crestere, dimensiunea primei celule la perete,
numar de celule pe indltime etc.), modelul de turbulenta, schema numerica, conditiilor la limita,
precum si aceeasi modalitate de evaluare a convergentei. Astfel, s-a constatat ca forma rotorului
si dimensiunile acestuia influenteaza rezultatele obtinute in urma analizei CFD.

Pentru aceste prime doua rotoare, s-a stabilit ca diferentele dintre cele doud modele de
evaluare nu sunt foarte mari. Dacd in cazul rotorului de tip “O”, presiunea totald este
supraestimata in timp ce randamentul este estimat corespunzator, pentru rotorul de tip “B”
ambii parametri sunt supraestimati. Tn evaluarea randamentului, pentru rotorul de tip “B”,
diferente mai ridicate apar in cazul punctelor inferioare ale liniei de lucru si scad odata cu
cresterea debitului. Aceastd situatie este contrara pentru rotorul de tip “O”; conducéand la o
neconcordanta intre cele doud cazuri ce poate fi atribuita diferentelor geometrice ale paletei la
intrarea in rotor.

5.2. Analiza numerica corespunzitoare rotoarelor deschise

521 Determinarea performantelor rotorului de turatie mica (NASA)

Primele douad configuratii analizate fac parte din categoria rotoarelor inchise, astfel pentru
a extinde gama de validare CFD — experimental, a fost studiat si rotorul deschis, fiind analizate
trei cazuri: un rotor de turatie scazutd si un compresor mixt, pentru doua valori distincte ale
jocului la varf (0.5 mm si 0.9 mm). Rotorul de turatie scazuta a fost dezvoltat si testat la Centrul
de Cercetare Lewis NASA, iar pentru generarea geometriei tridimensionale a rotorului, datele
geometrice au fost preluate din lucrarea (Hataway, 1993).

Punctul de operare si proiectare al acestui rotor este pentru turatia de 1862 rpm si 30 kg/s.
TIn Figura 5.5 fiind definita linia de lucru corespunzitoare acestei turatii, realizatd pe baza
datelor experimentale si a rezultatelor analizei CFD. Pentru ambii parametri, grad de
comprimare si randament isentropic, diferentele dintre metodele de evaluare a performantelor
In cazul gradului de comprimare, diferentele dintre datele experimentale si rezultatele CFD
sunt sub 1%. Modelul numeric aplicat determinand cu mare precizie valorile presiunii de iesire
raportate si in experiment.
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Fig. 5. 5 — Caracteristica de comprimare a rotorului

In ceea ce priveste evaluarea randamentului, comparat in Fig. 5.6, cea mai mare diferenta
este obtinuta pentru debitul de 16 kg/s si anume 3.3%. Dintre cele unsprezece puncte de operare
evaluate atat CFD, cat si experimental, pentru opt se obtin diferente sub 1%; iar pentru restul
valoarea maxima fiind de 3.31%.
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Fig. 5. 6 — Variatia randamentului isentropic pentru linia de lucru principala

Scopul acestui caz, a fost acela de a determina daca pentru o turatie si un grad de
comprimare mai mic, performantele rotorului sunt estimate, prin intermediul analizei numerice,
cu o precizie mai mare. Conform rezultatelor obtinute, avand diferente sub 3%, putem sustine
acest lucru, dar doar pentru turatia nominala. In urma acestei analize, se poate afirma ci pe
masurd ce turatia si gradul de comprimare cresc, se majoreaza si valorile erorii, iar modelul de
turbulenta aplicat poate avea un efect asupra acestui fapt.
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5.2.2 Determinarea performantelor unui compresor mixt
5.2.2.1. Joc lavarf 0.5mm

O ultima geometrie studiata prezinta o treapta de compresor mixt (rotor — difuzor paletat)
folosita pentru motoarele cu turbina cu gaz de dimensiuni mici, Fig. 5.7. Acest compresor a
fost proiectat pentru o turatie de 39836 rpm, dar campaniile experimentale au fost realizate
pentru o gama de turatii ce variaza intre 50 — 65% din turatia nominald. De asemenea, au fost
studiate mai multe valori ale jocului la varf pentru a determina influenta acestuia asupra
performantelor compresorului si gamei sale de operare. In continuare sunt prezentate doar
valorile extreme ale jocului la varf, si anume (0.5 mm si 0.9 mm).

Fig. 5. 7 —a) Rotor radial, b) difuzor conic (Rajakumar, Ramamurthy, & Govardhan, 2014)

Caracteristica de comprimare a compresorului, este trasata in Fig. 5.8, unde sunt prezentate
atat cazurile CFD, cat si datele experimentale, din lucrarea (Rajakumar, Ramamurthy, &
Govardhan, 2014). Per total diferentele dintre cazuri nu depasesc 6%, iar aceasta valoare poate
fi datoratda atdt modelului matematic aplicat, cat si diferentelor ce pot aparea in generarea
geometriei CAD, dar si discrepantelor ce se obtin in procesul de fabricatie al componentelor
compresorului.
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Fig. 5. 8 — Caracteristica de comprimare - joc la varf 0.5 mm
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Figura 5.9, prezinta valorile obtinute pentru randament, la 65% din turatia nominala a
compresorului. In acest caz diferenta dintre cele doud metode de evaluare nu depaseste 4%,
rezultand prin intermediul analizei numerice valori mai mici ale randamentului decat in cazul
campaniei experimentale. Astfel, se constata ca modelul de calcul aplicat pentru determinarea
performantelor compresorului subestimeaza valoarea randamentului isentropic.
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Fig. 5. 9 — Variatia randamentului isentropic pentru 65% din turatia nominala

5.2.2.1. Joclavarf0.9 mm

Cresterea jocului la varf cu 80%, a condus la randul sau la o crestere a diferentelor dintre
CFD si experimental cu pana la 1.2%. Pentru toate turatiile de lucru si punctele de masura ale
acestora, se observa o supraestimare a gradului de comprimare in urma analizei numerice.

Variatia gradului de comprimare, definit in Fig. 5.10 prezinta o crestere a diferentei CFD
— experimental pe masura ce turatia se majoreaza, dar si o scadere odata cu cresterea debitului.
Cel mai bine scdderea se observa pentru turatia de 25894 rpm (65%), avand o variatie liniara
pentru aceasta linie de lucru. Pentru restul turatiilor, se obtin diferente mai mici pentru punctele
situate la jumatatea liniei de lucru. Cele mai mari si mici diferente (maxim 6.72% si minim
0.625%) fiind determinate pentru cele mai ridicate valori ale turatiei (60 — 65% din turatia
nominald).

Valorile obtinute pentru randament, corespunzatoare celei mai mari turatii de lucru (65%)
sunt definite in Fig. 5.11. Pentru majoritatea punctelor aferente acestei turatii, simularile
numerice supraestimeazi valoarea randamentului. In cazul punctelor extreme ale turatiei, se
obtin cele mai mici discrepante dintre numeric si experimental, sub 1%.

De asemenea, prin intermediul analizei numerice a acestui compresor mixt se constatd o
scadere a gradului de comprimare si a randamentului isentropic pe masura ce jocul la varf
creste. Acest fapt rezulta atat din datele experimentale prezentate de (Rajakumar, Ramamurthy,
& Govardhan, 2014), dar si din simularile numerice realizate. Pentru jocul la varf de 0.5 mm,
Cresterea turatiei nu a condus la discrepante mari intre cele patru turatii; in timp ce, pentru jocul
de 0.9 mm diferentelor dintre CFD si experimental s-au majorat pe mdsura ce turatia a crescut.
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Fig. 5. 11 — Variatia randamentului isentropic pentru 65% din turatia nominala

Comparatia rezultatelor CFD cu date experimentale este, de obicei, utilizatd ca mijloc de
validare a modelului numeric pentru campurile de viteza, presiune si temperatura ale fluidului.
Printre posibilele cauze ale diferentelor dintre rezultatele numerice si experimentale se pot
regasi atat conditiile la limitd si initiale, dar si modelul de turbulenta folosit. Cu toate acestea,
validarea modelului de turbulenta aplicat este mai complexa. Compatibilitatea dintre modelele
numerice si cele experimentale poate fi imbunatatita prin utilizarea unui model numeric ,,mai
bun” sau a unor conditii la limita mai realiste.

In cazurile analizate in acest capitol, modelul aplicat a ajutat la determinarea
performantelor rotorului, in limita unei diferente de sub 9%. Astfel, se considera ca desi pot fi
aduse modificari acestui model, acestea depind de o serie de factori ce la randul lor conduc la
timpi de calcul mai mari si putere de calcul necesarda mai ridicata. Totodata, rezultatele
corespunzatoare punctului nominal de calcul asigurd diferente sub 5%, ceea ce reprezintd o
estimare realistd a performantelor, in masura aplicabilitdtii modelului RANS.
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CAPITOLUL VI

CONTRIBUTII PRIVIND MODELAREA SI SIMULAREA CURGERII
FLUIDELOR PRIN TURBOSUFLANTE

Curgerea fluidelor prin turbomasini reprezintd unul din cele mai complexe procese
intélnite in dinamica fluidelor, datorita scarilor diferite la care curgerea secundara are loc si a
modului in care acestea interactioneaza si influenteaza curgerea principala. Mai mult de atat,
trecerea catre si de la un cadru de referintd in miscare este problematicd, deoarece spatiul n
care aceasta trecere are loc este destul de restrans si conduce la dezvoltarea artefactelor
numerice si, prin urmare, modele complexe de interfata trebuie utilizate. Deoarece cele mai
multe procese implicate au loc la numere Mach unde efectele de compresibilitate nu mai sunt
neglijabile si stratul limita este la tensiunea maxima de forfecare la perete, modelul de
turbulentd, schema numericd, numarul CFL si parametrii retelei joacd un rol esential in
asigurarea unor rezultate relevante.

Chiar daca in ultima perioada puterea de calcul si programele tot mai eficiente utilizate Tn
definirea geometriei turbomasinilor devin tot mai disponibile pentru utilizatori, costul
algoritmilor genetici directi este inca prohibitiv. Prin urmare, modelele de ordin redus sunt inca
foarte utile in combinatie cu modelul 3D CFD pentru a maximiza performanta masinilor
proiectate si a regla functia obiectiv cu parametri mai subtili decat randamentul clasic si raportul
de presiune/sarcina.

Principala cerinta acrodinamicad, pentru proiectarea suflantele industriale, este de a realiza
un rotor cu un raport de comprimare impus, dar care sa asigure in acelasi timp un randament
ridicat si un domeniu larg de functionare. In toate aceste cazuri, proiectarea este adesea
constransa de o serie de consideratii non-aerodinamice care implica dimensiunea componentei,
greutatea, dar si costul si durabilitatea. Numarul si natura obiectivelor ce trebuie atinse, tipul
de constrangeri ce trebuie indeplinite si relevanta variabilei de decizie trebuie luate in
considerare, inca din faza de proiectare, si sunt specifice aplicatiei rotorului.

Lucrarea de fatd se axeaza pe studiul curgerii unui fluid compresibil in rotorului unei
turbosuflante, avdnd ca scop eficientizarea energetica a ansamblului, prin optimizarea
geometricd a rotorului, cu ajutorul modelului hibrid CFD de ordin redus. Tntreg procesul de
optimizare presupune nlocuirea rotorului existent pe suflanta, rotor de tip inchis, cu o noua
configuratie geometrica. Noua geometrie fiind dezvoltatd pe baza studierii interactiunii dintre
parametrii definitorii ai profilului, canalul rotorului si influenta functiei obiectiv. Procesul de
stabilire a geometriei va fi completat de modelarea si simularea curgerii aferente acestuia,
tinand cont de concluziile studiului privind influenta etapelor procesului de modelare numerica
(discretizare numericd, alegerea schemei numerice si a modelului de turbulenta, conditii la
limita si initiale etc.).

Parametrii impusi in dimensionarea rotorului centrifugal sunt urmatorii: presiunea totala la
intrare: 101353 Pa; temperatura totala la intrare: 293 K; turatie: 25000 rpm; grad de
comprimare: 1.6 si debit masic: 3500 Nm?®h. Restul parametrilor ce fac parte din procesul de
proiectare pot varia liber.
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Optimizarea initiala a rotorului este realizata folosind modele de pierderi de ordin redus,
asa cum sunt implementate in Vista CCD, iar candidatii rezultati au fost apoi testati folosind
analiza RANS corespunzatoare.

Screening Optimization si MOGA (Multi-Objective Genetic Algorithm) au fost utilizate
ca metode originale de optimizare 1D, iar in ceea ce priveste stabilirea corelatiei dintre
parametrii, au fost folosite doua metode principale, si anume: Pearson - corelatie lineara si
Spearman - corelatie nelineara.

6.1. Procesul de optimizare al rotorului suflantei

6.1.1 Procesul de dimensionare 1D

De asemenea, pentru a indeplinii cerintele impuse prin tema de proiectare a fost impusa o
functie obiectiv, ce are ca scop stabilirea unor conditii pentru parametrii considerati de interes
in demersul de optimizare a rotorului. Parametrii si obiectivele acestei functii sunt: obtinerea
unei puteri aerodinamice cat mai mici, grad de comprimare de 1.6, numarul Mach la iesire din
rotor mai mic de 0.9, unghiul absolut al curgerii mai mic de 70°.

In completarea functiei obiectiv, fiind definiti 0 serie de parametrii ce s-a considerat ca ar
putea afecta performantele generale ale rotorului; pentru respectivii parametrii au fost stabilite
constrangeri in ceea ce priveste domeniul de variere al acestora (limitd maxima si minima de
variere). Parametrii folositi in procesul de optimizare sunt: P3 —numarul de palete, P4 — unghiul
de instalare al paletei la refulare 5>, P7 — diametrul de intrare la butuc, P8 — diametrul la iesire,
P9 — latimea paletei la refulare, P10 — diametrul de intrare in carcasad, P12 — numarul Mach la
iesire, P13 — puterea, P14 — unghiul curgerii absolut, P15 — gradul de comprimare, P17 —
unghiul cumulat azimutal al paletei 8, P19 — randamentul isentropic, P20 — gradientul de viteza
meridionald, P21 — gradul de difuzie, P22 — grosimea paletei la varf, P23 — grosimea paletei
butuc, P24 — jocul la varf.

Tn urma procesului de optimizare 1D au rezultat, pentru cele patru cazuri studiate (100/500
esantioane — metoda Screening, 100/500 esantioane — metoda MOGA), patru candidatii care
indeplinesc cel mai bine obiectivele impuse. Dintre cei patru candidati pe baza compararii
rezultatelor acestora s-a ales un singur candidat ce a fost verificat prin intermediul analizei
numerice RANS 3D.

Figura 6.1 prezinta variatia puterii pentru cei patru candidati. Dupa cum se poate observa,
cu cat numarul de indivizi este mai mare, cu atat plaja de valori este mai vasta, oferind
cazul metodei MOGA, este mai aproape de minim, avand generate mai multe geometrii n
apropierea minimului, prezentand astfel o discretizare mai completd a domeniului. Metoda
Screening la randul sau, desi are un interval de variatie mai larg, reuseste sd atingd minime
locale ale puterii apropiate de MOGA.

Un alt parametru important in definirea geometriei rotorului este jocul la varf, Fig. 6.2.
Pentru cresterea performantelor suflantei, s-a luat in considerare realizarea unui rotor deschis,
iar jocul la varf face parte dintre parametri implicati in procesul de optimizare. In aplicatiile
numerice, de obicei, acesta este considerat a fi 2% din ndltimea paletei, dar aceastd valoare
poate fi influentatd de solicitdrile la care rotorul este supus. Pentru analiza de optimizare s-a
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considerat intervalul de variatie al jocului la varf intre: 0.18 + 0.22 mm. Potrivit acestui grafic,
majoritatea cazurilor generate in procesul de optimizare, considera folosirea unui joc la varf cat
mai mic, pentru obtinerea unui randament ridicat.
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Fig. 6. 1 — Evolutia puterii pentru cele patru cazuri studiate
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Fig. 6. 2 — Variatia jocului la varf pentru candidatii optimi ai celor doud metode

Corelarea parametrilor

Scopul procesului de corelare este acela de a gasi conexiuni/legdturi intre parametrii
considerati semnificativi pentru definirea geometriei rotorului. Tn acest fel se poate stabilii ce
parametru depinde de cine si cum influenteaza la randul sau alte marimi. Corelatiile folosite
sunt prezentate doar pentru procedura de optimizare MOGA, deoarece s-a constatat ca exista
aceleasi corelatii intre parametrii pentru ambele metode, doar valorile de corelare difera foarte
putin. Scopul procesului de corelare fiind determinarea parametrilor ce se influenteaza reciproc
(pozitiv sau negativ), si mai exact daca se dezvolta corelatii asemanatoare intre ambele metode
de optimizare, ceea ce s-a si determinat.

A. Corelatie Pearson - evalueaza relatia liniard dintre doua variabile. Tabelul 6.1 prezinta
corelatia Pearson intre cei 16 parametri considerati reprezentativi pentru procesul de
optimizare. Diagonala principald are valoarea 1, reprezentand corelatia parametrului cu el
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insusi; astfel corelatiile importante sunt cele cu valori cat mai apropiate de 1. Printre

corelatiile apropiate de valoarea 1 se numara (identificate in tabel cu albastru inchis si tonuri
ale acestei culori):

P8 — P13, P15 (diametrul la iesire — puterea, gradul de comprimare);

P9 — P14, P19 (latimea paletei la refulare — unghiul curgerii absolute, randamentul
isentropic);

P10 — P20 (diametrul de intrare in carcasa — gradientul de viteza meridionala);

P12 — P13, P15 (numarul Mach la iesire — puterea, gradul de comprimare);

P14 — P19 (unghiul curgerii absolute — randamentul isentropic);

P21 - P8, P12, P13, P15 (gradul de difuzie — diametrul la iesire, numarul Mach la iesire,
puterea, gradul de comprimare);

Pe langa variabilele corelate liniar pozitiv, existd si variabile corelate liniar negativ (identificate
prin culoarea rosu si tonuri ale acesteia), cum ar fi:

i.
ii.
iii.
iv.
V.

P9 — P13, P15 (inaltimea paletei la refulare — puterea, gradul de comprimare);

P13 — P14 (puterea — unghiul curgerii absolute);

P15 — P14 (gradul de comprimare — unghiul curgerii absolute);

P19 — P8, P12 (randamentul isentropic — diametrul la iesire, numarul Mach la iesire);
P21 — P9, P14, P19 (gradul de difuzie — latimea paletei la refulare, unghiul curgerii
absolute, randamentul isentropic) etc.

O corelatie negativa sugereaza faptul ca cele 2 variabile se deplaseaza in directii opuse, nu se

poate

dezvolta o legatura intre cei doi parametri care sa conduca la rezultate satisfacatoare.

B. Corelatie Spearman - evalueaza relatia monotona dintre doua variabile. Din Tabelul 6.2 se
pot stabilii urmatoarele corelatii importante:

P9 — P13, P14, P15, P19, P21 (latimea paletei la refulare — puterea, unghiul curgerii
absolute, gradul de comprimare, randamentul isentropic, gradul de difuzie);

P21 - P13, P14, P15, P19 (gradul de difuzie — puterea, unghiul curgerii absolute, gradul
de comprimare, randamentul isentropic);

P14 — P13, P15, P19 (unghiul curgerii absolute — puterea, gradul de comprimare,
randamentul isentropic).

Tabel 6.1 — Matricea de corelatie liniara, metoda Pearson
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In urma corelatiilor stabilite, s-a constatat ci in definirea geometriei unui rotor radial, un rol
important il joaca conexiunea dintre parametrii precum:

a) gradul de difuzie — numarul Mach la iesire, putere, gradul de comprimare;

b) gradientul de viteza meridionala — diametrul de intrare la carcasa,

c) unghiul curgerii absolut — latimea paletei la refulare.

Tabel 6.2 — Matrice cuadratica, metoda Spearman
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s 3 3 & 3 2§ 7 < F § £ & 3
2 f & 2 & E E S & 2 g B 2 £ % & &
z ] | \ ' ' ' | a =] M | | ' }
! ! - = - ~ " - ! ! ! = ~ Lt} - wi =)
4 54 = [ [ A A & & & & A & A & A &
P3 - NMain 0.03401 0.05685 0.0265 001183 004487 00582] 001183 001667 005384 001662 001682
P4 - BetaBladeS 0.03794 0.04134 0.20764 007697 0.0388 0.20764 0.02235 0.09512 0.02233 0.02243
P17 - RakeAngle 0.02496 0.08464 0.05778 0.02512
P20 - MerVelGrad | 0.06616 0.01494 0.05891 0.0133 0.04517 0.06318 0.04517 0.04345 0.06329 0.04347 0.04336)
P21 - RelVelRatio 0.02664 0.19974 0.01851
P22 - ThkHub 0.01529 0.0115 0.03855
P23 - ThkShr 0.03542' 0.01713 0.04425 0.05084 0.01731 0.01731 0.03338 0.03339  0.03322
P24 - ClearUser 0.03 0.02707 0.07051 0.0506 0.09144 0.02701 0.0506 0.16094 0.0973 0.16086 0.16117
P7 - DLEhub
P3- D5 0.01278 020541 0.0884 0.0388 0.02174 0.01923 0.57523 0.03945 0.53065
P9 - BS 0.04889 005742 02048 0035358 0.54123 0.05412° 054123
P10 - DLEshr 0,05612- 001117 001529 0.03556 0.01467 0.04548 0.06346 0.04548 004335 006357 004337 0.04326)
P12 - MachUS 001278 020541 0.0884 00388 0.02174 0.01923 0.57523 0.03945 0.53065
P13 - Power 0.14351 0.18283 0.04718 0.0127 0.09537 0.04744/
P14 - AlphaSrms 0.06425 0.0765 0.18814 005164 0.50321 0.05223 0.50321
P15 - POSrms 0.1435 0.18275 0.04723 0.01267 0.09338 0.04749
P19 - Etalsenlmp 0.14297 0.18384  0.0469) 0.01283 0.09532 0.04716

Tn Tabelul 6.3 sunt definiti doar candidatii considerati optimi pentru cele patru cazuri
analizate. Diferenta dintre candidati se afla in intervalul 0.08 — 48.5%; cele mai mari diferente
inregistrate intre parametri de intrare sunt, pentru: unghiul de instalare al paletei la iesire
(12.55%), unghiul cumulat azimutal al paletei 6 (33.4%), grosimea paletei la butuc (48.55%),
grosimea paletei la carcasi (45.2%) si litimea paletei la iesire (16.49%). Intre parametrii de
iesire ai rotorului, cei ce determinad performanta acestuia, diferentele sunt mult mai mici, cea
mai mare diferentd fiind de 5.93% pentru unghiul absolut al curgerii, urmata de cea a numarului
Mach la iesire (1.2%), apoi putere (0.244%) si randamentul isentropic (0.226%). Pentru a
determina care dintre cazuri va fi supus modelarii numerice CFD, au fost analizate cerintele
functiei obiectiv, iar pe baza acestora a fost ales candidatul 500_C2_MOGA, pentru care se
obtine cea mai micd putere, iar diferenta fatd de valoarea maxima a randamentului este de
0.09%, valoare ce se considera a nu avea un impact semnificativ asupra performantelor generale
ale rotorului.

Tabel 6.3 — Comparatia performantelor celor patru candidati considerati optimi
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6.1.2 Proces de dimensionare 2D

Etapa de baza a procesului 2D este realizarea unei geometrii initiale prin mbinarea
relatiilor teoretice de baza impreuna cu corelatii empirice. Geometria 1D (canal de lucru, pozitia
paletei, diametre etc.) este apoi modificata, utilizand programului Ansys BladeGen, unde pot fi
aduse modificari suplimentare asupra unghiurilor de instalare ale paletei, formei bordului de
fuga si a celui de atac, grosimea paletei etc. Totodata, aceasta interfata ofera o prima ilustratie
tridimensionald a rotorului. Urmétoarea etapa este parametrizarea geometriei, fiind luate in
considerare curbele parametrice de la butuc si carcasa cuplate cu distributia unghiurilor £ si 6.
Geometria rezultata este analizatd initial cu ajutorul modelului Euler (analiza inviscida), iar
parametrii de iesire, considerati de interes, sunt introdusi in functia obiectiv, urmand ca
metodele de optimizare MOGA sau Screening sa conduca la obtinerea unor candidatii optimi.

Prin intermediul calculelor inviscide este asigurat domeniul dintre solutiile de proiectare
preliminare si analiza CFD completd (3D). De asemenea, permite rezolvarea ecuatiile Navier
— Stokes nevascoase mediate circumferential, completate cu modele empirice consacrate pentru
pierderi si abateri. Cu un efort de calcul minim, solutiile inviscide surprind caracteristici ale
unei simuldri 3D complete ale curgerii, facilitdnd astfel optimizarea geometriei paletelor. Acest
model pune accent pe zona din departarea peretelui, unde curgerea este complet dezvoltata,
pentru zona peretelui foloseste aproximari ale pierderilor bazate pe modele experimentale.

Principalul parametru de performanta al rotorului proiectat il reprezintd randamentul
isentropic, iar variatia acestuia pentru cele doua cazuri (100 si 500 de esantioane) si metode
(Screening si MOGA) este ilustratd in Fig. 6.3. Pentru a evalua diferentele, Fig. 6.3 prezinta
doar intervalul comun al primelor 100 de iteratii ale celor patru cazuri. In cazul metodei MOGA
diferenta dintre maximul si minimul local este mica, intre 0.86 si 0.89; in timp ce pentru
Screening se ajunge la un minim si de 0.8, sugerand astfel ca prin intermediul metodei
Screening sunt determinate si anumite conexiuni mai slabe Tntre parametrii ce conduc la
performante generale mai scizute ale rotorului. in timp ce metoda MOGA incearci gasirea unor
solutii cat mai aproape de obiectivul functiei impuse.
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Fig. 6. 3— Comparatie privind evolutia puterii pentru cele doud cazuri de esantioane
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Corelarea parametrilor

Corelatiile dintre parametrii ce definesc forma paletei, reprezinta unul dintre obiectivele
principale ale acestui studiu; iar prin intermediul celor doua corelatii Pearson si Spearman se
pot determina care anume sunt parametrii, dar si pozitia lor pe paleta (de la bordul de atac al
paletei pana la cel de fuga).

A. Corelatie Pearson - Matricea liniara de corelare a parametrilor din Tabelul 6.4 se bazeaza
pe metoda Pearson, iar principalele corelatii pozitive sunt obtinute intre parametrii de
performanta ai rotorului: P18 — P20 (randamentul isentropic — gradul de comprimare), P19 —
P20 (putere — gradul de comprimare) si P18 — P19 (randamentul isentropic - putere). Pe langa
aceste trei conexiuni importante exista si altele, dar sunt mult mai slabe din punct de vedere al
legaturii dintre parametrii.

De asemenea, se pot observa si unele corelatii negative mai pronuntate, ce influenteaza
parametrii de performanta ai rotorului intr-un mod defavorabil (reprezentare prin intermediul
unui cadran rosu). Pozitia acestor parametrii este catre bordul de fuga al paletei.

Tabel 6.4 — Matricea de corelatie liniard, metoda Pearson

£
.

w = o = - ~ - ° . = a = - o - £

= S s s ] g g g S e g g S <4 S S Ed

S s S S 2 S 2 S S S S S S 2 S s 2 » &

E E & £ E & E & & £ E £ £ E £ g e 3 £ =

N ~ - N = - o~ e} = o~ N o ~ o e~ -~ s g &l

£ < = -] < < < < < < < -1 < £ - < ‘a P

3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 3 B B B

= = = = = = = = = = B = = = = = 7. - - -

£ 2 3 $ 3 $ 3 3 $ 3 3 3 3 £ £ § g =2 = =

£ £ = & & & = & = = & & 4 L £ -4 = ) g
P37- Blade2.FD1016  |IIMOOOD -0.03918 -0.01365 000920 000912 -005195 -000526 001099 -000494 -003391 000353 002343 -003376 001955 -0.01790 0.02803 -0.03261 003778 001942 002112
P38 - Blade2.FD1017 -0039!8- -0.02072 0.00457 0.00356 0.02274 001114 -0.01279 0.00830 0.00320 -0.00274 0.00022 -0.00768 -0.00570 -0.00207 0.02492 -0.02281 0.00435 -0.01083 -0.00957|
P39 - Blade2.FD1018 -0.01365 -0.02072 [HG00BE 0.01696 -0.00067 002170 0.00659 0.01446 -0.01177 -0.00435 0.01648 -0.02335 -0.01894 -0.02295 0.00664 -0.00139 0.02683 -0.10326 -0.03090 -0.03489)
P40 - Blade2.FD1019 000920 000457 0.01696 JEIO000 -0.00177 -0.01545 0.00724 0.00629 -0.01822 000534 0.01758 -0.00619 -0.02477 -0.00249 -0.05036 -0.05826 -0.05438 007712 g
P41 - Blade2. FD1020 0.00912 0.00356 -0.00067 -0.00177 [NOOO08 001899 -0.01442 000169 -0.01395 001316 -0.01509 000377 001599 0.00525 -0.03100 0.00433 -0.006f8 -
P42 - Blade2.FD1021 -0.05195 002274 002170 -0.01545 0.01899 001219 -0.00571 000822 002400 0.01724 -0.02671 -0.00669 000867 0.02031 -0.01274 -0.003g -0
P43 - Blade2.FD1022 -000526 001114 000659 0.00724 -0.01442 001219 -0.00186 -0.00147 -0.02765 0.01118 0.00733 -002613 -0.01465 0.03615 0.01996 -0.007f0
P44 - Blade2.FD1024 001099 -001279 001446 0.00629 0.00169 -0.00571 -0.00186; 000949 002316 001068 -0.00805 0.00450 003274 000134 -0.00894 -0.01sf -030266
P45 - Blade2.FD1026 -0.00494 000830 -0.01177 -0.01822 -0.01395 0.00822 -0.00147 0.00949 JNNGOBOE 000814 001542 000342 001583 -0.04592 -0.00239 -0.01178 -0.009 it aadas
P46 - Blade2.FD1027 -0.03391 0.00320 -0.00435 000534 001316 002400 -0.02765 002316 0008]4_000]94 -0.02047 -0.02828 0.01605 0.01099 -0.00046 -0.00979 -0.05167 0.02682 0.01475)
P47 - Blade2.FD1028 0.00353 -0.00274 001648 001758 -0.01509 001724 001118 001068 0.01542 -0.00194 JINGOBOH 0.00055 -0.02511 -0.02514 0.02457 -0.00698 -0.02113 -031289 003460 0.00344
P48 - Blade2.FD1029 002343 000022 -0.02335 -0.00619 000377 -0.02671 0.00733 -0.00805 0.00342 -0.02047 0.00055 NMIO0NE 000339 -0.01517 0.02082 001306 000753 003819 005265 0.05208
P49 - Blade2.FD1030 [ -0.03376 -0.00768 -0.01894 -0.02477 0.01599 -0.00669 -0.02613 0.00450 001583 -0.02828 -0.02511 0.00339 JNOO0N -0.00456 0.00454 0.00101 -0.02086 0.09678 0.01780 0.01823|
PS0 - Blade2.FD1031 0.01955 -0.00570 -0.02295 -0.00249 0.00525 0.00867 -0.01465 0.03274 -0.04592 0.01605 -0.02514 -0.01517 -0.00456 IGO0 0.01502 0.03587 -0.01867 0.09206 0.02292 0.02612)
P51 - Blade2.FD1032 -0.01790 -0.00207 0.00664 -0.05036 -0.03100 002031 003615 0.00134 -000239 001099 002457 0.02082 000454 001502 JENIOOO 0.01201 -0.01508 004085 0.01786 0.01804)
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B. Corelatie Spearman - Pe langa relatii determinate prin intermediul corelatiei liniare, matricea
cuadratica (Tabel 5.5) evidentiaza si alte conexiuni intre parametrii, cum ar fi: P42 — P19 si P42
— P20, unde P42 reprezinta punctului patru pe axa X, folosit pentru parametrizarea modelului
prin definirea unghiului cumulat azimutal al paletei 6.

Legaturile dintre parametri de intrare, stabilesc in ce masura conditiile functiei obiectiv sunt
respectate, astfel pentru fiecare metoda de optimizare aplicatd, S-au obtinut diversi candidati
considerati a fi potriviti pentru generarea unei geometrii optime a rotorului. Valorile acestor
parametri sunt mentionati Tn Tabelul 6.6. Compararea datelor de iesire (putere, grad de
comprimare, randament isentropic), conduce la alegerea candidatului 500_C1_Screening drept
candidat optim al acestei analize. Un aspect important in alegerea acestuia este valoarea puterii
consumate, fiind mai mica cu 2.05% fata de cea a candidatului 100_C2_Screening (pentru
acesta obtinandu-se cel mai ridicat randament).
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Tabel 6.5 — Matrice cuadratica, metoda Spearman
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Tabel 6.6 — Comparatia performantelor celor patru candidati considerati optimi

P53 - ExportPoints] . FD1
P19 - VTF power (W)

P18 - VTF etas tt
P20 - VTF prtt

U ol 0.8843 fh 645289  1.6149]

100_C2_Screening

100_C3_MOGA v ip 13 = 0.2837 fp 63362.1 b 1.6009
500_C1_Screening i oy 0.8236 fh 62206.2 0 1.599)
500_C2_MOGA % 9 dh 0.8838 fp 63553.3 00 1.603

6.2. Analiza comparativi a modelirilor numerice

Figura 6.4 prezinta procesul utilizat pentru determinarea unei configuratii optime a
rotorului centrifugal, analizat in aceastd lucrare, proces ce trebuie sd indeplineascd conditiile
de intrare si constrangerile impuse. Metoda de predimensionare folositd in acest studiu se
bazeaza pe relatiile fundamentale ale curgerii in turbomasini, completate de corelatii empirice.
Aceasta etapa reprezintda baza ambelor metode de dimensionare folosite, fiind ulterior
completata cu metode suplimentare, astfel incat sa se obtind o primd aproximare a
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performantelor rotorului. Pentru a verifica aceste rezultate si a compara in ce masurd modelul
ID si calculele inviscide oferd o aproximare veridicd a performantelor, au fost realizate
modeldri numerice pentru geometriile considerate optime din punct de vedere al functiei
obiectiv impuse (500_C2_MOGA si 500_C1_Screening). O ultima etapa a metodologiei de
calcul, o constituie compararea datelor obtinute in urma modelarii numerice, cu date obtinute
in etapa de optimizare geometrica.

Figura 6.5 prezinta diferente geometrice dintre cele doud geometrii, corespunzatoare
candidatilor rezultati in procesul de dimensionare si optimizare 1D si 2D. Diferentele majore
s-au obtinut catre bordul de fuga al paletei, insd daca analizam variatia geometrica pe inaltimea
paletei, diferentele geometrice sunt vizibile si pentru bordul de atac, Fig.5b).

Etapele premergatoare analizei propriu-zise sunt realizate respectand notiunile identificate
in studiul realizat Tn Capitolul 4. Grila de calcul a fost realizata cu ajutorul programului
Numeca/Fine Turbo, constand Tntr-o schema de blocking (isomorfism topologic hexaedral). Tn
apropierea paletelor fiind realizata o indesire locala, avand in vedere surprinderea fenomenelor
ce apar in stratul limita turbulent. Drept schema de discretizare numerica a fost folosita schema
cu diferente centrate, iar pentru modelarea turbulentei modelul k — @ SST. Fluidul de lucru
folosit pentru toate cele doud cazuri este gaz ideal. Conditiile la limitd impuse domeniului de
calcul sunt cele corespunzatoare punctului nominal, si anume: Intrare rotor: presiune totala:
101353 Pa; temperatura totali: 293 K, lesire rotor: debit: 3500 Nm®3/h (1.19 kg/s).

1D dimensionare + optimizare 2D dimensionare + optimizare
geometrie geometrie
(Ansys Vista CCM, metoda (Ansys Vista CCM, BladeGen,
Screening/MOGA, Corelarea DesignModeler, Vista TF, metoda
parametrilor) Screening/MOGA, Corelarea

parametrilor)

l l

Modelare numerica (Numeca Modelare numerica (Numeca
Fine/Turbo) Fine/Turbo)
500_C2_MOGA 500 _C1 Screening
Compararea
performantelor

4

Geometrie finala

Fig. 6. 4 — Etapele de calcul necesare obtinerii unei configuratii optime a rotorului
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Fig. 6. 5 — Diferentele geometrice intre cei doi candidati rezultati in procesul de optimizare

Graficul prezentat in Fig. 6.6 prezinta, in procente, diferentele dintre cele doua analize
numerice, stabilind care sunt parametri cei mai influentati de modificarile geometrice aduse.
Astfel, unghiul curgerii la iesire reprezinta parametrul pentru care s-a obtinut cea mai mare
diferentd intre cele metode, iar in completare cu restul modificdrilor aduse parametrilor,
conduce la diferentele geometrice si de performanta intre cele doud metode de optimizare. Din
punct de vedere al evaluarii performantelor rotorului, existd o crestere a randamentului cu
2.145% in cazul analizei de dimensionare 2D si o scadere a puterii cu 2.04% pentru aceeasi
analiza. In evaluarea gradul de comprimare, diferenta dintre cele doud modele este mica, sub
0.015%, pentru acest parametru obtinandu-se si cea mai mica diferenta.

Pe baza acestor rezultate se poate afirma ca procesul de optimizare 2D, ce presupune
parametrizarea paletei de rotor, conduce la obtinerea unor performante mai crescute ale
rotorului.

H Putere
B Numarul Mach relativ la iesire relativ
i Cuplu

i Unghiul curgerii

M Viteza la iesire din rotor

4 Randament rotor

H Temperatura totala iesire

M Presiunea totala iesire

0.0 2.0 4.0 6.0 8.0 10.0 12.0 14.0
Diferenta dintre cele doud analize numerice [%]

Fig. 6. 6 — Comparatia parametrilor de interes pentru cei doi candidati (500_C2_MOGA si
500_C1_Screening)

In afara acestei etape de comparare a rezultatelor celor doud analize CFD, este necesara si
compararea cu rezultatele obtinute in procesul de optimizare, pentru a stabili in ce masurd un
calcul de optimizare poate stabili performantele unui rotor.
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Figura 6.7 compara rezultatele etapelor de calcul intre ele, astfel: analiza de dimensionare
1D vs. analiza de dimensionare 2D si modelarea numerica 3D pentru geometria analizei 1D vs.
geometria analizei 2D. Potrivit acestui grafic, prin compararea celor doua geometrii pentru
procesul de modelare numericd (3D) se obtin diferente pana in 3% intre performantele celor
doud configuratii. Insi atunci cdnd se compari modelele de dimensionare al geometriei,
diferentele se dubleaza pentru unii parametrii, ajungand la 5% in cazul gradului de comprimare.
Modelul de dimensionare 1D conduce la obtinerea unor valori mai ridicate ale performantelor;
acesta fiind un model simplu de predimensionare bazat pe teoria fundamentalda a
turbomasinilor, impreuna cu corelatiile empirice specifice fard a lua in calcul modelarea
pierderilor. Modelul 2D la randul sdu se bazeaza pe corectii conservatoare (modelul Euler
impreund cu aproximari ale pierderilor 1n stratul limita bazate pe modele experimentale), astfel
aproximarea performantelor este realizata cu o precizie mai crescuta.

Bdimensionare (1D vs. 2D)
Banaliza CFD (1D vs. 2D)

Randamentul Gradul de comprimare Puterea
isentropic

w B~ o1 o

leerenga [%0]

Fig. 6. 7 — Comparatie privind rezultate procesului de dimensionare a rotorului (1D vs. 2D), modelare
numerica (geometrie 1D vs. geometrie 2D)

Figura 6.8 prezinta diferentele obtinute intre cele trei rotoare ale suflantei: rotorul inchis
(existent pe suflantd), rotor deschis dimensionare 1D (procesul de optimizare - metodele
Screening, MOGA, corelarea parametrilor) si rotorul deschis dimensionare 2D (BladeGen,
DesignModeler, analiza inviscidd - model Euler, metode Screening, MOGA si corelarea
parametrilor). Diferentele pentru parametri de performantd sunt pand in 8%, optimizarea
rotorului conducand la cresterea puterii consumate, aceasta majorare fiind obtinuta fata de
geometria corespunzatoare modelului de dimensionare 1D. Optimizarea configuratiei
geometrice a rotorului contribuie intr-un procent destul de mare la eficientizarea energetica a
suflantei, prin cresterea randamentului cu pand la 7% (geometria corespunzatoare modelului de
dimensionare 2D).

Concluzii preliminare

Capitolul 6 prezinta procesul de reproiectare si optimizare al unui rotor radial. Acest rotor
reprezinti o parte integrati a ansamblului unei turbosuflantei de 3500 Nm?®h. Rotorul initial, al
turbosuflantei studiate, fiind de tip inchis, si dezvoltat cu metode traditionale de dimensionare
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conducand astfel la obtinerea unui randament scazut (88%), comparativ cu noile performante
ce se pot obtine pentru rotoarele radiale. Astfel, acest capitol prezinta procesul de dimensionare
si optimizare al unui rotor deschis, care sa satisfaca cerinte de proiectare corespunzatoare
suflantei.

B1D (rotorInchis vs rotorDeschis)
B2D (rotorInchis vs rotorDeschis)

Randamentul Gradul de comprimare Puterea
isentropic

Diferenta [%]
O P N W & O1 O N 0O ©

Fig. 6. 8 — Comparatia performantelor rotorului inchis cu cele doua rotoare deschise optimizate

Pentru obtinerea unei configuratii optime s-au ales doud metode de dimensionare si
optimizare a rotorului:

a) metoda bazatd pe dimensionarea 1D folosind ANSYS Vista CCM, urmata de etapele de
optimizare, ce presupun stabilirea parametrilor importanti in calcul unui rotor si definirea unei
game de variatie a acestora, impunerea unei functii obiectiv care sd conduca la obtinerea
rezultatelor dorite de la rotor (grad de comprimare, putere scazutd, randament ridicat) si
procesul de corelare al parametrilor implicati in definirea rotorului;

b) dimensionarea 1D, urmata de mici modificari aduse geometriei in BladeGen (forma
bordului de fugad si de atac, unghiul de instalare al paletei, grosime paleta etc.), parametrizarea
geometriei in DesignModeler, impunerea functiei obiectiv, procesul de optimizare directa si
corelarea parametrilor.

Pe baza procesului de optimizare au fost obtinuti o serie de candidati ce satisfac functia
obiectiv impusd (randament cat mai ridicat, putere cat mai micd), iar dintre ei a fost selectat
cate un candidat pentru fiecare metoda de optimizare. Performantele obtinute pentru cei doi
candidati fiind ulterior comparate cu rezultatele obtinute In urma analizei numerice 3D,
corespunzitoare acestor candidati. In comparatia rezultatelor obtinute pentru dimensionarea 1D
si 2D, parametrii de performanta au fost supraestimati de modelul 1D (teoretic) cu pana la 5%,
in cazul gradului de comprimare. Aceastd supraestimare se datoreaza lipsei unor modele de
evaluare a pierderilor si a unei descrieri succinte a curgerii datoratd modelului.

Discrepante exista si intre rezultatele obtinute in urma modelul de dimensionare 2D si
modelarea numericd 3D a geometriei; de pana la 9% pentru gradul de comprimare; astfel,
parametrul cel mai supraevaluat din aceasta analiza este gradul de comprimare.

In compararea celor doua modelari 3D (corespunzitoare candidatilor 500 _C2_MOGA si
500_C1_Screening) diferentele sunt mult mai mici, de pana in 2.4% in cazul gradului de
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comprimare. Aplicarea unui model numeric complet, de tip RANS imbinat cu modelul de
turbulentd k — @ SST a condus la o evaluare mai precisa a curgerii fluidului in canalele rotorului
si In evaluarea performantelor.

Succesul procesului de optimizare depinde de cateva elemente, cele mai importante fiind:
simplitatea si claritatea functiei obiectiv, esantionarea spatiului parametrilor liberi, precum si
precizia evaluarii indivizilor. Functia obiectiv utilizata poate fi adaptata in functie de cerinte si
de realitdtile cazului studiat (ea trebuind sa rdmand una realistd), In timp ce esantionarea si
precizia evaludrii indivizilor sunt dependente de resursele disponibile. Trebuie, asadar, gandit
un echilibru Intre precizia de modelare si numarul minim de esantioane necesare optimizarii
propriu-zise.

CAPITOLUL VII

VALIDAREA MODELARII NUMERICE PRIN INTERMEDIUL
CERCETARII EXPERIMENTALE

Validarea analizelor numerice realizate in Capitolul VI presupune de cele mai multe ori
compararea datelor numerice cu cele obtinute in urma unei campanii experimentale. Insa exista
si posibilitatea verificarii acestora prin intermediul validarii modelului matematic, aplicat in
procesul de simulare numerica. Iar pentru validarea acestuia sunt comparate datele
experimentale ale mai multor cazuri geometrice existente in literatura de specialitate cu cele
numerice, obtinute in urma modelarii numerice CFD pentru fiecare dintre ele. Un astfel de
studiu a fost realizat si in Capitolul V, iar rezultatele obtinute confirma faptul ca metodele
numerice folosite sunt capabile sd determine destul de precis performantele unui rotor,
indiferent dacd acestea sunt evaluate la punctul nominal sau in afara lui.

7.1. Validare model — caz |

In completarea afirmatiei anterioare, si pentru o confirmare suplimentari a rezultatelor
procesului de modelare numericd, este prezentatd comparatia rezultatelor obtinute in urma
testelor experimentale pentru rotorul inchis, cu cele corespunzatoare simularii numerice.

Turbosuflanta de 3500 Nm?®/h ce reprezintd baza acestei cercetiri, face parte din recuzita
INCD Turbomotoare COMOTI, fiind dezvoltata intr-un proiect ce avea ca scop conceperea si
experimentarea unei suflante folosita in statiile de epurare a apelor industriale. Ansamblul
suflantei de 3500 Nm?®/h este prezentat in Fig. 7.1 si evidentiazi suflanta aflatd pe standul de
experimentare (a, b), o parte a sondelor folosite la instrumentare (a, b).

Figura 7.2 prezinti diferentele dintre datele experimentale ("~ Comoti,2008) si rezultatele
numerice obtinute in urma analizei CFD. Potrivit acestor date, diferentele dintre cele doud
cazuri sunt sub 3%, ceea ce reprezintd o validare a modelului CFD aplicat. Cea mai mare
diferenta intre rezultate se obtine pentru cea mai mica presiune, si anume de 1.5 bar. Pe masura
ce presiunea creste aceasta diferentd scade, fiind sub 1% la o presiune de 1.6 bar. Simularile
numerice, realizate pentru aceste cazuri sunt mai precise pentru punctele de lucru apropiate de
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punctul de proiectare al suflantei. Astfel, diferentele obtinute in jurul punctului nominal sunt
cele mai mici; simuldrile numerice estimand corespunzator performantele suflantei.

!' | -

a)
Fig. 7. 1 — Ansamblul suflantid 3500 Nm®%h pe standul experimental

3.5 1 %% CFD-Exp @Experimental_rezultate -~ 3900
- 3800
J - 3700
25 4 - 3600
- 3500
- 3400

15 ] - 3300

Debit [nm3]

- 3200
- 3100
- 3000
- 2900
+ 2800

Diferenta Experimental - CFD [%]

1.55
Grad de comprimare

Fig. 7. 2 — Comparatie CFD — experimental a gradului de comprimare

7.2. Validare model —caz Il

In sustinerea analizelor numerice prezentate in Capitolul VI, a fost realizata o analizi
suplimentard a unui compresor utilizat pentru inmagazinarea subterand a gazelor. Prin
intermediul analizei descrise 1n cele ce urmeaza, se doreste accentuarea acuratetei procesului
CFD, fiind prezentatd o analiza realizatd prin similitudine, pentru un echipament de nalta
eficientd energetica.

Tema proiectului a avut ca scop dezvoltarea unei trepte de comprimare cu randament cat
mai ridicat, care sa respecte urmatoarele cerinte: diametrul exterior 350 mm, presiune de
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aspiratie intre 10 si 12 bara, puterea maxima de antrenare a rotorului 400 kW, turatie maxima
24000 rpm si un grad minim de comprimare de 1.55 ("“Comoti, 2006), iar ca fluid de lucru
metan.

Probele experimentale pentru acest compresor s-au desfasurat in conditii de similitudine,
utilizand ca fluid de lucru aerul, conform normelor PTC10 - conform ASME, respectiv 1SO
5389 (“"Comoti, 2006). Figura 7.3(a) prezinti ansamblul rotorului centrifugal corespunzitor
compresorului, Tmpreuna cu un detaliu privind probele de presiune folosite in instrumentarea

difuzorului paletat Fig. 7.3(b).

Fig. 7. 3 — Echipament compresor centrifugal (Gherman, Dumitrescu, & Nitulescu, 2018)

Punctul de similitudine corespunzitor testele experimentale apartine turatiei de 14915 rpm,
presiunea totala la intrare 0.9995 bar, temperatura totald de 27°C si un debit de 0.437 kg/s.
Evolutia fluidului in treapta de comprimare este prezentatd prin intermediul unor parametrii
considerati importanti pentru functionarea compresorului.

Distributia presiunii totale in treapta de comprimare este ilustrata in Fig. 7.4. Variatia
acesteia este uniforma pe circumferintd, prezentand o crestere a valorii pe masura ce fluidul se
indreapta spre iesirea din rotor. Odata ajuns fluidul in stator, are loc o usoara scadere a presiunii
totale, ajungénd la iesirea din treapta de comprimare la o valoare de 1.73 bar.

Reprezentarea numarului Mach la 50% din indltimea paletei, Fig. 7.5, ilustreaza o curgere
subsonica in rotor, fard desprinderi ale stratului limita turbulent. Valoarea medie a numarului
Mach la iesire din rotor fiind de 0.594 si scade pana la 0.19 la iesirea din stator.

Compararea rezultatelor numerice cu date experimentale a fost realizatd pe baza
presiunilor obtinute prin intermediul celor doud metode de evaluare a performantelor
compresorului. In ceea ce priveste curgerea in rotor, analiza CFD estimeazi corespunzitor
pierderile de presiune, cu o diferenta de sub 2.5%. Pentru difuzorul paletat au fost comparate
valorile presiunii obtinute la intrarea si iesirea din acest domeniu, rezultatele fiind prezentate
in Fig. 7.6. La intrarea in difuzor, discrepantele sunt de pana la 5%, si ajung la iesire pana la
7.6%. Modelul CFD, supraestimeaza presiunea totald, iar acest lucru se poate datora atat
modelului de turbulenta folosit, cat si modelului RANS ce nu poate estima cu mare precizie
pierderile in difuzor. Insa pentru un model RANS, cu un numir limitat de celule ale grilei,
diferentele sunt considerate a fi acceptabile n estimarea pierderilor din treapta de comprimare.
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Fig. 7.5 — Numarul Mach in treapta de comprimare
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7.3. Eficientizare energetica

Lucrarea prezentd, se alaturd studiilor din literatura de specialitate corespunzatoare
domeniul turbomasinilor centrifugale, prin Tncercarea sa de a participa la eficientizarea
energetica a acestora. Consumul ridicat de energie asociat suflantelor si compresoarelor de aer,
impreuna cu cresterea preturilor la energie fac din aceste echipamentele candidatii ideali pentru
cercetare, in vederea imbunatatirii si reducerii costurilor ciclului de viata.

Costurile de energie si cele de mentenanta reprezintd cea mai mare parte a costurilor
asociate ciclului de viata a unui echipament de comprimare aer. Printre factorii ce contribuie
nefavorabil la cresterea costurilor energiei se regasesc: folosirea sistemului la o presiune
incorectd, ce contribuie atat la cresterea consumului de energie, cat si la pierderi financiare;
pierderile de aer din sistem ce influenteaza in mod negativ puterea; functionarea compresorului
in gol fard a comprima aer; calitatea scazuta a aerului la intrare in echipament; proiectare
incorecta sau incompleta a sistemului ce poate conduce la reducerea eficientei acestuia etc. Pe
langa factorii mentionati, exista si altii ce contribuie 1n special la costuri ridicate de mentenanta.

Studiul realizat In aceasta lucrare a avut ca scop inlocuirea rotorului existent cu o varianta
optimizata a acestuia, care sd asigure o crestere a randamentului suflantei, pentru 0 putere
consumata cat mai mica. Procesul de optimizare numerica bazat pe optimizarea formei paletei,
a condus la o crestere a randamentului rotorului cu pand la 7%, insd aceastd crestere a
randamentului conduce si la cresterea puterii consumate de suflanti. Insa, noua configuratie de
rotor ce conduce la cresterea randamentului asigurd pentru aceleasi conditii de functionare o
crestere a gradului de comprimare cu 6.93%, imbunatitind gama de functionare a suflantei.
Astfel, metodologia de dimensionare si optimizare descrisa in aceastd lucrare contribuie la
eficientizarea energetica a echipamentelor de comprimare centrifugale.

Un astfel de proces de optimizare, realizat tinand cont de constrangerile specifice
domeniului de functionare al suflantei/compresorului, poate asigura scaderea pierderilor de
presiune in echipament, cresterea randamentului si/sau marirea gamei de functionare, dar si
cresterea duratei de viata a echipamentului, ceea ce conduce la costuri financiare mai mici. De
asemenea, este important de stabilit inca din etapa de proiectare daca scopul echipamentului de
comprimare este:

- functionarea indelungata la o eficientd maxima, ceea ce conduce la 0 putere consumata mai
mica si implicit reducerea emisiilor de COz;

- functionarea intr-o gama de lucru cat mai extinsa;

- ambele ceea ce impune utilizarea unei proceduri de optimizare, precum cea descrisa in
aceastd lucrare, pentru a asigura dimensionarea unui astfel de echipament.

CAPITOLUL VIII

CONCLUZII GENERALE, CONTRIBUTII ORIGINALE SI
PERSPECTIVE DE VIITOR

Teza de doctorat intitulatd Eficientizarea energetici a proiectarii si exploatdrii
turbomasinilor a urmarit determinarea unei modalitati de eficientizare energetica a domeniului
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suflantelor centrifugale prin intermediul simuldrilor CFD corelate cu metode numerice de

optimizare bazate pe algoritmi genetici. Determinarea unei astfel de metode reprezinta un pas

important in domeniul turbomasinilor; acestea reprezentand unele dintre cele mai mari
consumatoare de energie ale lumii, si implicit o tintd atractiva pentru imbunatatirea eficientei
energetice.

Teza de doctorat a fost structuratd in opt capitole in vederea indeplinirii obiectivului
general si a obiectivelor specifice definite in Capitolul |. Studiile realizate se focuseazad pe
dezvoltarea metodologiei de dimensionarea a rotoarelor centrifugale prin stabilirea importantei
metodelor de optimizare si a parametrilor implicati in proces, definirea importantei etapelor de
modelare numerica si validarea modelului matematic aplicat in procesul de modelare numerica
cu ajutorul datelor experimentale.

Concluziile generale rezultate n urma studiului de cercetare sunt urmatoarele:

e Modelarile numerice reprezintd baza determindrii performantelor turbomasinilor,
constituind o modalitate mult mai rapida de obtinere a unei configuratii, beneficiind in
acelasi timp de costuri reduse si lipsa campaniilor experimentale recurente.

Capitolul 1V stabileste importanta etapelor de modelare numerica, punand accent pe
determinarea influentei grilei de calcul asupra gradului de comprimare si randamentului
isentropic al unui rotor centrifugal. Pe langa cele patru rezolutii diferite ale grilei: 0.7 milioane,
1.5 milioane, 5 milioane si 9 milioane, a fost analizat si impactul modelelor de turbulenta
asupra performantelor, fiind folosite patru modelele de turbulenta si anume: Spalart — Allmaras,
v2f, k-w Shear Stress Transport (RANS si URANS) si Explicit Algebraic Reynolds Stress
Model (EARSM). Tn urma studiului, s-a constatat ca pentru o dimensiune a grilei mai mare de
1.5 milioane de elemente per canal, apar instabilitati numerice, iar timpul de convergenta este
mai mare. Modelul Spalart-Allmaras oferda un grad de comprimare mai ridicat, dar un
randament usor scdzut in comparatic cu SST; Tn timp ce modelul EARSM conduce la
randamente si grade de comprimare mai ridicate, decat toate modelele testate. Aceasta a fost
interpretatd ca o problema cu formularea algebricd explicita a EARSM ce neaga avantajele
metodei.

Toate aceste caracteristici ale modeldrilor numerice sunt limitate de costurile de calcul si de
nivelul de acuratete al solutiei obtinute; astfel stabilirea unei metode care s conduca la un nivel
maxim de precizie permis de modeldrile RANS, cu un efort computational redus a reprezentat
prioritatea acestei cercetari.

e Validarea modelului numeric de calcul, prin compararea unor date experimentale,
reprezentative din literatura de specialitate, cu rezultatele CFD corespunzatoare
configuratiilor respective a condus la obtinerea unei diferente maxime de 9%, in
determinarea performantelor. Aceasta diferenta fiind obtinuta pentru puncte de lucru ce nu
corespund turatiei nominale.

Pentru rotoarele ce functioneaza la grade de comprimare mici, cat mai apropiate de 1.1 —
1.2, analiza CFD ofera rezultate de o acuratete ridicatd, sub 1% in determinarea gradului de
comprimare si sub 3% pentru determinarea randamentului isentropic.

In urma acestui studiu s-a considerat ci desi pot fi aduse modificari acestui model,
intotdeauna va exista o eroare intre experimental si CFD. Atat modelele matematice, ce sunt
limitate de o serie de factori, precum: conditii la limita si initiale, modelarea turbulentei, transfer
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termic etc., cat si imposibilitatea de a fabrica exact modelul geometric calculat (depinde de

complexitatea geometricd si de modalitatea de fabricatie) pot conduce la diferente intre

metodele de evaluare a performantelor.

e Definirea unui metode de dimensionare a geometriei unui rotor centrifugal bazat pe
corelarea calcului de predimensioare 1D si 2D, corelatii empirice si algoritmi genetici.
Etapa de predimensionare 1D, calculeazd geometria rotorului oferind informatii despre

principalele marimi geometrice ale acestuia, insa nu ofera foarte multe detalii si nici nu permite
modificari asupra profilului paletei. Procesul de dimensionare 2D este cel prin intermediul
caruia sunt realizare modificari suplimentare asupra paletei, insd permite si modificari asupra
canalului de lucru, daca este cazul. Corelarea acestor etape impreund cu procedura de
optimizare pot conduce la minimizarea pierderilor, majorarea randamentului si/sau cresterea
gamei de operare.

Un alt obiectiv important al acestei cercetari fiind stabilirea unor corelatii intre parametrii
implicati 1n procesul de optimizare, prin intermediul cdrora se doreste determinarea influentei
acestora asupra geometriei rotorului, dar si modul in care respectivii parametrii se influenteaza
unul pe altul.

Totodatd a fost analizatd si importanta numarului de esantioane folosite Tn determinarea
geometriei optime. Potrivit acestui studiu, numarul de esantioane asigura pentru aceeasi gama
de variatie a unui parametru, o analizd mai amanuntita a domeniului, luand in calcul mai multe

Metodele de optimizare alese, Screening sau MOGA, prezintd doud modalitati diferite de
determinare a valorilor parametrilor geometrici, astfel incat, sa conduca la o geometrie cat mai
optimd din punct de vedere al constrangerilor impuse. Dintre cele doud, metoda MOGA se
bazeaza pe cautdri multi-obiectiv, realizdnd optimizarea simultand a mai multor obiective, in
timp ce metoda Screening cautd in domeniul prevazut si alege solutiile cele mai potrivite.

e Validarea simuldrilor numerice realizate pentru rotorul inchis de suflantd, prin comparatia
cu date experimentale sustin rezultatele obtinute in dimensionarea acestuia. Comparatia
dintre cele doua metode de evaluare, realizatd la punctul nominal de lucru prezinta o
diferentd mai micd de 1%, insd aceastd valoare creste odata cu modificarea conditiilor de
lucru.

Pentru a sustine evaluare modelului CFD, a fost realizata o comparatie suplimentara cu date
experimentale corespunzatoare unui compresor centrifugal proiectat pentru a functiona cu
metan. Comparatia a fost facutd in conditii de similitudine, iar discrepantele dintre cele doua
metode sunt de pana in 2.5% pentru rotor si sub 8% pentru masurdtorile realizate in difuzorul
paletat.

Din punct de vedere stiintific, contributiile aduse prin intermediul acestei cercetari
stabilesc o metodologie de dimensionare si optimizare a rotoarelor centrifugale cu ajutorul
algoritmilor genetici, care sa redea cu un efort computational accesibil un nivel de acuratete cat
mai ridicat al modelarilor RANS. De asemenea, validarea numerica realizata prin compararea
cu date experimentale, impreund cu studiul privind influenta grilei, schemei numerice si a
modelului de turbulentd poate constituii o bazd solida in alegerea caracteristicilor
corespunzatoare unei analize RANS care sa reflecte cat mai precis valorile experimentale.
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Folosirea analizei numerice bazata pe CFD, a avut incd de la aparitia acesteia un impact
economic mare. Cresterea puteri de calcul, a condus la obtinerea configuratiilor geometrice
corespunzatoare turbomasinilor, intr-un timp mai scurt, evitand costuri suplimentare necesare
testarii experimentale iterative a produselor. Astfel, folosirea metodelor de optimizare, are un
impact semnificativ asupra marilor industrii, in special asupra producatorilor, conducand la
costuri reduse si timp mai scurt pana la obtinerea produsului final.

In ultimii ani, impactul asupra mediului reprezinti unul dintre aspectele primordiale de
care se tine cont in dezvoltarea unui produs nou sau reabilitarea celor deja existente. Pentru
satisfacerea cerintelor tot mai stricte din acest domeniu si implicit reducerea emisiilor poluante,
sunt folosite metode de optimizare a componentelor turbomasinilor descrise in aceasta lucrare,
obtinandu-se fie randamente de functionare cat mai ridicate, fie o gama de lucru cat mai extinsa,
dar cu cerinte de putere cat mai mici.

8.1. Contributii personale

Teza de doctorat contine un studiu vast privind eficientizarea energetica a turbomasinilor
centrifugale, mai exact al domeniului suflantelor/compresoarelor, ingloband atdt notiuni
cunoscute, cat si contributii proprii si originale, adaugand noutate temei abordate. Contributiile
proprii ce se regasesc 1n aceastd teza sunt urmatoarele:

e Sintetizarea informatiilor privind stadiul actual al cercetarii In domeniul masinilor paletate
centrifugale, atat din punct de vedere constructiv, cat si al metodelor de calcul folosite in
dezvoltarea acestora;

e Realizarea unui studiu privind influenta rezolutiei grilei de calcul, a schemei numerice si a
modelelor de turbulentd in evaluarea performantelor unui compresor centrifugal, precum si
stabilirea legaturilor dintre aceste caracteristici;

e Definirea metodologiei de calcul, aplicarea acesteia pentru cazurile studiate si interpretarea
rezultatelor, in vederea stabilirii acuratetii solutiet;

e Dezvoltarea unei metodologii de evaluare si validare a performantelor unui rotor radial, pe
baza compardrii datelor experimentale (preluate din literatura de specialitate si nu numai) cu
rezultatele numerice CFD corespunzitoare cazurilor studiate. De asemenea, pentru
majoritatea configuratiillor a fost trasatd caracteristica de functionare, atat date
experimentale, cat si CFD; evidentiind astfel modul in care modelul numeric influenteaza
gradul de comprimare si randamentul isentropic al masinii de lucru.

o Definirea unei metodologii de optimizare a procesului de realizare al rotoarelor centrifugale,
prin compararea a doud metode de dimensionare (prima metoda bazata doar pe optimizarea
parametrilor globali ce definesc rotorul si canalul de lucru, cea de-a doua metoda bazata pe
optimizarea formei paletei). Realizarea unei comparatii intre metodele de optimizare MOGA
si Screening. Pentru aceste metode fiind realizata si o analiza de comparare a influentei
numadrului de esantioane 1n etapa de cdutare a parametrilor optimi; analizd ce trebuie sa
conduca la geometria cea mai buna din punct de vedere al constrangerilor impuse.

e Realizarea de modelari si simulari numerice pentru doua tipuri de rotoare de suflante (inchis
si deschis), ardtand care dintre cele doud configuratii este mai eficienta.
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8.2. Directii de cercetare in viitor

Studiile realizate in prezenta lucrare se asociaza realizarilor din domeniul cercetarii
turbomasinilor centrifugale, insd acesta este un domeniu complex cu un nivel de
interdisciplinaritate ridicat fiind tot timpul posibila o dezvoltare continud a acestuia, permitand
identificarea urmatoarelor directii de dezvoltare ulterioara ale lucrari:

e Realizarea unei analize numerice de tip LES pentru geometria obtinuta in aceasta cercetare
si compararea rezultatelor obtinute cu modelul RANS, pentru a stabilii cat de mare este
diferenta dintre cele doua modele, ca nivel de acuratete al rezultatelor, pentru un astfel de
caz. Completarea analizei cu un studiu privind efortul computational (hardware si interval
de timp) raportat la nivelul de precizie al rezultatelor.

¢ Dimensionarea unei volute specifica rotorului obtinut.

e Testarea experimentala a celor douda componente si compararea cu date numerice. Realizénd
astfel o metodologie de proiectare a unei suflante/compresor centrifugal care sd permitd
obtinerea unei configuratii finale, optime domeniului de utilizare intr-un timp cat mai scurt.
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