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Rezumat (Abstract)

In aceasta lucrare, implementarea modelului semi-empiric dezvoltat de Aungier pentru
generarea caracteristicii unui compresor radial este descrisa, alaturi de cateva dintre
ecuatiile utilizate, precum si rezultatele obtinute, reprezentate grafic. Rezultatele codului
sunt comparate cu raportul total de comprimare si randamentul izentropic (obtinute prin
experiment sau prin simulari computationale CFD) ale unor geometrii disponibile Tn
literaturd formate din rotor, difuzor nepaletat si stator (difuzor paletat).
Cuvinte-cheie: rotor radial, algoritm semi-empiric, treapta de compresor,

compresor centrifugal.

1 Introducere

Calculul fidel al performantelor unei masini cu palete necesita, In general, un efort
mare de calcul pentru a rezolva sistemul de ecuatii Navier-Stokes asociate componentelor
unui turbomotor. In cazul compresoarelor centrifugale (Fig. 1), modele semi-empirice sau
empirice reprezinta o excelenta alternativa la simularile CFD (eng., Computational Fluid
Dynamics), reducand drastic timpul si puterea de calcul necesare generarii caracteristicii
unui compresor (calcularea raportului de comprimare si a randamentului izentropic) [1].

Fig. 1, O treapta de compresor centrifugal (rotor si difuzor) cu sectiunea minima (galben) a
rotorului



Printre diversele metodologii si algoritmi creati pentru aceasta sarcina [2], [3], [4],
algoritmul creat si validat de R.H. Aungier [2], [5], [6] se remarca ca fiind cel mai fiabil —
rezultatele sunt precise si corespund Indeaproape datelor experimentale sau rezultatelor
simularilor CFD, numerosi autori utilizand si confirmand acuratetea acestei metode.

De exemplu, autorii Klausner si Gampe [7] au realizat o evaluare a geometriilor de
compresoare centrifugale disponibile public si a proprietatilor estimate ale acestora
(dimensiuni liniare, unghiulare si arii). Caracteristicile raportului de comprimare si ale
randamentului generate prin metoda Aungier pentru fiecare dintre aceste geometrii sunt
prezentate in detaliu pe parcursul articolului, alaturi de date experimentale, confirmand
buna precizie a metodei.

Un alt exemplu este teza de masterat a absolventului Solaesa [8], in care sunt
analizate performantele compresorului centrifugal al unui turbocompresor de autoturism.
Caracteristica raportului de comprimare compara rezultatele obtinute prin metoda Aungier
[2], metoda dezvoltatd de Oh, Yoon si Chung [4], simularile CFD si rezultatele
experimentale. Beneficiile utilizarii acestei metode, asa cum s-a mentionat anterior, sunt
efortul computational scazut si precizia ridicata — 69 din 77 de puncte calculate returncaza
rapoarte de comprimare ntr-o marja de eroare relativa de 10%.

2 Algoritmul Aungier pentru gazul ideal

Diagrama entalpie-entropie (calitativa — nu este prezentatdi la scard) a
transformarilor suferite de fluid intr-o treaptd de compresor centrifugal poate fi observata
in Fig. 2. Toate notatiile, indicii si exponentii utilizati in lucrare sunt definiti si explicati in
Nomenclator.
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Fig. 2, Diagrama calitativa h-s (entalpie-entropie) a procesului de comprimare intr-o treapta de
compresor centrifugal (1 — intrarea in rotor, 2 — intrarea Tn canalul nepaletat, 3 — intrarea in statorul
paletat si 4 — refularea statorului paletat) pentru starile franate (totale)

Daca starea termodinamica franata este impusa la admisie, starea statica poate fi
calculata utilizand relatiile transformarilor izentropice coroborate cu ecuatia de conservare
a masei in ipoteza gazului ideal (1) pentru fiecare punct de calcul de pe caracteristica
(perechi turatie — debit masic). Pentru simplitate, viteza absoluta a aerului la admisie poate



fi consideratd pur axiala, fara componente radiale si tangentiale, astfel incét, in relatia
transformadrii izentropice apare doar viteza meridionala.
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Algoritmul iterativ (Fig. 3) se bazeaza pe estimarea coeficientului de curgere la
varful (refularea) rotorului (2), calcularea coeficientilor de pierdere de presiune totala
relativa pentru fiecare tip de pierdere (pe baza valorii estimate a coeficientului de curgere)
si apoi verificarea convergentei masei intre admisie si refulare.

- Geometrie compresor Calcul stari totale absolute si
- Stare totala la intrare relative la intrare si calcul
- Turatii si debite stare totald relativa la iesire
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Coeficientul de pierdere de presiune, care este definit in (3), este particularizat
pentru fiecare dintre cele 11 pierderi de presiune luate in considerare de Aungier:
Pierderi prin unde de soc normale la intrare in rotor;
Pierderi prin incidentd (diferentd unghi relativ curgere — unghi paletd);
Pierdere prin difuzie la intrare — sectiune minima,
Pierdere din blocaj la sectiunea minima (eng. throat);
Pierdere prin frecarea cu suprafetele rotorului,
Pierdere prin incarcarea paletei cauzate de gradienti de presiune in dreptul
oricarei suprafete meridionale (blade-to-blade);
Pierdere prin incarcare butuc-varf (gradienti ai campului de viteze);
8. Pierdere prin expansiune (amestec al curgerii neperturbate si al curgerii
distorsionate de la iesire);
9. Pierdere prin joc la varf (tip gap/tip clearance);
10. Pierdere prin amestec al vartejurilor la capetele paletelor si al curgerii;
11. Pierdere prin numar Mach supercritic cand vitezele suprafetelor paletelor
sunt supersonice.
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Deoarece aceasta lucrare prezintd implementarea si validarea algoritmului Aungier,
formulele specifice pentru fiecare dintre cele 11 pierderi nu vor fi prezentate in detaliu (cu
exceptia uneia), ele putand fi gasite oricand in cartea lui R. H. Aungier [2].

Pia — Pid

Printre acestea, una dintre pierderile cu cel mai mare impact este pierderea prin
incidenta la intrarea in rotor (4), si anume:
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si care este calculata intre suprafata de intrare in rotor si cea de la sectiunea minima a
canalului (throat) — Fig. 4.

Fig. 4, Suprafata medie a curgerii (violet) si intersectia dintre aceasta si suprafata admisiei
(albastru) si cea a sectiunii minime (throat, rosu)

Presiunea franata relativa la iesire este calculata (5) luand Tn considerare un factor
de corectie pentru coeficientii pierderilor de presiune, f, = (powTow)/(PiwTiw), iar
debitul masic la iesire este comparat cu cel din admisie. Dacd debitul la refulare nu a
convers, valoarea initiala (guess value) a coeficientului de curgere la refulare este ajustata
(conform schemei logice a programului din Fig. 3).

1
Diw = Pawia — fe@iw —P1) ) @; (5)
i=1

Variatia coeficientilor de pierdere de presiune franata relativa pe doud izoturatii
poate fi observata in Fig. 5, pentru rotorul Eckardt-B [9], [10].
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Fig. 5, Variatia coeficientilor de pierdere ai presiunii pentru izoturatia 16000 rpm (nominal, stdnga)
si 10000 rpm (62.5% din nominal, dreapta) in cazul rotorului Eckardt-B [9], [10]

Pierderile exterioare reprezintd pierderi parazitice, care nu contribuie la
comprimarea aerului, dar care consuma energie. Dintre pierderile exterioare, lucrul
mecanic de frecare a rotorul cu aerul dintre rotor si capac necesitd cunoasterea debitului
pierdut prin etansarea cu labirinti de la iesirea din rotor. Aceasta pierdere are la baza
modelarea regimurilor Reynolds pentru discuri rotative a autorilor Daily si Neece [11],
asupra careia Aungier [2, pp. 60-62] aplica o corectie ce depinde de debitul de scurgere
prin garniturd, care oferd o foarte buna apropiere cu datele experimentale in ceea ce
priveste randamentul calculat al compresorului.

Tntrucat datele geometrice ale etansirii nu sunt disponibile public pentru niciuna
dintre geometriile, debitul de pierdere a fost aproximat prin expresia empirica (6) (unde a
este o constantd asociata fiecarei geometrii) pentru toate geometriile, cu exceptia Eckardt-
B, unde nu a fost aplicata corectia Aungier, ci doar calculul discului rotativ (similar cu
rezultatele numerice din articolul autorilor Oh, Yoon si Chung [4]).

m, = a%o - m\/nZl (6)
n

Predictia performantei difuzorului fard palete se bazeazd pe rezolvarea ecuatiilor
diferentiale asociate unor astfel de canale anulare: conservarea masei, conservarea
momentului cinetic, conservarea impulsului si conservarea energiei, la care se adauga
relatiile izentropice dintre starile termodinamice franate si statice si o ecuatie de stare (care
descrie o relatie intre presiune, temperaturd si densitate pentru un gaz intr-o anumita stare).

Acest solver pentru canalul fara palete este oarecum diferit de cel pentru rotor — desi
pot fi implementati algoritmi impliciti iterativi pentru aceasta sarcind, necesitatea ajustarii



valorii estimate nu este prezentd aici, deoarece solutia iteratiei i va fi valoarea de start a
urmatoarei iteratii, { + 1.

In ceea ce priveste statorul paletat, solver-ul este identic ca principiu cu cel prezentat
in Fig. 3, al rotorului, dar foloseste un numar mai mic de modele de pierdere de presiune.

3 Extensie la ipoteza gazului real
3.1 Motivatie

Modelul descris anterior presupune ca fluidul de lucru se comporta ca un gaz ideal,
ipoteza valabilda pentru presiuni moderate si temperaturi ridicate. Totusi, pentru
compresoare cu raport de comprimare ridicat — cum este treapta NASA CC3 [12], cu un
raport de comprimare de 4:1 — presiunea statica la refularea rotorului atinge valori la care
abaterile fata de comportamentul ideal pot deveni relevante din punct de vedere ingineresc.
Prin urmare, codul a fost extins pentru a permite calculul proprietatilor termodinamice ale
aerului in ipoteza gazului real, utilizand libraria open-source CoolProp [13], accesata prin
intermediul unui wrapper dedicat pentru MATLAB [14].

3.2 Ecuatia de stare si factorul de compresibilitate

CoolProp utilizeaza intern ecuatii de stare de tip Helmholtz multi-parametrice [13],
[15] pentru calculul proprietatilor termodinamice ale aerului, oferind valori precise ale
densitatii, entalpiei, entropiei si caldurii specifice pe intregul domeniu de presiuni si
temperaturi relevant pentru compresoarele centrifugale [15]. Abaterea fata de
comportamentul ideal este caracterizata prin factorul de compresibilitate Z, definit prin:

p = pRTZ (7)

unde Z =1 corespunde gazului ideal. Pentru aer in conditiile de functionare ale
compresoarelor analizate, Z se abate de la unitate cu mai putin de 1-2% [15], [16], insa
efectul cumulat asupra starilor termodinamice de-a lungul algoritmului iterativ poate
influenta rezultatele finale — un mic studiu asupra acestor diferente este prezentat si in
Anexa A. Tn ipoteza gazului ideal, cildurile specifice la volum si presiune constante, Cp) Cp)
si exponentul adiabatic, k, sunt constante, iar relatiile izentropice au forma inchisa (din
eng. closed form). Tn ipoteza gazului real, acestea depind de temperaturd si presiune, iar
relatiile izentropice simple nu mai sunt direct aplicabile.

Din punct de vedere structural, algoritmul iterativ din Fig. 3 ramane nemodificat —
bucla de convergenta este identica. Modificarea esentiala consta in inlocuirea formulelor
analitice pentru proprietdtile termodinamice cu apeluri catre CoolProp in toate punctele
algoritmului unde acestea intervin: calculul densitatii, entalpiei statice si franate, vitezei
sunetului si vascozitatii dinamice, cu un cost mai ridicat al efortului computational.

4 Rezultate

Patru configuratii de compresoare au fost luate in considerare pentru compararea
modelului Aungier implementat cu datele experimentale. In dreptul fiecarui caz, starea
termodinamica totala la intrarea in rotor este datd de Ty = 288[K], p] = 101325[Pal].



4.1 Rotorul Eckardt-B [9], [10]

Prima geometrie de rotor centrifugal luatd in considerare este rotorul Eckardt-B,
prezentat in [9], [10], care poate fi vizualizat in Fig. 6. Proprietitile geometrice ale
rotoarelor prezentate in acest articol au fost calculate prin reconstructia paletelor
respectand parametrizarea descrisa in [2], pornind de la tabelele de definitie care contineau,
in unele cazuri, doar cateva dimensiuni liniare si unghiulare, cum ar fi razele la butuc (hub)
si la varf (shroud) ale admisiei rotorului, unghiurile paletelor, unghiul paletei la iesirea din
rotor, latimea canalului si diametrul. Caracteristica Eckardt-B poate fi vizualizata in Fig. 7.

Vedere meridionald

rlcm] coordonati radiala
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x[em] distantd axiald
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Fig. 6, Rotorul Eckardt-B (a) si vederea meridionala a canalului acestuia (b)

Caracteristica raportului de comprimare a rotorului si cea a randamentului
izentropic sunt prezentate in Fig. 7. Rezultatele sunt in concordantd cu datele
experimentale. Cea mai buna precizie este obtinutd pentru turatiile mai joase, atat in ceea
ce priveste raportul de presiune totala, cat si randamentul izentropic.
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Fig. 7, Caracteristica rotorului Eckardt-B (a) si randamentul izentropic (b), valori obtinute cu
algoritmul implementat (linii continue, groase) versus valori experimentale (linii intrerupte cu
marcatoare patrate), gaz ideal



4.2 Rotorul si difuzorul fara palete NASA CC3 [12], [17]

Geometria rotorului NASA CC3 si a difuzorului fara palete (zona albastra din Fig.
8.a) a fost, de asemenea, luatd in considerare pentru testare. Paletele si canalul difuzorului
fara palete au fost reconstruite pe baza tabelelor furnizate in [12], iar rezultatele sunt
comparate cu datele experimentale si CFD din [17]. Caracteristica compresorului in
ipoteza gazului ideal suprapusa peste cea in ipoteza gazului real este prezentata in Fig. 9.
Turatia nominala este de 21789 [rpm], iar constanta din (6) a fost aleasa a = 7.

Vedere meridionala
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Fig. 8, Compresorul CC3 NASA (rotor si stator nepaletat, a) si vederea meridionala (b)
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Fig. 9, Raportul de comprimare (rotor si stator nepaletat) CC3 NASA (stanga) si randamentul
izentropic (dreapta). Comparatie intre experiment, CFD, algoritm Aungier cu gaz ideal si algoritm
Aungier cu gaz real

Rezultatele algoritmului indica o concordanta foarte buna cu datele CFD, atat ca
raport de presiune, cat si ca randament. Desi intervalele de valori ale randamentului sunt



aproximativ aceleasi cu cele din experiment, variatia pe fiecare izoturatie nu corespunde
nici experimentului, ci modelului CFD. Spre deosebire de exemplul anterior, cea mai buna
potrivire a randamentului cu datele experimentale este obtinuta la turatia maxima, dar cu
rezultatele CFD potrivirea este aproximativ constanti pe izoturatii. In cazul gazului real,
rezultatele la turatiile mari sunt mai apropiate de datele experimentale (atat raport de
comprimare, cat si randament) decat rezultatele din dreptul gazului ideal. Asemanarea
dintre cele doua cazuri este mare, indicand un regim incd potrivit pentru ipoteza gazului
ideal.

4.3 Rotorul Came B si difuzorul fara palete [18]

Geometria rotorului B si a difuzorului fara palete Came au fost reconstruite pe baza
datelor si graficelor furnizate in [18], iar rezultatele sunt comparate cu rezultatele
experimentale. Constanta din (6) a fost aleasa a = 17. Caracteristica (pentru gazul ideal)
poate fi observata in Fig. 11.
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Fig. 10, Compresorul Came B (rotor si stator nepaletat, a) si vederea meridionala (b)
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Fig. 11, Caracteristica compresorului (rotor si stator nepaletat) Came B (a) si randamentul
izentropic (b), date obtinute cu algoritmul Aungier in ipoteza gazului ideal (linii groase continue),
si date experimentale (linii intrerupte)

Atat raportul de comprimare, cat si randamentul prezintd o bund concordantad cu
datele experimentale. Similar cazurilor anterioare, blocajul este bine anticipat. Se observa,
totusi, faptul cd maximele randamentului izentropic in dreptul fiecarei izoturatii sunt
anticipate mai tarziu decét rezultatele experimentale, tendinta fiind de a subestima
randamentul pe turatiile inalte. Ipoteza de lucru este cea a gazului ideal.

4.4 Treapta NASA CC3 (rotor, difuzor fara palete si difuzor cu palete) [12], [19]

Geometria intregii trepte NASA CC3 (Fig. 12) a fost, de asemenea, supusa
calculului. Rezultatele pot fi vizualizate in Fig. 13.

Vedere meridionali
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Fig. 12, Treapta de compresor NASA CC3 (a) si vederea meridionala (b)
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Fig. 13, Raportul de comprimare al treptei NASA CC3 (stdnga) si randamentul izentropic (dreapta)

Paletele difuzorului au fost reconstruite folosind datele furnizate grafic si in
tabelele regasite in documentul original al geometriei [12]. Rezultatele sunt comparate cu
rezultatele experimentale si CFD din [19] — caracteristica de presiune si randamentul
izentropic pentru intreaga treaptd a compresorului NASA CC3 din Fig. 13. Turatia
nominald este aceeasi ca in cazul anterior, 21789 rpm.

Astfel, Tn cazul treptei complete, rezultatele oferd cea mai mare similitudine cu
datele experimentale. In ceea ce priveste raportul de comprimare (franat), pompajul (surge)
si blocajul (choke) difuzorului cu palete sunt ambele anticipate corect, foarte aproape de
datele experimentale, mai ales cele din ipoteza gazului real. Variatia generala a raportului
de comprimare pentru fiecare izoturatie este in buna concordantd cu datele furnizate in
[19]. Valorile pentru randament sunt apropiate de rezultatele originale pentru izoturatiile
superioare, iar, pentru cele inferioare, apare o supraapreciere a randamentului.

5 Concluzii

Abordarea propusd in aceasta lucrare are un caracter multidisciplinar, integrand
concepte fundamentale de termodinamicd avansata si dinamica gazelor cu tehnici de calcul
numeric in implementarea si validarea unui cod empiric unidimensional, conceput de R. H.
Aungier pentru predictia performantei compresoarelor centrifugale.

Metodologia software-ului se bazeaza pe analiza liniei de curent medii, necesitand
0 corelare a modelelor semi-empirice de pierderi de presiune bazate pe convergenta
debitului masic (la nivelul rotorului si statorului cu palete) cu legile de conservare a masei,
impulsului, momentului cinetic si entalpiei totale (la nivelul canalului nepaletat),
solutionarea sistemului de ecuatii fiind realizatd prin metode iterative adaptate pentru grile
de calcul unidimensionale.

Complexitatea parametrilor statici ai curgerii fluidului nu poate fi surprinsd pe
deplin utilizdnd aceastd metoda semi-empiricd unidimensionald, asa cum insusi autorul
mentioneazd imposibilitatea capturarii fenomenelor stratului limitd in rotor si cuplarea
discontinua a solutiei de la iesirea rotorului cu conditia de intrare in canalul fara palete.
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Codul a fost validat pe baza a trei geometrii distincte de compresoare disponibile
public: rotorul Eckardt-B, rotorul NASA CC3 cu difuzor fara palete si cu palete, si treapta
cu rotorul Came B. Analiza comparativa a condus la urmatoarele concluzii:

e Variatia raportului de comprimare: Programul demonstreazd un grad ridicat de
precizie Tn prezicerea raportului de comprimare pentru toate geometriile testate.
Anticiparea pompajului si a blocajului a fost deosebit de robusta, prezentand o buna
concordantd cu datele experimentale atit pentru rotoarele Eckardt si Came, cat si
pentru treapta completd NASA CC3.

e Variatia randamentului: Calculul randamentului a prezentat o corelare in general
destul de buna (mai ales pentru un algoritm semi-empiric) cu datele experimentale
pentru toate cazurile (si mai ales pentru rotorul Eckardt-B). In cazul celor doui
configuratii NASA CC3, a existat o supraapreciere a randamentului in cazul turatiilor
mici care, 1nsd, nu a afectat turatiile mari. In cazul geometriei Came B, precizia a fost
mai buna la turatiile mici fata de turatiile mari, unde a existat o subapreciere a
randamentului.

e Validarea debitului prin etansarea lamelara: Acest model pentru debitul de scurgere,
reprezentand o contributie proprie, folosit pentru a calibra modelul pierderii prin
frecarea cu aerul dintre varf si carcasa a rotorului, s-a dovedit a fi o aproximare buna,
rezultand variatii bune ale randamentului pe izoturatii.

e Efortul de calcul: Abordarea semi-empirica s-a dovedit a fi o alternativa eficienta din
punct de vedere computational la simularile CFD 3D, generand caracteristici complete
intr-un timp mult mai restrans, mentinand in acelasi timp o precizie de nivel ingineresc
pentru iteratiile de proiectare preliminard si hu numai. Efortul computational ridicat
introdus de calculul iterativ al proprietatilor de gaz real ofera un grad de precizie putin
mai bun decat cel al gazului ideal.

Planurile de viitor referitoare la aceasta lucrare vizeaza, in primul rand, calibrarea
modelelor de pierdere folosite in calculul performantelor treptei de compresor centrifugal.
Pentru a rafina acuratetea modelului termodinamic fard a sacrifica avantajul vitezei de
executie, un alt plan este implementarea variatiei caldurii specifice la presiune constanta in
functie de temperaturd, formulatd analitic ca ¢, = ¢, (T), care sd reducd din efortul
computational al accesarii librariilor CoolProp.

Anexa A

In aceastd sectiune, este prezentat codul MATLAB pentru gisirea parametrilor
statici ai unei curgeri printr-o sectiune cunoscuta, dispunand de starea franata, in ipoteza
gazului real. Codul din Tabel 1 necesita instalarea modulului CoolProp [13] in Python [20]
si wrapper-ul pentru MATLAB [14]. Din punct de vedere matematic, determinarea starii
statice se realizeaza printr-o metoda a substitutiilor succesive. Este esential de precizat ca
aceasta formulare algoritmica converge doar in cazul unei curgeri subsonice.

Tabel 1, Fragmentul de cod pentru rezolvarea ecuatiei de continuitate in ipoteza gazului real

%% Solver ecuatie debit gaz real pentru plf [Pa], Tif [K], Al [m”*2] si debit
% cunoscute
Fluid = 'Air'; % Sau orice alt fluid CoolProp

% 1. Evaluarea starii franate
hif = py.CoolProp.CoolProp.PropsSI('H"',"'P",plf, 'T',T1f,Fluid); % J/kg
s1lf = py.CoolProp.CoolProp.PropsSI('S','P",plf, 'T',T1f,Fluid); % J/(kg*K)
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% 2. Initializarea algoritmului

hl = hlf * 0.9; % Guess initial
omega = 0.6; % Factor de sub-relaxare pentru stabilitate
tol = le-5; % Eroarea relativa impusa

convergenta = false;

% 3. Bucla de convergenta
for iter = 1:200
% Densitatea reala (transformare izentropa)
rhol = py.CoolProp.CoolProp.PropsSI('D','S",s1f, 'H"',h1,Fluid);

% Ecuatia continuitatii
C1 = debit / (A1 * rhol);

% Ecuatia entalpiei totale
hl_nou = hif - (C172) / 2;

% Criteriul de oprire

if abs(hl_nou - hl) / abs(hl) < tol
convergenta = true;
break;

end

% Actualizarea solutiei cu sub-relaxare
hl = omega * hl _nou + (1 - omega) * hi;

end

Pentru a optimiza eficienta de calcul a algoritmului de evaluare a stdrii statice si a
preveni divergenta la regimuri de functionare indepartate de punctul de proiectare, a fost
realizat un studiu de sensibilitate a convergentei. Rezultatele sunt sintetizate in Fig. 14,
care prezinta o figurd contur a numarului de iteratii necesare atingerii tolerantei impuse
(107°), in functie de debitul masic si fractia de entalpie din cea totala utilizatd ca valoare
de initializare. La debite masice reduse, unde viteza curgerii tinde spre zero, valoarea
statica a entalpiei este aproape egala cu entalpia franata, determindnd un optim de
initializare n proximitatea valorii de 0.99. Odata cu cresterea debitului si apropierea de
limita de blocaj (curgere criticd), caderea de presiune si temperaturd se accentueaza,
fortand deplasarea traseului optim catre valori inferioare, astfel ca o valoare optima de
initializare, indiferent de regimul subsonic, este 0.96.
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Fig. 14, Variatia numarului de itera‘gfﬁ in functie de valoarea initiala estimata si debitul masic,
evidentiind traseul optim de convergenta pentru solver-ul de gaz real

Resurse

Toate figurile incluse in aceasta lucrare au fost generate cu MATLAB R2025b [14],
folosind culori si proprietati de trasare (plot) personalizate in MATLAB [21], [22].
Utilizarea MATLAB R2025b a fost posibila prin intermediul licentei academice oferite de

T
&« Numir iteraii

= = = Traseul Optim

0.75 0.8

0.85 0.9 0.95

BT

Universitatea Nationala de Stiinta si Tehnologie POLITEHNICA Bucuresti.

Nomenclator

Exponenti / indici Semnificatie

* Parametru de stare franata

1 Admisie rotor

2 Refulare rotor

3 lesire din difuzorul nepaletat

4 lesire din difuzorul paletat

id Ideal (stare)

is Izentropic

L Scurgere (din eng. leakage)

m Meridional (directia curgerii)

par Parazitic (exterior)

th Sectiunea minima (din eng. throat)

W Parametru al starii totale relative
Notatie Definitie / semnificatie Unitate de masura
] Unghiul paletei cu directia tangentiala rad
Ne Randament izentropic -
I, Raport de comprimare -
T Raportul dintre circumferinta si diametrul cercului -
P Densitate kg/m®
) Coeficientul pierderii de presiune -
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A Arie mm®

C Viteza absoluta m/s

Cp, Cy Calduri specifice la presiune / volum constant JI(kg-K)

h Entalpie specifica masica Jikg
Coeficientul lucrului mecanic total -
Coeficientul lucrului mecanic transmis de palete | -
fluidului pentru a-I comprima

k Exponent adiabatic -

m Debit masic kg/s

n Turatie rpm

p Presiune Pa

R Constanta specifica a gazului JI(kg-K)

S Entropie specifica masica JI(kg-K)

ty Grosime normala paleta (la suprafata ei medie) m

U Viteza de transport m/s

W Viteza relativa m/s

VA Factor de compresibilitate -

Zrg Numar palete principale rotor (fara splittere) -
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