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ADNOTARE
la teza de doctor cu tema ,,Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea
matematica si calculul numeric al curgerii fluidului”, prezentata de catre Petco Andrei
pentru obtinerea titlului stiintific de doctor in stiinte tehnice
la specialitatea 242.01. Teoria masinilor, mecatronica, Chisinau, 2023

Teza cuprinde introducere, patru capitole, concluzii si recomandari, bibliografia din 113 de
denumiri si 6 anexe. Volumul este de 137 pagini text, inclusiv, 115 de figuri si 14 tabele.
Continutul de baza al tezei a fost publicat in 5 lucrari stiintifice, din care 2 lucrari de unic autor, 3
lucrari in reviste recenzate si 1 brevete de inventie.

Cuvinte-cheie: pompe centrifuge, rotor al pompei centrifuge, modelarea curgerii fluidului,
modele de turbulenta, proces de cavitatie, simuldrile CFD, algoritmi de optimizare, testarea
pompelor centrifuge.

Domeniul de studiu se referd la optimizarea constructiv-functionala a organelor de lucru
ale pompelor centrifuge cu scopul majorarii energoeficientei.

Scopul lucrarii. Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge si anume a randamentului
pompei si a rezervei de cavitatie prin aplicarea simuldrilor CFD a curgerii fluidului cuplate cu
algoritmi de optimizare.

Noutatea stiintifica si valoarea aplicativa a lucrarii. Obtinerea rotoarelor pompelor
centrifuge cu caracteristicile sporite prin aplicarea simuldrilor CFD cuplate cu algoritmi de
optimizare si anume optimizarea rotorului pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2 cu randament
majorat, obtinerea rotorului pompei centrifuge pentru apa uzata si crearea unui rotor impulsor
pentru pompe de tip CMP pentru micsorarea rezervei de cavitatie.

Semnificatia teoretica constd in elaborarea metodologiei de optimizare a organelor de lucru
ale pompelor centrifuge bazata pe simuldrile CFD si algoritmi de optimizare.

Metodologia cercetarii stiintifice consta in crearea metodologei de optimizare bazate pe
modele si metode de calcul numeric si studiu experimental destinat optimizérii constructiv-
functionale a organelor de lucru ale pompelor centrifuge.

Implementarea rezultatelor cercetiarii. Metodologia elaboratd a fost aplicatd pentru
optimizarea rotorului pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2 si obtinerea rotorului pompei
centrifuge pentru apd uzata care urmeaza a fi produse de intreprinderea ,,CRIS” SRL si crearea
unui rotor impulsor pentru pompe de tip CMP, fabricate si testate la intreprinderea data. Totodata
rezultatele tezei au fost utilizate in cadrul studiilor de licentd la lucrari de laborator la disciplina

,Proiectare asistatd de calculator” .



AHHOTAIMS

JIOKTOpCcKOi nuccepranuu Ha Temy «lloBbIimenne 3Hepro3pGeKTHBHOCTH HEHTPOOEKHbIX
HACOCOB IIyTeM MaTeMATH4YeCKOr0 MOJACTHPOBAHUSA M YHCJICHHOI0 pacyera MmoToKa
JKUAKOCTHY, TpesicTaBieHHON [leTko AHApeeM Ha COMCKAHUM YYEHOUM CTEIIEHH TOKTOpa
TEeXHUYECKUX HayK 1o cnenuainbHocT 242.01 - Teopus mawun, mexamponuka,
Kummnés, 2023 rog

Juccepranus COCTOUT U3 BBE/I€HNUS, 4 T1aB, BEIBOJIOB U PEKOMEH1allui, CIIMCKA JTUTEPaTyphl
u3 113 3anuceii u 7 npunoxenuit. O6vem auccepranuu B 137 crpaHul TekcTa, Bkmoyas 115
pucyHKOB U 14 Tabnui. OCHOBHOE coiep KaHue TUCCepTaluy ObUIO OMyOJIMKOBAHO B 5 HAYYHBIX
paboTax, BkIto4as 2 6e3 COaBTOPOB, 3 pabOT B pEIIEH3UPOBAHHBIX XKypHalax U 1 mareHTa.

KiaoueBble cjoBa: LEHTPOOEKHBIE HACOCHI; KOJECO LIEHTPOOEKHOTO0  Hacoca,
MOJIETIMPOBAaHUE TOTOKA >KUIKOCTH, MOJENU TypOyneHTHOCTH, mpouecc kaBurtauuu, CFD
MOJIEJTMPOBAHUE, aJITOPUTMbI ONITUMHU3AIIMH, UCTIBITAHUS LIGHTPOOESKHBIX HACOCOB.

O0aacTh HcceI0BaHUH OTHOCHTCS K KOHCTPYKTHBHO-()YHKIIHOHAJILHOW ONTUMU3AIHH
pabo4rXx OpraHoB HEHTPOOEKHBIX HACOCOB C LIEJIBIO MOBBIIIEHUS UX 3HEProd((HEKTUBHOCTH.

Heas pa6orsl. [loBrimenne 3ueprodhHekTHBHOCTH HEHTPOOESKHBIX HACOCOB, @ UMEHHO
KIIJI Hacoca M KaBUTAIMOHHOIO 3amaca, IyTeM IpuMmeHeHus MoxaenupoBanus CFD mnotoka
JKUJKOCTH B COUETAHHUHU C aJITOPUTMAMU ONTUMU3ALIMH.

Hay4yHnasi HOBH3HA M PUKJIAIHAS LEHHOCTh padoThl. [lonydyenue konec HEeHTPOOEKHBIX
HacOCOB C YJY4YLICHHBIMM XapakTepucTukamu mnytem npumeHeHuss CFD-monenupoBaHus B
COUYETaHUM C AJITOPUTMAMHU OINTUMHU3ALMK, & UMEHHO ONTHUMH3AIUU KoJieca LIEHTPOOEKHOIO
Hacoca momemm CH 6,3/20-1,1-2 ¢ mnoBeimmensbiM  KITJI, moirydeHune pabouero koseca
KaHaJIM3aMOHHOTO LIEHTPOOEKHOT0 HAacoca U CO3JJaHUE MPEIBKIIIOUEHHOTO OCEBOI0 Kojeca s
HacocoB Thna CMP ncnonb3yeMoro ais CHUKEHUS KaBUTALIMOHHOTO 3alaca Hacoca.

Teopernyeckasi 3HAYMMOCTh 3aKJIIOYAETCS B Pa3pabOTKE METOIOJOTHH ONTUMHU3AINH
pabounx OpraHoB LEHTPOOEKHBIX HacocoB Ha ocHoBe CFD-monenupoBaHHsl M aNTOPUTMOB
ONTHMU3ALINH.

Meroauka Hay4YHBIX HCCJEIOBAHMM 3aKIOYAETCSd B  CO3JAAHUM  METOJOJIOTMH
ONTHUMH3ALMM HA OCHOBE MOJEIEN M METOJ0B YHMCICHHOIO pacyeTa U HKCIEPUMEHTaJIbHBIX
UCCIICIOBAaHMSAX, HAMIPABICHHBIX HAa KOHCTPYKTUBHO-(DYHKIIMOHAIBHYIO ONTHMHU3ALNI0 Pabouux
OpraHoOB LEHTPOOEKHBIX HACOCOB.

BHenpenue pe3yibTaToB HcceaoBaHmii. Pa3zpaboTanHas MeTonuka TpPUMEHEHA st
ONTUMU3AINHU KoJyieca IeHTpobexHoro Hacoca monenu CH 6,3/20-1,1-2 u monydenus padbouero
KoJieca KaHaJIU3allMOHHOTO IEHTPOOEKHOTr0 Hacoca TOTOBSIIMXCS K TPOU3BOACTBY Ha
npennpustia «CRIS» SRL u cozpanuio npeaBKiIOUEHHOIO OCEBOIO KoJjieca AJIi HaCOCOB THIIA
CMP, H3roTOBJIEHHBIX U MPOTECTUPOBAHHBIX HA JAHHOM MPEANpPUATHU. Takke pe3yibTaThbl
JUIIIOMHOW paboThl OBUTM MCIIOIB30BAHbI IPU BHITIOJTHEHUH JIA0OPATOPHBIX Pa0OT MO MPEAMETY

«KomMmbroTepHOE MPOEKTUPOBAHUE.



ANNOTATION
in the doctoral thesis with the theme "Increasing the energy efficiency of centrifugal pumps
through fluid flow mathematical modeling and numerical calculation", presented by Petco
Andrei for the conferring of the scientific degree Doctor of technical sciences,
speciality 242.01. Theory of Machines, Mechatronics, Chiginau, 2023

The thesis includes an introduction, four chapters, conclusions and recommendations,
references with 113 titles and 7 annexes. The volume is 137 text pages, including 115 figures and
14 tables. The main content of the thesis has been published in 5 scientific papers, including 2
single author papers, 3 papers in peer-reviewed journals and 1 patents.

Keywords: centrifugal pumps, centrifugal pump impeller, fluid flow modeling, turbulence
models; cavitation process, CFD simulations, optimization algorithms, testing of centrifugal
pumps.

The field of study refers to the constructive-functional optimization of the centrifugal
pump’s parts with the aim of increasing energy efficiency.

The aim of the work. Increasing the energy efficiency of centrifugal pumps, namely the
pump efficiency and the NPSHr by applying CFD simulations of the fluid flow coupled with
optimization algorithms.

The scientific novelty and applied value of the work. Obtaining centrifugal pump
impellers with enhanced characteristics by applying CFD simulations coupled with optimization
algorithms, namely impeller optimization of centrifugal pump (model CH-6,3-20-1,1-2) with
increased efficiency, obtaining of the centrifugal waste water pump impeller and creating an
inducer for CMP type pumps to reduce pump NPSHr.

The theoretical significance consists in the development of the optimization methodology
of centrifugal pump parts based on CFD simulations and optimization algorithms.

The scientific research methodology consists in the creation of optimization
methodologies based on numerical calculation models and methods and experimental study aimed
at the constructive-functional optimization of the working parts of centrifugal pumps.

Implementation of research results. The developed methodology was applied for the
optimization of the centrifugal pump impeller (model CH-6,3-20-1,1-2) and obtaining the
centrifugal waste water pump impeller to be produced by the "CRIS" SRL company and the
creation of an inducer for CMP type pumps manufactured and tested at the given company. At the
same time, the results of the thesis were used in the licentiate studies for laboratory work on the

"Computer Aided Design" subject.



LISTA ABREVIERILOR
AMOP — Adaptive Model of Optimal Prognosis
ANN — Artificial Neural Network
BEP — Best Effective Point
CAD — Computer-aided Design
CAE — Computer-aided Engineering
CSI — Comunitatea Statelor Independente
DM — DesignModeler
DNS — Direct Numerical Simulation
DP — Design Point
LE — Leading Edge
MEF — Metodele Elementului Finit
ML — Machine Learning
MVF — Metodele Volumului Finit
NPSH — Net Positive Suction Head
NPSHa — Net Positive Suction Head available
NPSHr — Net Positive Suction Head required
NSGA-II — Non-dominated Sorted Genetic Algorithm-1I
RANS — Reynolds Navier-Stokes averaging
RM — Republica Moldova
RSM — Response Surface Methodology
TE — Trailing edge
UE — Uniunea Europeana

URANS — Unsteady Reynolds-Averaged Navier-Stokes



INTRODUCERE
Industria constructoare de masini din Republica Moldova produce pompe centrifuge
incepand cu anul 1958. Actual, pe teritoriul Republicii Moldova sunt prezente 8 intreprinderi care
au in nomenclatorul de productie pompe centrifuge, aproximativ 150 de modele, exportate in
peste 60 de tari (Petco 2019)1. Gama vasta de pompe produse in Republica Moldova include mai

multe tipuri de pompe centrifuge: ermetice, submersibile, pentru apa uzata, speciale etc.

Starea actuald a industriei de producere a pompelor prezintd o tendintd clard de
reducere a volumului de producere. Acest fapt impune producatorilor de pompe din Republica
Moldova orientarea eforturilor sale de la est spre vest, in primul rand pe piata Uniunii Europene

(UE) care reprezinta un interes sporit pentru producéatorii din Republica Moldova.

Trebuie de mentionat ca sistemele de pompare reprezinta un consumator semnificativ
de energie electrica, consumul cdrora variaza intre 25 si 50% din consumul de energie Tn anumite
domenii industriale (Moisa, Susan-Resiga, and Muntean 2013). Totodata, consumatorii din UE
atrag o deosibitd atentie eficientei energetice, in actualele obiective energetice propuse de UE
2030 se planifica cresterea eficientei energetice cu cel putin 32,5 % pana in anul 2030 (Ciucci
2023), pentru depasirea angajamentelor asumate de UE in cadrul Acordului de la Paris privind
schimbdrile climatice (‘DOCUMENT DE REFLECTIE. CATRE O EUROPA DURABILA
PANA IN 2030’ 2019). Putem de asemenea remarca faptul ¢4, in cadrul noii Strategii Energetice
2050 a Republicii Moldova, de asemenea in calitate de obiectiv se mentioneazd sporirea si
promovarea eficientei energetice (‘Strategia Energetica a Republicii Moldova 2050 (SEM 2050)’
2022).

In prezent majoritatea tipurilor de pompe fabricate in Republica Moldova reprezinti
un produs al unei evolutii constructiv-tehnologice a modelelor de pompe sovietice. Pentru
extinderea pietei de desfacere spre occident, in procesul de modernizare a pompelor produse in
Republica Moldova trebuie sd se tind cont de majorarea eficientei energetice: cresterea
randamentului, micsorarea rezervei de cavitatie, marirea intervalului de lucru etc. (Petco 2019).
Asadar, putem atesta o necesitate stringenta de modernizare constructiv-functionald a pompelor
produse in Republica Moldova, cu scopul obtinerii caracteristicilor de eficientd energetica

comparabile cu analogii lor din UE, SUA, Japonia.

" PETCO, A. Dezvoltarea constructiv-functionald a pompelor centrifuge prin optimizarea multiparametricd §i
simularile CFD. Prezentat la Conferinta tehnico-stiintifica a studentilor, masteranzilor si doctoranzilor, Universitatea
Tehnicd a Moldovei, Chisindu, 26-29 martie, 2019
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Prezenta lucrare, elaboratd in cadrul Scolii Doctorale a Universitatii Tehnice a
Moldovei, reprezintd o noud abordare a optimizarii organelor de lucru ale pompelor centrifuge
produse de industria constructoare de masini a Republicii Moldova. Metodologia prezentata,
bazata pe simularile CFD si algoritmi de optimizare, a fost aplicatd pentru optimizarea organelor

de lucru ale pompelor produse de compania CRIS Hermetic Pumps din Republica Moldova.

Scopul lucrarii. Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge, si anume cresterea
randamentului pompei si micsorarea rezervei de cavitatie prin aplicarea simuldrilor CFD a curgerii

fluidului cuplate cu algoritmi de optimizare.

Obiectivele de baza ale lucririi. Pentru realizarea scopului formulat este necesara
solutionarea urmatoarelor probleme:

— Stabilirea stdrii actuale a industriei de producere a pompelor centrifuge si determinarea
directiilor de modernizare a pompelor centrifuge produse in RM.

— Stabilirea metodelor de obtinere a modelelor geometrice a organelor de lucru a pompei
centrifuge.

— Studiul considerentelor teoretice privind curgerea fluidului in organele de lucru ale pompei
si cercetarea modelelor empirice de obtinere a lor.

— Selectarea modelului de parametrizare a geometriei organelor de lucru ale pompei
centrifuge.

— Selectarea metodelor de discretizare a modelului geometric.

— Stabilirea modelului matematic al curgerii fluidului in organele de lucru ale pompei
centrifuge.

— Selectarea modelului de turbulenta a fluxului fluidului.

— Selectarea modelului de cavitatie.

— Argumentarea aplicarii metodelor numerice de calcul al organelor de lucru ale pompelor
centrifuge.

— Formarea metodologiei de optimizare a organelor de lucru ale pompelor centrifuge.

— Validarea rezultatelor aplicarii metodologiei prin simularile CFD si testele experimentale.

Noutatea si originalitatea stiintifica a rezultatelor obtinute. Au fost obtinute rotoare ale
pompelor centrifuge cu caracteristici sporite a eficientei energetice prin aplicarea simularilor CFD
cuplate cu algoritmi de optimizare si anume, optimizarea rotoarelor pompei centrifuge model CH
6,3/20 1,1-2 si a pompei centrifuge pentru apa uzatd cu randament majorat, inclusiv crearea unui

rotor impulsor pentru pompe de tip CMP cu rezerva de cavitatie micsorata.
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Solutia tehnica elaborata privind rotorul pompei centrifuge model CH 6,3/20 1,1-2 este In
curs de examinare privind eliberarea certificatului de autor la brevet de inventie (cerere in faza de
examinare ulterioard).

Valoarea practica a lucrarii. Solutiile tehnice elaborate au fost aplicate:

e La optimizarea constructiva a rotorului pompei centrifuge model CH 6,3/20 1,1-2;
e La obtinerea rotorului pompei centrifuge pentru apd uzata, aprobat de catre intreprinderea

,»CRIS” SRL privind producerea seriei ,,0”;

e La crearea unui rotor impulsor pentru pompe de tip CMP, seria ,,0” (10 exemplare) ale
carora deja au fost fabricate la intreprinderea data, testate si livrate consumatorilor.
e Totodata rezultatele tezei au fost utilizate in cadrul studiilor de licentd pentru lucrarile de

laborator la disciplina ,,Proiectare asistata de calculator”.

Rezultatele stiintifice principale inaintate spre sustinere. A fost elaborata si aprobata
metodologia de optimizare a organelor de lucru ale pompelor. Metodologia se bazeaza pe aplicarea
simularilor CFD, rezultatele carora sunt prelucrate cu utilizarea algoritmilor de optimizare in scopul
obtinerii unei geometrii cu caracteristici optimale. Metodologia a fost validata atat numeric, cat si
experimental pe modele fizice, iar rezultatele aplicarii metodologiei de optimizare sunt aplicate la

intreprinderea ,,CRIS” SRL, Republica Moldova (actele de implementare sunt anexate).

Obtinerea rezultatelor lucrarii. Lucrarea a fost efectuatd in cadrul grantului doctoral cu
tema ,,Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea matematica si calculul

numeric al curgerii fluidului”.

Aprobarea lucrarii. Rezultatele principale, expuse in tezd, au fost prezentate si puse in
discutie la seminarele stiintifice ale Facultatii ,,Inginerie Mecanica, Industriald si Transporturi” a
Universitatii Tehnice a Moldovei; la conferinte stiintifice: Conferinta tehnico-stiintifica a
studentilor, masteranzilor §i doctoranzilor din 27-29 martie 2019 si 23-25 martie 2021, in cadrul
Zilelor Academiei de Stiinte Tehnice din Romania 2019, editia a XIV-a, 17-18 octombrie 2019,
Chisinau si la conferinta internationald Innovative Manufacturing Engineering & Energy 2023,
editia 27, 12 -14 Octombrie 2023, precum si pe paginile revistelor ,, Journal of Engineering
Science”, Chisinau: UTM nr. 2 514, 2023. De asemenea, rezultatele au fost prezentate la expozitii:
Salonul Inovarii si Cercetarii UGAL INVENT 2023, Galati, 9-10 noiembrie 2023 si Expozitia
internationala specializata INFOINVENT 2023 editia a XVIII-a, Chisinau 22-24 noiembrie 2023.

Lucrarile expuse au fost apreciate cu: Diploma de excelentd, pentru raportul in plen cu tema:

Majorarea energoeficientei — conditia esentiald a extinderii pietelor de desfacere a pompelor
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centrifuge autohtone, la Conferenta tehnico-stiintifica a colaboratorilor doctoranzilor si studentilor
2019, st Premiul de gradul I, la Conferinta tehnico-stiintificd a studentilor, masteranzilor si
doctoranzilor UTM, Chisinau, 23-25 martie 2021. Totodata, a fost obtinutd si 1 medalie de aur la
Salonul Inovdrii si Cercetarii UGAL INVENT 2023.

De asemenea, trebuie de mentionat ca autorului tezei i-a fost acordata Bursa de excelentd a
Guvernului pentru studentii doctoranzi pentru anul de studii 2019-2020. Autorul a obtinut 2 medalii
de argint pentru alte domenii de cercetare (ICE-USV — I1Ird Edition, Suceava 2019 si INFOINVENT
2021, Chisinau) cu lucrarile pe alta directie stiintifica.

Publicatii la tema tezei. Continutul principal al tezei este reflectat in 5 lucrari stiintifice,
dintre care 2 sunt cu un singur autor si un brevet de inventie cu prioritatea din 23.03.2023.

Structura si volumul tezei de doctorat. Lucrarea consta din introducere, patru capitole,
concluzii generale, recomandari si contine 136 pagini text, 14 tabele, 115 figuri, 7 anexe si 113 surse
bibliografice utilizate.

Cuvinte-cheie: pompe centrifuge, rotor al pompei centrifuge, modelarea curgerii fluidului,
modele de turbulentd, proces de cavitatie, simuldrile CFD, algoritmi de optimizare, testarea
pompelor centrifuge.

CONTINITUL TEZEI

In introducere este argumentati si prezentati actualitatea problemei optimizare ale organelor
de lucru a pompelor centrifuge bazata pe simuldrile CFD si aplicarea algoritmilor de optimizare
pentru obtinerea geometriei optimale.

In primul capitol este efectuata analiza si descrierea starii actuale a industriei de producere a
pompelor centrifuge. Este descrisd evolutia industriei de producere a pompelor in Republica
Moldova, precum si evolutia tehnologica a pompelor produse de ea. Sunt descrise tipurile de
pompe centrifuge din nomenclatoarele intreprinderilor din Moldova. Totodatd este studiatd
constructia pompelor, sunt descrise trasaturile caracteristice ale pompelor centrifuge produse in
Moldova si este descris principiul de functionare a pompei centrifuge. Sunt stabilite directiile de
modernizare a pompelor produse in Republica Moldova.

De asemenea, in capitolul 1 este descrisd evolutia metodelor de obtinere a geometriei
organelor de lucru ale pompelor centrifuge de la metodele analitice de calcul bazate pe datele
empirice, pand la mediile software de calcul si metodele bazate pe optimizari si simulari CFD.
Sunt descrisi si comparati algoritmi de optimizare directa si stohasticd si sunt prezentate modele
utilizate n procesele de optimizare a organelor de lucru ale pompei in aplicatii industriale deja

existente.
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In capitolul doi sunt prezentate considerentele teoretice privind teoria pompelor centrifuge
st clasificarea pompelor centrifuge dupa geometria rotorului. Reiesind din ecuatia fundamentala
a pompelor dinamice (Euler), este descrisa cinematica curgerii fluidului in rotorul pompei
centrifuge si sunt redate relatiile ce leaga parametrii geometrici principali ai rotorului pompei
centrifuge cu parametrii de curgere a fluidului in pompa (sarcina de pompare, debitul volumic
etc.). De asemenea, sunt prezentate: relatiile de proportionalitate si similitudine ale rotoarelor
pompelor, conceptul de rapiditate, influenta rapiditatii asupra geometriei rotorului pompei si
clasificarea pompelor centrifuge dupa parametrul de rapiditate.

In capitolul 2 sunt prezentate metodele de determinare a parametrilor principali ai pompei
centrifuge: ai debitului pompei, sarcinii de pompare, turatiei pompei, puterii utile, randamentului
si ai rezervei de cavitatie.

De asemenea, au fost prezentate metodele de calcul ale parametrilor geometrici ai rotorului
pompei si de profilare a paletei rotorului. La finele capitolului a fost efectuat calculul bazat pe
modelul prezentat al parametrilor rotorului pompei, care urmeaza a fi comparat cu modelele
geometrice optimizate obtinute prin procedee de optimizare bazate pe simularile CFD si algoritmi
de optimizare.

In capitolul trei au fost argumentate metodele numerice de calcul ale organelor de lucru ale
pompelor centrifuge. Au fost comparate mediile software pentru realizarea procesului de
optimizare. In calitate de mediu de calcul a fost ales mediul software ANSYS.

Au fost comparate modelele de parametrizare a geometriei organelor de lucru ale pompei
centrifuge si ales modulul ANSYS utilizat pentru parametrizarea si generarea modelului
geometric. Au fost cercetate metodele de discretizarea a modelului geometric.

A fost comparatd aplicarea retelelor de discretizare structurate si nestructurate. De asemenea
au fost comparate si selectate modulele ANSYS de discretizare. A fost realizat un studiu al carui
scop este stabilirea parametrilor optimali ai retelelor de discretizare necesari cresterii preciziei de
calcul.

Au fost comparate si modelele de turbulentd bazate pe ecuatia Navier-Stokes utilizate in
calculul numeric al curgerii fluidului. Au fost comparate abordarile quasi-dinamice si tranzitorii
de calcul. A fost stabilit un sir de setari optimale ale procesului de calcul al curgerii in organele de
lucru ale pompei. De asemenea, a fost realizat un studiu de influentd a modelelor de turbulenta la
diferite dimensiuni ale volumului finit al retelei de discretizare nestructurate cu scopul majorarii
preciziei simularilor.

Au fost determinate caracteristicile curgerii cu efect pronuntat de cavitatie. A fost descrisa

clasificarea formelor tipice ale cavitdtilor ce pot aparea in organele de lucru ale pompelor
13



centrifuge. De asemenea au fost descrise conditiile de dezvoltare, motivele aparitiei si consecintele
procesului de cavitatie in organele de lucru ale pompei centrifuge. Au fost prezentate modelele de
cavitatie bazate pe ecuatia Rayleigh—Plesset si indicati parametrii la care va fi efectuatd modelarea
cavitatiei.

Totodata au fost comparate modulele ANSYS destinate efectudrii procesului de optimizare
st ales algoritmul de optimizare.

Capitolul patru este dedicat aplicarii metodologiei de optimizare formate cu ajutorul
recomandarilor prezentate in capitolul 3.

A fost realizatd optimizarea unui rotor al pompei de tip CH. Pentru obtinerea rotorului cu
parametri prestabiliti si randamentul maximal al pompei, a fost aplicat un proces de optimizare
bazat pe metodele de dinamica computationala a fluidelor in combinatie cu metodele stohastice de
optimizare si anume algoritmul evolutiv. Pentru prima fazd a optimizarii a fost efectuata
optimizarea paletei rotorului, suprafetele coroanei si ale inelului rdmanand identice cu rotorul
original. Procesul de optimizare a fost realizat tinand cont de criteriul de crestere a randamentului
hidraulic al rotorului pompei, cu restrictia de mentinere a indltimii de pompare a fluidului.

In a doua faza a optimizarii a fost realizat procesul de optimizare a rotorului in intregime, in
calitate de parametri geometrici de optimizare au fost incluse suprafetele inelului si ale coroanei
rotorului pompei. Rotorul obtinut a fost comparat cu rotorul ai carui parametri geometrici au fost
stabiliti analitic In capitolul 2, cel obtinut In prima faza a optimizarii si cel original. Aplicarea
procesului complex de optimizare a condus la cresterea semnificativa a randamentului pompei
optimizate.

De asemenea, a fost obtinut modelul geometric al organelor de lucru ale unei pompe
centrifuge cu rotor cu o singurd paletd pentru apa uzata. Trebuie de mentionat ¢34, in cazul dat, in
calitate de restrangere a fost aplicat si diametrul maximal al particulei ce trebuie sa treaca prin
rotor. Geometria initiala a fost obtinuta intr-un mediu software de calcul al organelor de lucru. in
urma procesului de optimizare, putem constata o crestere a randamentului pompei centrifuge in
raport cu modelul geometric initial.

Totodata in capitolul 4 a fost prezentat si procesul de creare a unui rotor impulsor de pompa
centrifuga. In calitate de criteriu de optimizare a fost aleasa sarcina maximala de pompare. Au fost
comparati diferiti algoritmi de optimizare, bazati pe o suprafata de raspuns. A fost efectuata o
validare digitala a rezultatelor procesului de optimizare. De asemenea, a fost efectuat testul pompei
cu constructia originald si cu impulsorul, cu scopul stabilirii diferentei de rezerva de cavitatie

(NPSHr). Utilizarea impulsorului rezultat a dus la o scadere semnificativd a rezervei de cavitatie,
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ceea ce corespunde cu specificatia tehnicd obtinutd la intreprindere. Rotorul impulsor obtinut a
fost aplicat la o pompa centrifuga de serie cu motor capsulat produsd de CRIS Hermetic Pumps.

Concluzii si recomandari. Capitolul include sinteza rezultatelor obtinute in teza.

Multumiri. Adresez sincere multumiri conducdtorului stiintific domnului profesor
universitar Viorel BOSTAN, care m-a ghidat in procesul de studii doctorale si a sustinut eforturile
mele in perioada de elaborare a tezei.

De asemenea as dori sd le multumesc indrumatorilor mei, domnului profesor universitar
Valeriu DULGHERU, domnului conferentiar universitar Alexei TOCA si domnului conferentiar
universitar lon BODNARIUC, pentru buna indrumare si sprijin.

As vrea sd-1 multumesc domnului conferentiar universitar Sergiu MAZURU, sef
departament IF. Sincere multumiri domnului academician lon BOSTAN, domnului Professor
Emeritus Petru STOICEV, conferentiar universitar Rodion CIUPERCA, domnului conferentiar
universitar Marin GUTU, domnilor conferentiari universitari Oleg si Radu CIOBANU si colegilor
mei de la departamentul IF si BPM care m-au sustinut pe parcursul studiilor mele la UTM.

As vrea sa mulfumesc doamnei conferentiar universitar Rodica SIMINIUC, sef Directie
Doctorat si Postdoctorat in cadrul Universitdtii Tehnice a Moldovei, pentru buna indrumare pe
parcursul studiilor de doctorat. Multumesc colegilor mei de doctorat Andrei PLATON si Alina
BREGNOVA care m-au sustinut pe parcursul studiilor noastre.

Sincere multumiri domnului profesor Valeriu DULGHERU, conferentiar universitar
BODNARIUC Ion, profesor BOSTAN Viorel si conferentiar universitar Rodion CIUPERCA,
pentru onoarea acordata, acceptand participarea ca membri ai Comisiei de Doctorat. Totodata,
aduc alese multumiri referentilor oficiali, domnilor profesor CIOBANU Bogdan, conferentiar
universitar TOCA Alexei si conferentiar universitar MALAEL Ion.

In final, multumesc regretatilor parintilor, care mi-au insuflat interes pentru stiintd. Sincere
multumiri si multd recunostintd bunicii mele Nina, care m-a crescut $i m-a sprijinit mereu in
eforturile mele in invataturd, si prietenei mele Natalia, care m-a sustinut si a fost alaturi de mine

pe parcursul elaborarii tezei date. Lor le dedic aceasta lucrare.
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1. STADIUL ACTUAL IN DOMENIUL PROIECTARII SI PRODUCERII POMPELOR
CENTRIFUGE

1.1. Starea actuala a industriei de producere a pompelor in Republica Moldova
1.1.1. Evolutia industriei de producere a pompelor in Republica Moldova

Decizia de creare a unui cluster industrial destinat producerii pompelor pe teritoriul
Republicii Moldova a fost luati in anii 50 ai secolului trecut. in 1958 a fost initiata producerea
pompelor centrifuge submersibile, iar din 1961 si producerea pompelor centrifuge ermetice la

Uzina de pompe din Chisinau (Petco 2019).

Actual, pe teritoriu Republicii

Moldova (RM) sunt prezente 8 intreprinderi

Uzina de pompe
din Rabnita

care au in nomenclatorul de productie pompe
centrifuge, printre care: intreprinderile din
Chisindu CRIS Hermetic Pumps:*, Uzina de

pompe  MoldovaHidromas®", Centrul

Uzinele Eloctroaparatura,
Pribor si Eloctromas

Tehnico-Stiintific Hidrotehnica’*, Uzina
Hidropompa**, Uzina Electromas din
Tiraspol®*, Uzinele Electroaparatura® si
Pribor”* din Bender, precum si Uzina de
pompe din Réabnita®*. Pompele produse de
intreprinderi din Republica Moldova au
aproximativ 150 de modele si sunt exportate  Fig. 1.1. Amplasarea uzinelor de productie a
in peste 60 de tari. pompelor pe teritoriul RM

Putem remarca o gama largd de pompe produse in Republica Moldova, ce include
urmatoarele tipuri de pompe centrifuge:

— pompe centrifuge ermetice cu motor capsulat (fig.1.2. (a), (d)). Acest tip de pompe este
folosit in cazul necesitatii pompadrii lichidelor chimice active (agresive, toxice, poluante),
vaporii carora pot forma amestecuri nocive sau explozive. Pompe de tipul dat sunt
instalate in medii unde ermetizarea garantatd a sistemelor in care sunt utilizate este
cruciala. Tipul dat de pompe este deseori utilizate in industria chimica, petroliera,

atomica, farmaceutica, alimentari etc.;

" Intreprinderile producitoare de pompe hidraulice centrifuge din Republica Moldova
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— pompe submersibile destinate pentru sistemele de alimentare cu apa (fig.1.2 (g)) sunt

folosite atat In sectorul privat, cat si In cel industrial;
— pompe centrifuge specializate pentru apa uzata (fig.1.2. (b), (c));
— pompe centrifuge pentru pomparea uleiurilor in transformatoare electrice (fig.1.2. (f));

— pompe centrifuge cu destinatie speciala (de exemplu, din agrar, fig.1.2. (e)) s.a.

I

(2)

Fig. 1.2. Pompe produse in RM: (a) Pompa ermetica centrifuga cu motor capsulat de tip
CMP!**; (b) Pompi centrifugi semi-submersibila verticala de tip SDP ¥*; (¢c) Pompi centrifugi
normalizati (consold) de canalizare de tip 2CM ¥"; (d) Pompe ermetice centrifuge cu motor
capsulat de tip CH !**; (¢) Pompi centrifugi de tip CMF pentru nevoile agricole +*;

(f) Pompi ermetici centrifugi pentru ulei de transformator de tip MT 1-357";

(2) Pompe centrifuge submersibile de tip ECV ** (‘CRIS Hermetic Pumps’ 2023; ‘Hidropompa
S.A.” 2023; ‘B39 Ilorenunasn - benaepckuii 3aBoj dnekTpoannaparypsr’ 2023)

1.1.2. Producerea pompelor de citre industria constructoare de masini in Republica
Moldova

Pe parcursul anilor structura exportului nu s-a schimbat semnificativ, marea parte a
exportului revine spatiului post-sovietic datorita faptului cd pompele produse in RM sunt
caracterizate prin urmatoarele avantaje constructiv-functionale: sunt traditional bine-cunoscute
pe piata Comunitatii Statelor Independente (CSI). Pompele produse in RM satisfac cerintele
consumatorilor atat din punct de vedere al calitdtii, cat si din punct de vedere al pretului redus in

raport cu pompele similare produse in Statele Unite ale Americii, Germania si Japonia (Petco

17



2019). Insa in ultimele decenii se atesti o scidere a exportului (fig.1.3) datoritd urmdtorilor
factori: criza economicd globala din 2008-2009, recesia economica 2014 — 2015 din Ucraina si
Rusia s.a. Din figura 1.3 putem observa cd linia de trend (pe grafic notata cu linie punctatd) denota
o scadere grava a producerii pompelor pe teritoriul RM. De asemenea, putem observa cd, pe
parcursul anului 2022, Biroul National de Statisticd a confirmat o scddere aproape dubla de
producere a pompelor in raport cu anul precedent, rezultat obtinut, in primul rand, din cauza
razboiului din Ucraina, care a dus la probleme logistice, financiare si de transport dintre
producatorii autohtonii si pietele traditionale de desfacere, fapt care a devenit o loviturd severa
pentru intreprinderile producétoare de pompe din RM.

4000 550,
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Fig. 1.3. Producerea pompelor centrifuge, pompelor pentru lichide
sau elevatoare de lichide in RM in perioada anilor 2005-2022, buc (‘BNS al RM’ 2023)

Starea actuald a industriei, cu tendinta clard de reducere a volumului producerii, impune
producatorilor o schimbare rapida a pietei de desfacere, orientandu-si eforturile de la est spre vest.
Piata Uniunii Europene (UE) reprezintd un interes sporit pentru producatorii autohtoni. Situatia
data poate fi redresata prin modernizarea constructiv-functionala a pompelor produse in RM. Daca
in cadrul Strategiei 2020 a Uniunii Europene se stipula cresterea cu 20% a eficientei energetice
pana in anul 2020 — obiectivul 20/20/20 (Comisia Europeand, 2010), in strategia actuald se
planifica cresterea eficientei energetice cu cel putin 32,5 % pana in 2030, fapt care este necesar
pentru depdsirea angajamentelor asumate de UE in cadrul Acordului de la Paris privind

schimbarile climatice (‘Comisia Europeand’ 2019). Deci, modernizarea pompelor este cruciala
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pentru majorarea eficientei energetice a pompelor, inclusiv prin marirea randamentului lor, fiind

factorul decisiv pentru patrunderea pe piata UE (Petco 2019).

1.2. Directiile de modernizare a pompelor produse in RM

1.2.1. Obiective de modernizare
In prezent majoritatea tipurilor de pompe fabricate in RM reprezinti un produs al unei
evolutii constructiv-tehnologice a modelelor de pompe sovietice. Insi, pentru extinderea pietei de
desfacere spre occident, in procesul de modernizare a pompelor produse in RM trebuie sa se tina
cont de urmatoarele obiective (Petco 2019):
— majorarea eficientei energetice a pompelor, inclusiv marirea randamentului lor cat la
debitul nominal Qnom, atét si in limitele intervalului de lucru;
— extinderea intervalului de lucru — intervalul dintre debitul minimal Qmin $1 debitul maximal
Qmax;
— micsorarea rezervei de cavitatie (Net Positive Suction Head Required — NPSHr);
— micsorarea uzurii hidraulice provocate de efectele cavitatiei si a uzurii abrazive provocata
de impuritatile din lichidul pompat;
— echilibrarea fortelor axiale ale rotorului;
— micsorarea gradului de solicitare a motorului electric;

— cresterea fiabilittii si a termenului de exploatare etc.

1.2.2. Descrierea constructiei pompelor centrifuge

Din descrierea expusd In subsectiunea 1.1.1, pe teritoriul RM sunt produse preponderent
pompe centrifuge. Gama larga a pompelor produse in Moldova este proiectata si produsa in functie
de tipul si temperatura lichidului pompat, valorile de presiune si debit ale lichidului, materialul
pompei, puterea nominala a motorului, varianta de executie in dependenta de zona climaterica si
categoria de amplasare, nivelul de protectie antiexploziva, antideflagranta si alte cerinte specificate
solicitate.

Comparand constructia pompelor prezentate in figura 1.2, putem observa ca pompele
produse in Moldova, constructiv, sunt formate din motor electric si partea de pompare. Pompele
sunt executate dupa principiul monobloc, adica combind partea de pompare a pompei si motorul
electric (fig.1.4). De asemenea se poate remarca ca pompele prezentate in figura 1.2 pot fi divizate

in cele cu (fig. 1.2 (a), (d)) sau fara motor capsulat (fig. 1.2 (b), (c), (e-g)).
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Partea de Motor electric
pompare

Fig. 1.4. Componentele principale ale pompei de tip CMP

In cadrul studiului dat au fost examinate pompele centrifuge cu motor capsulat si studiul
s-a fixat anume pe partea de pompare a pompei. Desi modernizarea motorului electric de asemenea
prezintd un interes pentru producatori din Moldova, eforturile au fost concentrate pe optimizarea

geometriei pieselor partii de pompare a pompei.

1.2.3. Principiul de functionare a pompei centrifuge

Pomparea propriu-zisa a lichidului se efectueaza in partea de pompare a pompei, fluidul,
trecand in interiorul corpului pompei prin racordul de aspiratie, nimereste n rotorul pompei, unde,
prin transformarea energiei cinetice de rotatie in energie hidrodinamica, presiunea fluidului creste,
fiind transportat spre racordul de refulare a corpului pompei. Putem observa doud cavitati din
ambele parti ale rotorului necesare pentru echilibrarea fortelor (Petco 2021)3.

Studiul prezentat in cadrul tezei date a fost realizat in baza pompelor de tip CH si CMP —
pompe ermetice centrifuge cu motor capsulat. Domeniul de aplicare a acestora sunt intreprinderile
cu productie periculoasa ale industriei petrochimice, chimice, atomice sau alte sectoare industriale
cu sisteme hidraulice care opereaza cu lichide agresive. Dupa clasificare conform ISO 17769-1,
pompe de tip CH si CMP (International Organization for Standardization 2012), sunt pompe
ermetice centrifugale cu motor capsulat asincron trifazat cu rotor in scurtcircuit cu constructie
antiexploziva, antideflagranta care corespunde claselor Ex ds IIB sau Ex ds IIC.

In cazul pompelor cu motor capsulat (fig.1.4), o parte din lichidul pompat din zona de

refulare trece prin fanta de etansare din spatele rotorului, astfel ungerea si racirea rulmentilor si a

3 PETCO, A. Simularea numerica a curgerii lichidului in organele de lucru a pompei centrifuge prin intermediul
Ansys CFX. Prezentata la Conferinta Tehnico-S$tiintifica a a Studentilor, Masteranzilor si Doctoranzilor, Universitatea
Tehnica a Moldovei, Chisindu, 23-25 martie, 2021
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cavitatii interioare a motorului electric este efectuatd prin intermediul lichidul pompat. La fel
pentru racirea statorului poate fi folosita si camasa de racire.

De asemenea in sectiunea 4.2 este prezentat procedeul de creare a geometriei rotorului cu
o singurd paletd pentru apa uzatd. Pompele de tipul dat nu se efectueaza cu motor capsulat,
etansarea se realizeaz prin presgarnituri. In afari de metoda de etansare, constructiv, partile de

pompare ale pompele centrifuge cu motor capsulat si a pompelor pentru apa uzata sunt similare.

1.3. Evolutia metodelor de obtinere a geometriei organelor de lucru ale pompelor centrifuge

1.3.1. Metode empirice de modelare

Primele Incercari de a descrie miscarea lichidului si de a crea pe baza primelor mecanisme
de miscare a acestuia pot fi atribuite antichitatii. Tratatul clasic al lui Bernoulli ,,Hidrodinamica”
din 1738 poate fi considerat prima lucrare moderna despre mecanica fluidelor. Lucrarile stiintifice
ale lui Bernoulli si ale compatriotului sdu elvetian Euler au determinat ecuatiile energiei (ecuatia
lui Bernoulli) si impulsul fluidului (ecuatia lui Euler). Euler a obtinut, de asemenea, una dintre
formulele de baza, pe care se bazeaza teoria proiectarii pompelor si anume ecuatia lui Euler pentru
turbomasini. Aceste ecuatii guverneaza puterea, randamentul si alti factori, care contribuie la
proiectarea pompelor. De asemenea, Navier (1822) si Stokes (1845) au obtinut un sistem de ecuatii
cu diferente partiale, care descriu miscarea unui fluid newtonian vascos, care poartd numele
autorilor. Intr-o lucrare de pionierat din 1904, germanul Ludwig Prandtl a aritat ca fluxurile de
fluide pot fi separate intr-un strat langa pereti, dezvaluind un strat limitd (Cengel and Cimbala
2014).

Prima parte a secolului XX poate fi considerat epoca de aur a aplicatiilor mecanicii
fluidelor, o perioada in care teoriile existente erau adecvate ajutate sarcinilor ingineresti, iar
proprietatile si parametrii fluidelor erau clar definiti. Ingineri-proiectanti recurgeau la metode,
bazate pe metode matematice empirice prezentate in lucrarile lui Pfleiderer (Germania) (Pfleiderer
1924), Stepanoff (SUA) (Stepanoff 1948), Lomakin (URSS) (Jlomakun A.A. 1950) s.a. si pe
experienta inginerului proiectant. Pana la anii "80 ai secolului trecut proiectarea fiind redusa la un
numar mare de iteratii experimentale, geometria pieselor pompelor modificindu-se la fiecare etapa
dupa analiza datelor primite. Prezentarea metodelor de calcul a organelor de lucru ale pompelor

centrifuge bazate pe date empirice este prezentat in capitolul 2.

1.3.2. Metode de calcul bidimensional si quasi-tridimensional
Concomitent cu dezvoltarea tehnologiilor informationale, metodele empirice obtinute au
fost aplicate in cadrul unor softuri de calcul ale geometriei pieselor pompei, care pot fi divizate in

(Petco 2021):
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Calculul bidimensional (de exemplu: ANSYS Vista CCD) — o abordare simplificata care
ia in considerare geometria rotorului in doua dimensiuni, doar in sectiunea meridiand. Metoda este
folosita frecvent la prima iteratie de calcul, pentru a obtine, in primul rand, profilul zonei de
curgere a rotorului. Aceastd abordare, spre regret, nu poate sa descrie exact toate fenomenele de
curgere tridimensionale, dar necesitd un calcul minim.

Calculul quasi-tridimensional (de exemplu: ANSYS BladeModeler, CFturbo) (vezi
subsectiunea 4.2.1), reprezintd o metodd bidimensionala, cu aplicarea unor ipoteze destinate
descrierii fluxului in canalele dintre palete, tindnd cont de efectele formate in stratul limita. Aceasta
metoda este mai precisa decat metoda bidimensionald, care permite obtinerea rapida a geometriei
initiale a pieselor pompei, dar, la randul sau, este inferioara simuldrilor tridimensionale (ANSYS
CFX, Fluent, Poliflow etc.) utilizate pentru calcule in faza finala a procesului de optimizare pentru
a primi imaginea precisad a curgerii in straturi limita, fluxuri secundare etc., exemplu al utilizarii

acesteia fiind dat in capitolul I'V.

1.3.3 Metodele de calcul bazate pe simularile CFD si metode de optimizare

Progresul considerabil in domeniul tehnologiilor informationale si cresterea esentiala a
fizice. Capacitatea nalta a sistemelor de calcul moderne de operare rapidd cu un volum mare de
date permite simularea comportarii sistemelor fizico-tehnice complexe la diferite scari de marimi
si de timp, precum si repetarea simularilor pentru mai multe valori ale parametrilor de intrare cu
scopul identificarii solutiilor tehnice optime din punct de vedere, inclusiv, al eficientei (Bostan
2014).

Pe parcursul anilor, la baza cercetarilor in domeniul stiintelor aplicative si al celor
fundamentale au stat doud abordari: teoretici si experimentald. In prezent, gratie dezvoltarii
tehnologiilor informationale si a microelectronicii, isi ia amploare o noud abordare
computationald. Un exemplu convingator este cel al companiei Boeing, un fabricant american de
avioane civile si militare, cu sediul in Chicago, SUA. Produsele Boeing se caracterizeaza prin
duratd mare a ciclului de cercetare — proiectare — producere. La proiectare deseori au avut loc
testari iterative In tunelul aerodinamic, ceea ce a dus la costul ridicat al ciclului de proiectare.
Integrarea modeldrii si proiectdrii in sisteme Computer-aided Design (CAD) si a experimentului
computational in sistemele Computer-aided engineering (CAE) i-a permis companiei Boeing sa

reduca esential testarile extensive, fapt ce a condus la economii in costuri si in timp (Bostan 2014).
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Nr. de componente
testate in tunel aerodinamic

1980 1985 1990 1995 2000 2005
Produse 767 757 737-300 ™20 7 TING 787

B O E IN G 747-400 T747-600X 777-300

Fig. 1.5. Evolutia simularilor numerice CFD si a testarilor
in tunelul aerodinamic efectuate de compania BOEING in perioada 1980-2005 (Bostan
2014)

De asemenea aplicarea diverselor sisteme ale Proiectarii Asistate de Calculator (CAD)
specializate proiectarii si folosite in procesul optimizarii organelor de lucru ale turbomasinilor,
cum ar fi, de exemplu: ANSYS BladeGen/ BladeModeler, CFturbo, Numeca, CAESES etc.,
micsoreazi considerabil timpul de proiectare (Petco 2019). Insi putem mentiona ci sistemele CAD
de proiectare automatizata a geometriei organelor de lucru ale pompelor utilizate singur, bazate
doar pe experienta proiectantului, pot fi folosite numai pentru primirea unei geometrii initiale care
urmeaza sa fie optimizata.

Din cauza necesitatii implicarii inginerului la fiecare etapa a proiectarii, rezultatul este
influentat mult de experienta proiectantului. La fel aceasta abordare cauzeaza mai multe dificultati
in ceea ce tine de optimizarea multicriteriala.

Aplicarea optimizarii in baza algoritmilor matematici reprezinta o abordare mai avansata
datorita micsorarii influentei factorului uman, iar in cazul unui sistem bine reglat si a puterii de
calcul necesare, se prezintd mai eficient in raport cu abordarea clasicd, care consta in repetarea
intr-un numar mare de iteratii a experimentului fizic.

Schema tipica a unui proces de optimizare este reprezentat in figura 1.6 (Petco 2019):

— Setarea procesului de optimizare, selectarea parametrilor si criteriilor de optimizare
(parametrii selectati pot fi parametrii geometrici ai organelor de lucru, iar majorarea
randamentul, micsorarea NPSH etc., pot fi selectati in calitate de criterii de optimizare).

— Lansarea algoritmului iterativ de optimizare, uneori, In cazul metodelor de optimizare
directionate, de la o geometrie initiala.

— Crearea modelului geometriei in baza parametrilor selectati.
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Fig. 1.6. Schema de optimizare
cu variabilele de proiectare. Aceste metode se bazeaza pe tehnici matematice precum algoritmii

Metodele de optimizare directa sau metode deterministe
reprezintd metodele care cautd solutia optima direct prin studiu
iterativ al domeniului de cautare. Deseori sunt bazate pe

calcularea derivatelor sau gradientelor functiei cercetate in raport

bazati pe gradient sau programarea matematicd. Aceste metode au un sir de puncte forte, Tn primul
rand, abordarea deterministd si adesea se converg catre optimul global, insa sunt sensibile la
geometria initiald, pot fi ,,blocate” intre optime locale. De asemenea, trebuie de mentionat ca
metodele date sunt costisitoare din punct de vedere computational, deseori atingand geometria
optimala cu un numar mai mare de iteratii de calcul in raport cu metodele stohastice. La fel putem
nota cd, in cazul maririi numarului de parametri de parametrizare mai mult de 5-6, convergenta nu
poate fi atinsd sau numarul de iteratii este considerabil, fapt care nu permite realizarea unui proces
de optimizare.
Putem mentiona unele metode de optimizare directd folosite in optimizarea organelor de

lucru ale pompelor centrifuge:

— algoritmul gradientelor descendente;

— metoda Nelder—Mead;

— metoda Hooke—Jeeves;

— metoda Rosenbrock etc.
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Metodele de optimizare stocastice, la randul sau, utilizeaza metode probabilistice pentru
explorarea domeniului de cautare si stabilirea unei solutii optime. Ele sunt, in special, utile pentru
probleme complexe, cu dimensiuni mari si cu date ,,zgomotoase”. Aceasta abordare are un sir de
avantaje, cum ar fi evitarea optimelor locale ale functiilor complexe si neconvexe. De asemenea,
solutionarea devine mai robustd in studiul functiilor obiectiv zgomotoase, iar procesul permite
optimizare multicriteriald cu un numar semnificativ de parametri cercetati. La randul sau, metodele
stohastice sunt mai putin sistematice si previzibile decat metodele deterministe si pot converge
catre solutii suboptimale.

Din metodele stohastice de optimizare pot fi mentionate:

— Algoritmul Evolutiv — Evolutionary Algorithm (EA);

— Algoritmul Genetic — Genetic Algorithm (GA), al unei variatii a Algoritmului Evolutiv;
— Simularile Monte-Carlo;

— Modelul Kriging etc.

De asemenea, in ultimul timp, se atestd si utilizarea metodelor stohastice de Invitare
Automatd — Machine Learning (ML), bazate pe aplicarea retelelor neuronale artificiale (Artificial
Neural Network — ANN), ale ramurii Inteligentei Artificiale. Implementarea metodelor Machine
Learning in diferite domenii ale industriei a luat amploarea la mijlocul anilor 2000, concomitent
cu stocarea seturilor mari de date si aparitia necesitatii de prelucrare a acestora (Russell and Norvig
2021). In prezent, aplicarea ML la optimizarea geometriei organelor de lucru ale pompelor
centrifuge reprezinti un studiul actual al acestei probleme. In functie de scopul urmrit, se disting
sistemele inteligente (SI) (Cristei, Marin si Stelea 2017):

— pentru predictii, avand obiectivul sa prezica rezultatul noilor intrdri, folosind un model invatat
anterior;
—pentru regresii, fiind folosit pentru a determina modelul de legaturi stabilite intre perechi de
date numerice intr-un set de date, cu ajutorul unui model invatat anterior;
—pentru clasificare, avand ca scop clasificarea unui obiect in categorii (clase) pe baza unor
caracteristici (atributelor, proprietatilor) aplicind modelul ML etc.
In functie de algoritmii de optimizare, pot fi utilizati urmitorii algoritmi de invitare: ANN,
Arbori de decizie, EA, Masini cu suport vectorial (SVM), Modele Markov ascunse etc.
De asemenea, SI pot fi clasificate dupd modul de operare a experientei acumulate in timpul
invatarii Tn modele (Cristei, Marin si Stelea 2017):
—cu Invatare cu Intdrire; — cu Invatare nesupervizatd;

—cu invatare supervizata, — cu invétare activa etc.
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In cazul aplicatiilor industriale sau al studiilor stiintifice ce urmiresc sporirea unor
caracteristici ale pompelor centrifuge, precum si In alte probleme ingineresti, se utilizeaza
modelele de invatare cu Intdrire sau de invatare supervizata la rezolvarea problemelor de predictie
sau a celor de regresie la analiza unor suprafete de raspuns (vezi capitolul IV) (Checcucci et al.
2011; Derakhshan and Bashiri 2018; Safikhani et al. 2010).

Exemplu de aplicare ML (ANN), ca model destinat pentru obtinerea unei geometrii
optimale, este prezentat in lucrarea (Wang et al. 2019). In lucrarea dati este prezentat un model de
optimizare bazat pe Retelele neuronale (Artificial Neural Network — ANN) cu aplicarea GA.
Optimizarea se efectueaza dupa urmatorul algoritm:

1. Stabilirea datelor initiale, parametrilor, criteriilor etc. la faza proiectarii experimentului

(Design of Experiments - DoE).

2. Obtinerea unei serii de rotoare in mediul CFturbo. Modelul 3D al rotorului obtinut se

prelucreazad in mediul CAD, si anume, in mediul de proiectare PTC Creo parametric 4.0.

3. In baza modulului de discretizare ANSYS ICEM 18.0 si a solutorului CFX 18.0 se
efectueaza simularile numerice cu scopul obtinerii randamentului si a NPSHr, rezultatul
fiind transferat intr-un model intermediar.

4. Obtinerea solutiei optime prin aplicarea GA si ANN si obtinerea solutiilor Pareto.

Validarea numerica prin simularea CFD a geometriei optimizate.

Esantionare

F 3
) Start
Simulare
< '+ Antrenarea ANN
Numerica . R
1 ,| Introduccrea Design of
parametrilor Experiment
1
v
Modelarea in Esantionarea
CREOQO 4.0 variabilelor
Descretizarea in .
Nu MESHING 180 —» Antrenarea ANN
Solutionarea in Valoarea
CFX 18.0 criteriilor Model Surrogat
o v
i Verificarea Optimizarea
2 e— le
\&?Sfac} rezultatelor GA
Da
Rezultat

Fig. 1.7. Model prezentat de optimizare (Wang et al. 2019)
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Ca rezultat al optimizarii, performanta de aspiratie a fost imbunatatitd cu 7,26%, 3,9%,
4,5% s13,8% la debitul fluxului 0,6 Qnom, 0,8 Qnom, 1,0 Qnom st respectiv 1,2 Qnom, 1ar randamentul
a crescut cu 1,53% la debit nominal Quom s1 1,1% 1a 0,8 Qnom.

In lucrarea (J. Zhang et al. 2011) pentru sporirea randamentului prototipului pompei
multifazice helico-axiale, a fost dezvoltatd o metoda optima multi-criteriald pentru rotorul pompei
prin combinarea retelei neuronale artificiale (ANN) cu algoritmul genetic de sortare nedominat-II
(NSGA-II). Comparand geometria originald cu cea optimizatd, s-a constatat cresterea presiunii
pompei optimizate cu 10% si a randamentului cu 3%.

In lucrarea (Y. Zhang et al. 2014) este prezentati o noud metodi de optimizare multi-
criteriald a rotoarelor pompelor centrifuge cu aspiratie dubla cu diferite forme de palete, bazate pe
metoda de optimizare Simulation-Kriging model-Experiment (SKE) (variatie avansata a modelul
Kriging), dar include si Algoritm GA, si anume Algoritmul genetic de sortare nedominat IT (NSGA
1), si EA, in special algoritm multi-criterial bazat pe descompunere (Multi Objective Evolutionary
Algorithm based on Decomposition - MOEA/D), aplicati problema de optimizare multi-criteriale,
precum si simularile Monte-Carlo.

Optimizarea se efectueazd in baza urmatorului algoritm (Y. Zhang et al. 2014):

1. Prin esantionarea in baza metodei LHD (Latin Hypercube Design-LHD) se obtin punctele
(parametri) (DP) arbitrare, folosite ca date de intrare pentru metoda Kriging.

2. Se efectueaza simularea numerica a unui set de rotoare cu parametri geometrici diferiti
folosind CFD. Rezultatele simuldrilor si anume: randamentul si NPSHr, sunt criteriile luate
ca date de iesire pentru modelul Kriging.

3. Modelul Kriging este constituit din determinarea tipului de regresie si corelare a modelelor
impreund cu paramerii lor. Geometria rotorului din pasul 1 este setata ca date de intrare si
valorile randamentului si NPSHr din pasul 2 ca date de iesire.

4. Se realizeaza testarea si validarea modelului Kriging din pasul 3. Valorile prezise sunt
comparate cu cele simulate. Daca ele coincid, se trece la pasul 5, in caz contrar, se revine
la pasul 3 si se actualizeazd modelul Kriging.

5. Larezolvarea problemei optimizarii se folosesc doi algoritmi genetici NSGA 1I si evolutiv
MOEA/D necesare pentru obtinerea solutiilor Pareto.

6. Selectia finala se efectueaza folosind metoda Taguchi (Robust Design Method), bazata pe
simuldrile Monte-Carlo din multimea solutiilor Pareto pentru a obtine solutia optimala.

7. Validarea rezultatelor prototip fizic conform geometriei optimizate.
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Proces de optimizare
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Fig. 1.8. Aplicarea modelului bazat pe Simularile CFD,
modelul Kriging, GA si studiu experimental (Y. Zhang et al. 2014)

O aplicatie a procesului de optimizare rotor cu rapiditate scazuta este prezentata in lucrarea
(Checcucci et al. 2011). De asemenea, se poate mentiona ca procesul de optimizare bazat pe
algoritmi stohastici poate fi aplicat nu doar la optimizarea rotorului pompei (B. Kim et al. 2022;
Xuetal. 2017; Y. Wang, Zhou, and Zheng 2023; Shim, Kim, and Choi 2018), ci si la optimizarea
aparatului director (difuzor) al unei pompe multietajate. In lucrarea (Wu et al. 2022) este prezentat
procesul de optimizare a aparatului director, utilizind ANN-GA, iar in lucrarea (Nguyen and VO
2022) este descrisa si optimizarea volutei corpului pompei.

Aplicarea modelelor de optimizare complexe, formate din mai multe module distincte, desi
poate fi beneficd gratie alegerii elementelor optimale ale procesului de optimizare (nucleu
geometric, modul de discretizare, optimizator etc.), are un sir de dezavantaje: aplicarea modelelor
complexe de optimizare reprezintd o sarcind dificild si, deseori, necesitd bune cunostinte in
domeniul programarii si a tehnologiilor informationale etc.

In cazul studiului dat a fost aplicat modelul de optimizare format in soft-ul ANSYS si nu
un model format din mai multe elemente de software de diferitd origine, datoritd facilitarii
crieriilor, setarii si controlului procesului de optimizare (vezi.3.1).

De asemenea putem mentiona ca metodele stohastice pot fi aplicate nu numai in procesul
de optimizare propriu-zis, ci si In optimizarea topologicd a organelor de lucru ale pompelor
(Romero and N. Silva 2017; S4 et al. 2018), aplicarea acestor metode fiind o abordare noua
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(fig.1.9) si incd nu a trecut din faza cercetdrilor stiintifice in faza aplicarilor industriale.

(a) (b)
Fig. 1.9. Topologie optimizata (Romero and N. Silva 2017):

(a) rotor pentru 500 min! — fluid newtonian;

(b) non-newtonian

1.4. Concluzii la capitolul 1

In rezultatul cercetirilor efectuate in capitolul 1, au fost stabilite urmatoarele concluzii:

1. Reiesind din starea actuald a industriei de producere a pompelor din Republica Moldova,
se atestd o necesitate semnificativa de modernizare a pompelor centrifuge produse de
intreprinderile moldave (Petco 2019).

2. Au fost stabilite directiile de modernizare constructiv-functionala a pompelor centrifuge
produse in RM (Petco 2019).

3. Au fost studiate metodele de generare a geometriei organelor de lucru ale pompelor
centrifuge: metode clasice bazate pe date empirice, metode de calcul bidimensional si quasi-
tridimensional, precum si metode de calcul bazate pe simuldrile CFD cuplate cu metode de
optimizare (Petco 2021).

4. Au fost identificati algoritmii folositi in procesul de optimizare a organelor de lucru ale
pompelor centrifuge. Au fost comparate metodele directe si stohastice de optimizare. De
asemenea, a fost studiatd si posibilitatea de aplicare a modelelor de Mashine Learning in
solutionarea problemelor de optimizare a pompelor centrifuge (Petco 2021).

In rezultatul studiului stirii actuale in domeniul proiectirii si a producerii pompelor
centrifuge putem confirma actualitatea scopul ales a lucrarii si anume: ,,Majorarea energoeficientei
pompelor centrifuge in special a randamentului pompei si a rezervei de cavitatie prin aplicarea

simularilor CFD a curgerii fluidului cuplate cu algoritmi de optimizare.”
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9.

Pentru realizarea scopului au fost identificate urmétoarele obiective de baza ale lucrarii:
Stabilirea metodelor de obtinere a modelelor geometrice ale organelor de lucru ale pompei
centrifuge;

Studiul considerentelor teoretice privind curgerea fluidului in organele de lucru ale pompei
si cercetarea modelelor empirice de obtinere a lor;

Selectarea modelului de parametrizare a geometriei organelor de lucru ale pompei
centrifuge;

Selectarea metodelor de discretizare a modelului geometric;

Stabilirea modelului matematic al curgerii fluidului in organele de lucru ale pompei
centrifuge;

Selectarea modelului de turbulenta a fluxului fluidului;

Selectarea modelului de cavitatie;

Argumentarea aplicarii metodelor numerice de calcul al organelor de lucru ale pompelor
centrifuge;

Formarea metodologiei de optimizare a organelor de lucru ale pompelor centrifuge;

10. Validarea rezultatelor aplicarii metodologiei prin simulari CFD si teste experimentale.
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2. PREZENTAREA METODELOR ANALITICE DE CALCUL AL ORGANELOR DE
LUCRU ALE POMPELOR CENTRIFUGE

2.1. Considerente teoretice privind pompele rotodinamice

2.1.1. Clasificarea pompelor rotodinamice

Pompele centrifuge fac parte din clasa masinilor hidrodinamice (pompelor rotodinamice),

al caror principiu de lucru consta in operarea continud a fluxului fluidului dintre regiunea de intrare

st iesire (Ungureanu 2008).

In functie de directia de miscare a fluxului de fluid in rotor, se pot distinge urmitoarele

tipuri de pompe: (Ciobanu 2008):

— Pompe radiale in care fluidul se deplaseaza print rotor intr-o directie radiala,
perpendiculard pe axa masinii (fig.2.1(a-c));

— Pompe diagonale in care miscarea lichidului prin rotor are loc intr-o directie diagonala fata
de axa masinii (fig.2.1(d));

— Pompe axiale in care fluxul fluidului se misca in directie axiala paraleld cu axa masinii

(fig.2.1(e)).

Plan de Referintd

(@) (b) ©
Fig. 2.1. Tipuri de rotoare ale pompelor rotodinamice, cu indicarea planului de referinta
pentru valoarea NPSH conform ISO: (a-b) rotor centrifugal, (c) rotor centrifugal dublu,
(d) rotor diagonal, (e) rotor axial (Sulzer Pumps Ltd 2011)
Pompele cu rotoare radiale si diagonale fac parte din categoria masinilor centrifuge, iar

pompele axiale fac parte din categoria masinilor turbionare elicoidale.

2.1.2. Particularitatile constructiei rotoarelor pompelor centrifuge

Pentru pompa centrifuga este caracteristica forma rotorului (fig. 2.2) format din doua
discuri profilate, intre care se afla palete profilate. Rotoarele cu doua discuri se numesc inchise.
Discul cu butuc, prin care se transmite momentul de turatie, se numeste coroand, iar cel curbat se

numeste inel. Se poate mentiona ca rotoarele, in functie de destinatie (vezi sectiunea 4.2), pot fi
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executate semideschise (fard inel), sau deschise (fard coroana si inel) (Anton, L.E.; Baya, A.;
Milos, T. & Stuparu, A 2007).

Palele pot fi executate cat axial simetrice fata de axul de rotatie a rotorului, atat si profilate.
Volumul domeniului dintre doud palete consecutive se numeste canal rotoric sau canal interpaletar.
Suprafata de revolutie ce uneste muchiile de intrare ale paletelor se numeste suprafata de intrare,
1ar suprafata de revolutie ce uneste muchiile de iesire se numeste suprafata de iesire (Anton, L.E.;

Baya, A.; Milos, T. & Stuparu, A 2007).

s

Coroanad
/ Proiectia in plan
d _ meridian a suprafetei

/ paletei

TE

Suprafata de refulare

Butuc Suprafata

de aspiratie

Fig. 2.2. Schema rotorului pompei centrifuge (Giilich 2020) *

In figura 2.3 (a) este reprezentati structura fluxului in rotorul pompei centrifuge. Fluxul
fluidului la intrare in rotorul pompei centrifuge se deplaseaza spre suprafata de intrare a canalelor
rotorice. La intrare in canale se poate atesta o recirculatie in zona de aspiratie a rotorului. La
trecerea fluidului in canalele rotorice ale pompei, sub actiunea rotatiei rotorului, la interactiunea
lichidului cu rotorul, lichidul este accelerat si se deplaseaza radial cétre iesirea din rotor datorita
fortei centrifuge. In rotor lichidul primeste o energie suplimentard, crescindu-i presiunea si
deplasandu-se spre voluta (sau aparatul director) pompei, de unde este livrat mai departe in sistem.

Complexitatea fluxului fluidului in rotorul pompei duce la pierderea de energie, care poate
aparea in interiorul rotorului din cauza frecérii si a turbulentei. La iesirea din rotorul pompei, de
asemenea, se atestd o recirculatie de refulare la intrarea in voluta corpului pompei. In acelasi timp
se atestd si pierderile energetice in zona limbii volutei corpului pompei. De asemenea, din figura
2.3 (b) se poate observa curgerea inversda Qp, deci debitul fluxului la iesire din rotor Q este mai
mic decat cel teoretic (Milos 2009; bamra, Pyxnes, u Hekpacos 2010). Se poate mentiona si faptul
ca in pompele de tip CH si CMP cu motor capsulat o parte a debitului, de asemenea, revine

circuitului secund al motorului electric.

4 In desen: Leading Edge (LE) — Meridianul suprafetei de intrare a paletei
Trailing edge (TE) — Meridianul suprafetei de iesire a paletei
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Recirculatia -
de refulare —

Recirculatia
de aspiratie

(a) (b)
Fig. 2.3. a) Schema rotorului pompei (Paresh Girdhar, Octo Moniz, and Steve Mackay 2005),
b) Pierderile debitului in organele de lucru ale pompelor centrifuge (Milos 2009)

In figura 2.4 este reprezentati schema variatiei parametrilor de lucru ai unei pompe
rotodinamice in functia de pozitia fluidului in pompa. In schema se poate distinge variatia: viteza
fluidului v; presiunea fluidului p ; indltimea de pompare teoretica H; si indltimea de pompare
efectiva H.

Transferul de energie, in cazul clasei date, se realizeaza prin interactiunea hidrodinamica
dintre flux si rotor cu palete profilate (Ungureanu 2008). Din figura 1.2. si 1.4 se poarte observa
ca pompele rotodinamice sunt compuse din partea de pompare si partea motorului, diferenta fiind
in tipul transmisiei momentului de torsiune de la motor la rotor, direct prin arbore, In cazul
pompelor centrifuge cu motor capsulat, sau prin cuplaj mecanic, de asemenea sunt prezente si

variante de executie cu cuplaj magnetic.

v A 4
p //_.—— ""--..,_\\ ’.—-__/
Hr —\-/‘/ _——‘>:—"'--..
-— " —~—
H///___ --'E" — T T
] T TOTHT T
. Y
— H A
Pierderi Ht
H
Yy 9
Rotor Stator

Fig. 2.4. Variatia parametrilor pompei in functie de pozitie (Ciobanu 2008)
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Putem observa ca principalele pierderi ale eficientei se atestd in zona rotorului. Se poate
constata ca optimizarea rotorului pompei este primordiald, in raport cu optimizarea statorului
(volutei corpului pompei, aparatului director etc.). Aceeasi situatie se atestd la diferite tipuri de

rotoare ale pompelor, precum si la pompele multietajate cu mai multe trepte.

2.2. Ecuatiile fundamentale ale pompelor centrifuge

2.2.1. Cinematica particulei de lichid in canalul rotorului pompei centrifuge

In conformitate cu principiul de functionare a pompelor centrifuge expus in subsectiunile
1.2.4 51 2.1.2, fluidul este aspirat de rotor din racordul de aspiratie a corpului pompei. Nimerind in
zona de aspiratie a rotorului, lichidul se distribuie in canalele rotorice dintre paletele rotorului. in
cazul pompelor centrifuge radiale, fluidul se refuleaza in voluta corpului sub un unghi de 90° in
raport cu axa de rotatie, iar, In cazul pompelor centrifuge cu rotor diagonal, sub un unghi care
depaseste 90°. Deplasandu-se prin canalul rotoric, particulele de fluid simultan 1si exercita
miscarea de rotatie impusa de revolutia rotorului si, concomitent, sunt aruncate spre periferia

rotorului datorita fortei centrifuge, miscandu-se de-a lungul canalelor rotorice (fig. 2.5).

Fig. 2.5. Miscarea lichidului in rotorul pompei centrifuge (Giilich 2020)

Una dintre principalele caracteristici ale unei pompe centrifuge este dependenta sarcinii de
pompare de debit. Pentru a determina relatia dintre aceste marimi, se ia in considerare miscarea
lichidului in rotorul pompei. In cel mai simplu caz, se poate considera ci particulele de lichid se
deplaseaza in raport cu rotorul si impreuna cu rotorul fac miscare de rotatie (ApuHYIIKUH U Op.
1967). Viteza absolutd ¥ a lichidului, in raport cu corpul stationar al pompei, se determina prin

urmatoarea relatie (Muxaiinos u Mantomenko 1977):

-

vV =uU +w, (2.1)

este viteza relativa,
— viteza de transport.
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Pentru descrierea analitica a cinematicii particulelor de lichid in canalele rotorului, se
admite cd lichidul este ideal, iar rotorul are un numar infinit de palete (z —oo) (MuxaiinoB u
Mamomenko 1977). Fluxul fluidului se divizeaza intr-o multime infinit de mare de fire elementare
de flux. O particuld elementard de lichid va participa concomitent la o miscare de transport pe o
circumferinta cu viteza ¢ impreuna cu rotorul si la o miscare relativa, de-a lungul paletei, cu viteza
w.

Descriind miscarea particulei, putem observa ca directia vectorului vitezei absolute ¥ se
intoarce treptat in directia de rotatie a rotorului. Viteza absolutd v poate fi descompusa in doua
componente: una — pe directia vitezei de transport u si cealaltd — pe directia perpendiculara pe
directia razei. In urma descompunerii, primim componenta tangentiala — v, = v cosa si componenta
radiald — v,=v sina, unghiul a fiind unghiul dintre directia vitezei absolute U si viteza de transport .

In cazul cand unghiul a este egal cu 90°, atunci cos (90°) = 0 si v, = 0 , iar v, = vi.
Rotoarele, la care viteza absolutd v; este egald cu proiectia ei radiald v,, se numesc rotoare cu
intrare radiald. La trecerea particulei prin canalul rotoric, creste viteza ei de transport u = r,
pentru ca se mareste raza r, iar viteza relativa w se micsoreaza, deoarece w = /S , adica ea este
invers proportionala cu aria canalului. Respectiv S2, aria la meridianul suprafetei de iesire, trebuie
sd fie cu mult mai mare decat aria S1, la meridianul suprafetei de intrare (S2 >> Si), de asemenea,
si latimea rotorului la iesire b2 trebuie sa fie mai mica decat la intrare (b2 < b;). Componenta
radiala a vitezei v, se considera componenta de debit, ea intrd in calculul debitului rotorului

pompei (fig. 2.6).

Vi wy Vi Wy

Vil
Vin2

| Vi1 Vu2

Fig. 2.6. Triunghiuri de viteze (Bordeasu et al. 2013)
Aplicand relatiile de mai sus in legea continuitatii, primim (Ciobanu 2008; Muxaiinos u

Mamomenko 1977; 1977):

Q = vS = vy,mD,b, = vy, mD1b; = const, (2.2)
unde: by reprezintd latimea rotorului la iesire din rotor, m, iar

b este latimea rotorului la meridianul suprafetei de intrare, m .
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2.2.2. Ecuatia fundamentalid a pompelor centrifuge
Ecuatia Euler, numita si ecuatia fundamentald a pompelor centrifuge (a turbopompelor),
se aplica la studiul miscarii fluidului prin rotorul pompelor centrifuge si axiale (Ciobanu 2008).
Pentru a determina momentul rezultant al fortelor de interactiune dintre paletele rotorului
st curgerea fluidului, este necesar sa se cunoasca campul real de viteze in canalele dintre palete,
ceea ce reprezinta o problema care poate fi rezolvata doar prin aplicarea ecuatiilor Navier-Stokes
si nu poate fi rezolvata analitic intru-un caz general. La randul sau, L. Euler a demonstrat ca acest
moment cu suficienta precizie poate fi determinat, aplicand baza legii de schimbare a momentului
de miscare a fluidului la intrare si la iesire din rotor.
La deducerea ecuatiei Euler, se asuma urmatoarele (Muxaiinos u Mantomenko 1977):
— lichidul se considera cu o viscozitate nula (y = 0);
— numarul de palete este infinit de mare (z — ©);
— viteza unghiulara a rotorului se considera constanta (@ = const);
— prezenta unei miscari relative constante a fluidului in rotor.
Notam debitul volumic al fluidului firului elementar de flux prin q. Atunci debitul masic
al fluxului este: Q,,, = m/t = pv/t = pq.
Variatia momentului cantittii de miscare pentru un fir de curent este (Jlomakun A.A. 1966;

MuxaitnoB u Mamomenko 1977):

AMye.= pq(varacosaz — viricosay), (2.3)
unde: pgq este debitul masic de lichid, kg/s;
v; — viteza absoluta la meridianul suprafetei de intrare, m/s;
v2 — viteza absolutd la iesire din rotorul pompei, m/s;
a —unghiul dintre viteza absolutd v si viteza de transport u.
Variatia cantitatii de miscare a intregii mase de lichid se obtine prin insumarea momentelor

elementare ale firelor de curent, considerand (X2g = Q) (Muxaiino u Maomenko 1977):

2Mype. = M = pQ (varacosoz — viricosay). (2.4)
Puterea utila, necesara pentru crearea sarcinii de pompare, in aceste conditii, va fi egald cu

(MuxaiinoB u Mamomenko 1977):

P=Mao=pgQH:s, (2.5)
unde: Hi, este sarcina teoreticd de pompare la rotor cu un numar infinit de palete, m, iar

@ — viteza unghiulara a rotorului, s/,
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Din relatia (2.5), tindnd cont cd vacosa> = vz, 1ar vicosa; = vyi, sarcina teoretica de

pompare la rotor cu un numar infinit de palete va fi egala:
(9]
Htoo = 7 (T2 Vuz2 = T2Vy1 ). (2.6)

2.2.3. Influenta unghiurilor paletei rotorului pompei centrifuge asupra sarcinii de pompare
Din ecuatia lui Euler (2.4) rezulta ca valoarea maxima a sarcinii teoretice H; de pompare

este posibila pentru unghiul a = 90°, cand v, = 0:

1 1
Hiwn = p UV, COSA = p Uy Vyp - (2.7)

Cu valoarea unghiului a; = 90° se determina valoarea unghiului £; dintre viteza relativa

wl si de transport u/. Din triunghiul de viteze de la intrare:

Vm1 vy Sina, vy

t = = =—, 2.8
9h1 Uy —Vyp U —ViCcoSa U (2.8)

e ey

a) 1 < 90°palete inclinate inapoi, in raport cu sensul de rotatie;
b) 1 = 90°palete cu iesire radiala;

¢) f1> 90°palete inclinate inainte, in raport cu sensul de rotatie.

ao bo CO

Flg 2.7. Influenta unghiului de la iesire f> din rotorul pompei céntrifuge

asupra triunghiurilor de viteza la iesire (Ciobanu 2008)

2.3. Similitudinea pompelor centrifuge
Teoria similitudinii turbomasinilor pune bazele incercdrilor pe modele si permite
normalizarea si constructia in serie a turbomasinilor cu caracteristici hidrodinamice determinate

anterior. Doud sau mai multe masini hidraulice sunt complet asemenea dacd indeplinesc simultan
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conditiile de asemandri geometrice, cinematice si dinamice (Milos 2009). Similitudinea
hidromecanica include (Ciobanu 2008):

— similitudinea geometrica (rugozitatea canalelor rotorului modelului si naturii, de asemenea,
trebuie sa varieze la o scara liniard);

— similitudinea cinematica (particulele omoloage trebuie sa parcurga drumuri similare sub
unul si acelasi unghi si in aceleast intervale de timp, avand aceleasi rapoarte pentru model
si pentru naturd);

— similitudinea dinamica (directia si scara fortelor, care actioneazd asupra particulelor,

trebuie sa fie aceleasi).

2.3.1 Similitudinea geometrica
Daca modelul rotorului si rotorul naturd au aceeasi forma a inelului si a coroanet, se poate
efectua raportare a dimensiunilor elementelor si aceste rapoarte pot fi numite scari geometrice
(JIomaxun A.A. 1966):
DZTl le Tn li

A, = =—=— == = const, 2.9
g D2m bm "m lm ( )

unde : D2, si D2y este diametrul exterior al rotorului natura si model, mm;
by s1 by, — latimea rotorului natura si model, mm;
rx $1 rn — dimensiuni radiale omoloage pentru rotor natura si model, mm;
[n $1 I, — dimensiuni liniare omoloage pentru natura si model, mm.
Pentru similitudinea geometricd a doud rotoare model si naturd, se cere egalitatea

unghiurilor care determina forma paletelor f si acelasi numar de palete z.

2.3.2. Similitudinea cinematica
Conditiile de similitudine cinematica presupun asemanarea triunghiurilor de viteze (fig.
2.8). Pentru scara vitezelor reactive w; a vitezelor de transport u si a vitezelor absolute v este data

urmatoarea relatie (n-natura; m-modelul):

v, W, U
A = — =—"1=-"""= const, (2.10)

Um Wm Um

unde: n reprezintd rotorul natura, iar m este cel model.
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Fig. 2.8. Similitudinea triunghiurilor de viteze (Ciobanu 2008)

Din figura 2.8. putem observa cad unghiurile dintre viteza absolutd v si viteza de transport
u, precum si unghiurile palelor o, = am , fn = fim.
Vitezele de transport sunt:

ﬂ'nn DZn _ ﬂ'nn DZTL _ ﬂ-anZm
30 2 60 ' @ m~ '

60
Raportand valorile v, la v, obtinem valoarea scarii cinematice:

Up = 0pRyp =

_ Un _ Ny DZn

Ap=—=—-" : .
‘ Um Nm DZm (2 11)
Substituind relatia (2.9) in (2.11), obtinem urmatoare relatie:
nTl
Ae=—12 (2.12).
nm

2.3.3. Aplicarea relatiilor de proportionalitate

Complexitatea fenomenelor care apar la masinile hidraulice, variabilitatea in ceea ce
priveste forma, dimensiunea si caracteristicele pompei, de asemenea, complexitatea tehnologiei de
fabricatie si costul ridicat fac necesara testarea performantei masinilor hidraulice. Astfel se
examineaza masinile din laborator, modelele mici, pe geometria carora se verifici componentele
reale ale masinii (Ciobanu 2008).

Parametrii de baza ai rotoarelor pompelor centrifuge, obtinuti in incercarile normale pe
modele (Saragov, I. 2001), pot fi recalculati si pentru pompele naturd, care sunt geometric similare
cu acestea. Pompele naturd au dimensiuni mai mari decat modelul.

Formulele de proportionalitate ((2.13), (2.14) s1 (2.15)) (Jlomakun A.A. 1966.; Muxaiinos
u Mamomenko 1977) se utilizeaza in proiectarea pompelor noi pentru recalcularea caracteristicilor
lor energetice:

Q1 n Hy nf Py nf
—=— (213); —=—= (2.14); —=—(2.15),
R RO e JCRDIE e JeRL)
unde: Q si Q; este debitele la turatia » si la turatia n;, m3/s;

H si H; — sarcinile la turatia » si la turatia n;, m;

P si Py — puterile la # si la turatia n;, W.
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2.4. Rapiditatea pompelor centrifuge

2.4.1. Influenta rapiditatii pompelor centrifuge asupra geometriei rotorului

Elementele geometrice principale ale rotoarelor pompelor centrifuge depind de functiile
caracteristice, obtinute din conditii de similitudine: turatia specifica ns (rapiditatea), turatia
caracteristica ny si numarul caracteristic K. Aceste marimi fac legdtura intre o anumita geometrie
a rotorului pompei si parametrii sdi energetici: debitul Q ; sarcina de pompare H ; turatia n. Turatia
specificd n, si turatia caracteristicd np au dimensiunea min”/, iar numarul caracteristic K este

adimensional. Relatia de calcul al n , 1o si K este:

_m/P | _n/Q | N
ng=—s (2.16); no = 3= (2.17); K_Zm‘i/m_% (2.18),

unde: n este numarul de rotatii al rotorului pompei, rot/min;

QO debitul volumic al pompei la functionarea ei in regim optim, m3/s;

H — sarcina de pompare la regimul optim, m;

n' — viteza unghiulara, //s;

P — puterea utila a pompei, W, kW.

Din relatia (2.19) se observa ca, pentru Q = const si H = const, numarul caracteristic K
variaza direct proportional cu turatia. Expresia de legaturd a coeficientului turatiei specifice K cu
parametrii geometrici principali ai rotorului pompei centrifuge este datd in lucrarea lui

Ovsyannikov (OBcsaaUKOB 1960):

D, |b 3
60<g )% i\/itgﬁl (1+p)

n;=365~(- : (2.19)
! [1—(D_1 ? by .tgﬁl]

Blw

Vr
D, b, tgp,

in care: 77, este randamentul hydraulic al pompei;

Dy si D, — diametrele la intrare pe paleta si la iesire de pe ea, mm;
B si S, —unghiurile la intrare si la iesire de pe paleta;

b; s1 by — latimea la intrare in rotorul pompei si respectiv la iesire din el.

2.4.2. Clasificarea pompelor centrifuge dupa parametrul de rapiditate
Forma rotorului pompelor centrifuge depinde de rapiditatea pompei ns , n, K (tabelul 4.1).
La rapiditati ns mari raportul diametrului rotorului D la diametrul de intrare Dy se

micsoreaza, iar latimea rotorului se mareste.
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In tabelul 2.1, este prezentati clasificarea pompelor centrifuge in dependenti de
coeficientul de rapiditate si de forma rotorului.

Tabelul 2.1. Clasificarea pompelor centrifuge in functie
de coeficientul de rapiditate si tipul rotorului (Anton, L.E.; Baya, A.; Milos, T. si

Stuparu, A 2007; Sulzer Pumps Ltd 2011; Jlomakua A.A. 1966)

Tipul Pompa centrifuga cu rotor: _
' : : Pompa axiala
pompei lent normal rapid diagonal
Forma 1n 3 [\
sectiunea ; : / [
meridiana a ' E
rotorului LI | ] . : .
k 0,2-04 0,4-0,8 0,8 -1,55 1,55-2,6 2,6-6,2
N 40 - 80 80 - 140 140 - 300 300 - 600 600 - 1800
ng 11-22 22 -41 41 - 82 82-135 135 -330
rysl AH AH AH
H
F \ H -
orma |
n N i £ ™~ P ™
caracte- P | ;
risticilor > )
pompei
0 5 0 S 0 o | o 6

2.5. Determinarea parametrilor principali ai pompei centrifuge

Pentru a descrie functionarea pompelor centrifuge Intr-un sistem hidraulic, trebuie s avem
in vedere urmatorii parametri principali care definesc performanta si caracteristicile acestor
masini: debitul volumic Q; sarcina de pompare H (indltimea de pompare); puterea utila a pompei
Puysi puterea consumata P; randamentul global 7 (randamentul volumic 7y, randamentul hidraulic
nu s1 randamentul mecanic 7,); rezerva de cavitatie 4h (criticad Ah.- si cea admisibilda Ahuam sau

NSPH3 si NSPHr); turatia pompei .

2.5.1. Masurarea debitului pompei
Conform ISO 17769-1:2012 (International Organization for Standardization 2012), debitul O
vehiculat de un agregat de pompare se clasifica in:
— Debitul volumic refulat O (Volume rate of flow), este cantitatea de lichid V" pompata in
unitatea de timp 7, masuratd la flansa de refulare. Pentru masurarea debitelor in statiile de
pompare se utilizeazd debitmetrele si contoarele (International Organization for

Standardization 2022; Jlomakuu A.A. 1966):
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0= v (2.20)
T

— Debitul volumic aspirat Q. , reprezinta debitul masurat la flansa de aspiratie a pompei;

— Debitul volumic optim Qo , este debitul care corespunde randamentului maxim la turatia
nominald a pompei, adicd la BEP — Best Effective Point, punctul in care pompa
functioneaza la eficientd maxima;

— Debitul volumic nominal Q, reprezintda debitul folosit la proiectarea pompei, care
corespunde turatiei si sarcinii de pompare nominale;

— Debitul maxim QOpax $1 debitul minim Quin, care sunt debitele limitd la care pompa
functioneaza in regim de lunga duratd. Deseori, la construirea curbelor caracteristice ale
pompelor centrifuge (vezi sectiunea 2.8), 1n calitate de valori de reper se iau debitul maxim
Omax, debitul nominal Qy si debitul minim Q.

— Debitul masic: Masa de lichid care trece prin flansa racordului de refulare a pompei pe

unitatea de timp (bamrra, Pynues, u Hexpacos 2010):

Qm = Qp = pvSs.

2.5.2. Masurarea sarcinii de pompare

Conform principiului de functionare pompelor centrifuge expus in subsectiunea 1.2.3,
pompele centrifuge asigura circularea fluidului de pe racordul de aspiratie la cel de refulare,

modificandu-i presiunea gratie interactiunii fluidului cu organele de lucru ale pompei (fig. 2.9).

[ ] [
Pubsrd G v Z
2
H Y25
2|
M
“iog
F2
P, 29
9
[,
)]
7 — - L_}J
Z 1 ‘ 4 2
2
0] 0

Fig. 2.9. Masurarea sarcinii de pompare
Aceastd caracteristicd a pompei se numeste sarcind de pompare. Sarcina de pompare H (sau

inaltimea de pompare) reprezinta diferenta dintre sarcina totala (energia specifica totald) la iesirea
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din pompa H, = z, + Z—; + azz—;zz si sarcina totald (energia specifica totald) la intrarea in ea H; =
zZ1 + ;—; + a;_;f ( Ungureanu 2008; International Organization for Standardization 2012):
H=H,—-H
H=zy—z + 22 - P %2V2 a,vi 2.21)

+
P9 29 2g

unde: z, si z; sunt indltimea de pozitie sau cota geodezicad (geometricd) ale centrelor de greutate
ale sectiunilor de iesire si intrare in pompa (sarcini geometrice);
b2 - P1

oo og inaltimi de presiune (sarcinile piezometrice) corespunzatoare acestor sectiuni,

aici presiunile p; si p, fiind absolute;

2 2
aqv . AV A w1s . . . A . . e . .
21_91 si 22—; — Indltimile cinetice in aceste sectiuni (sarcini cinetice).

Valorile vitezelor medii v; si v2 se determina din ecuatia de continuitate pentru lichide (Ideen
Sadrehaghighi 2022; bamra, Pyanes, u Hekpacos 2010):
Q =v,5; = v,5, = const, (2.22)
unde: S; si S> sunt ariile sectiunilor in care se masoara presiunile p; si p,.

Densitatea lichidului p =% (kg/m?), la testarea pompei, se precizeaza in raport cu

temperatura lichidului, masuratd cu termometrul la intrare in racordul de aspiratie (vezi
subsectiunea 4.3.10).

Coeficientii Coriolis a; si a, descriu distributia vitezelor in sectiunea transversala,
valoarea cdrora este cuprinsd 1n general intre ¢ = 1,05 + 1,1 pentru miscarea turbulentd si a =2
pentru miscarea laminard ( Ungureanu 2008).

Sarcina de pompare H se masoard In metri coloand de lichid pompat (International
Organization for Standardization 2012). In cazul testarilor pompelor, testirile (vezi exemplul din
subsectiunea 4.3.10) se efectueazad pe apa. Presiunea pompei reprezintd produsul sarcinii de

pompare H si a greutatii specifice y:

p=vh=pgH
- Py 4 VR Py wvi
sau p = pg [(Zz + > + 29 )—(z1 + > + 20 )]. (2.23)

Schema tipici de testare a pompei centrifuge este prezentata in figura 2.6. In cazul dat, in
relatia (2.2), presiunile p> si p1 trebuie luate absolute, deoarece manometrul si vacuummetrul
masoara presiuni relative.

Pentru schema prezentatd in figura 2.10, presiunile p> si p1 reprezinta :
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P2 = Pm + pGhm-2 + Da (2.24)
si P1= Db~ Dv> (2.25)
unde: pj, este presiunea barometrica, Pa;
Ppm — presiunea indicatd de manometru, Pa;
pv— presiunea indicata de vacuummetru, Pa.
hm-2— distanta (pe verticald) de la robinetul cu trei cai, la care este unit manometrul, pAna
la centrul sectiunii 2, m. Trebuie de mentionat ca sectiunea 2 se plaseaza la 1,5+2 d, diametre ale
racordului de refulare. De asemenea, putem observa ca termenul pghm> este presiunea
gravitationala creata de coloana de lichid cu Indltimea, m.
Substituind relatiile (2.24) si (2.25) in ecuatia (2.21) se obtine sarcina de pompare pentru

schema data:

2 2
a,v a,v
H Pm Py h 2Y2 1%1

pg  Pg 29 29’

unde /1 = z>+hn,-2— z; este distanta pe verticald intre axa robinetului cu trei cdi a manometrului si

(2.26)

punctul de conectare a vacuummetrului la conducta.
De obicei presiunea este mai mare decat presiunea atmosferica, in acest caz presiunea

absoluta p> = p, + p» , unde p,, — presiunea manometricd indicatd de aparatul piezoelectric.
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Fig. 2.10. Schema instalatiei de pompare
La intrarea 1n racord de aspiratie, presiunea poate fi mai mica decat presiunea atmosferica.
In acest caz presiunea absoluta va fi p; = p» — pap, 1ar daca presiunea va fi mai mare decét cea

atmosferica, atunci p; = pptpap.
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2.5.3. Determinarea turatiei pompei

Determinarea turatiei pompei reprezinti una din caracteristicele principale ale pompei. In
cazul pompei centrifuge — monobloc, rotorul ei este montat pe capatul arborelui motorului electric,
deci turatia rotorului pompei este aceeasi ca si turatia motorului electric n = ny.

In cazul daci pentru transmiterea momentului de la arborele motorului electric la arborele

pompei se utilizeaza o transmisie, turatia rotorului pompei z se calculeazd dupa urmatoarea relatie:
n=—, (2.27)

unde: 7, (min!) reprezinta turatia motorului electric, iar i este raportul de transmitere.

Turatia poate fi masurata prin calcularea numarului de rotatii pe o anumitd perioada de
timp. De obicei, acest lucru se face folosind un tahometru cu citire directa, un generator tahometru
de curent continuu sau alternativ. De asemenea, pentru calculul turatiei rotorului poate fi utilizat
contor optic sau magnetic sau poate fi utilizat tahometru stroboscopic (International Organization
for Standardization 2012).

Pentru pompele in care masurarea directd a vitezei nu este posibild din punct de vedere
tehnic, de obicei, este suficienta verificarea frecventei si tensiunea. De asemenea, in stabilirea
turatiei poate fi aplicatd masurarea prin calculul frecventei vibratiilor. La randul sdu, pentru pompe
cu un motor cu curent alternativ, turatia poate fi setatd prin monitorizarea frecventei curentului

electric (International Organization for Standardization 2012).

2.5.4. Determinarea puterii pompei
Puterea utila a pompei Pu (puterea hidraulica stabilitd la iesire din racordul de refulare)
reprezinta energia potentiald obtinuta de lichid, E=mgH, la iesirea din pompd, in unitatea de timp
t, (International Organization for Standardization 2012):
E  mgH pVgH

P:—:
u t t t

pgQH, (2.28)

unde: Q este debitul fluidului masurat la racord de refulare, m/s;
H —naltimea coloanei lichidului, m;

m — masa lichidului, kg.

2.5.5. Stabilirea randamentului pompei
Randamentul pompei 7 reprezinta raportul puterii utile Pu = pgQH si puterea furnizata P

si poate fi reprezentata prin urmatoarea relatie (MuxaitioB u Mamomenko 1977):

_ h_pgoH (2.29)
P P '
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Pierderile in pompa centrifugd sunt Impartite in cele hidraulice, volumetrice si mecanice,

randamentul partii de pompare fiind calculat prin:
Mpm. = MmMnllv (2.30)

Pierderi hidraulice. Constituie primul tip de pierdere a energiei Intr-o pompa si reprezinta
pierderea energetica cauzatd de depasirea rezistentei hidraulice la miscarea fluxului in organele de
lucru ale pompei (bamrra, Pynnes, m Hekpacos 2010). Ele pot fi impartite conditionat in doud
categorii: pierderi prin frecare in timpul miscarii fluidului in canalele partii de curgere a pompei si
pierderi datorate formarii de varteji asociati cu separarea fluxului atunci cand curge in jurul
diferitelor elemente ale partilor de lucru ale pompei (Muxaitnos u Mamomenko 1977). Pierderile
hidraulice apar datorate fortelor de frecare din interiorul lichidului, formarii zonelor cu turbulenta
sporita, varierii directiei fluxului si a varierii ariei si a formei sectiunii canalelor organelor de lucru
si pierderilor cauzate din cauza desprinderii fluxului de la peretii canalelor rotorice al rotorului.

Randamentul hidraulic 17, al unei pompe centrifuge denota eficienta cu care o pompa
transformd energia mecanica furnizatd de motor electric in energia hidraulica a fluidului pompat
(JITomakua A.A. 1966; Ciobanu 2008; bamra, PynueB, u HekpacoB 2010; MuxaiinoB u
Mamomenko 1977; BanoBckwuii u ip. 2015):
Hy —Zh

0 (2.31)

Np =

unde: H; este sarcina teoretica a pompei, m;

2h — suma pierderilor hidraulice, m.

La determinarea preventivd a randamentul hidraulic 77, se foloseste un sir de relatii
empirice. In lucrarea (Muxaitnop m Mamomenko 1977), este expusid urmitoarea relatie
logaritmica:

7w = 0,7+ 0,0835lgD,,

unde: parametrul D, = 4:1/% reprezinta diametrul nominal.

Pierderile volumice apar in ajustajele dintre piesele rotative si cele stationare, in care apar
scurgeri de lichid, care reduc debitul pompei. Pierderile volumice in pompa deseori sunt legate de
intoarcerea la zona de aspiratie a unei parti din lichid din zona de refulare a rotorului (fig.2.3 (b)).
Pentru a reduce la minimum fluxul de scurgeri datoritd diferentelor de presiune, ajustajul dintre
rotor si corpul pompei se micsoreaza maximal (MuxaiinoB u Mamomenko 1977).

Randamentul volumic n, al unei pompe centrifuge denotd eficienta de transportare a

fluxului fluidului. El este egal cu raportul debitului real al pompei O, la cel ideal Q; (Jlomakun
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A.A. 1966; Ciobanu 2008; bamra, PygneB, u HekpacoB 2010; ApunymkuH u ap.. 1967;

MuxaitnoB u Mamtomenko 1977; iBanoBckuit u ap.. 2015):

T % 0+ Q)

unde : Q) este debitul pierdut (vezi subsectiunea 2.1.2), m?/s.

(2.32)

La determinarea prealabilda a randamentului volumic 77,, se foloseste urmatoarea relatie

(JIomaxun A.A. 1966; Muxaiinos u Mamtomenko 1977):
1

Ny = 7"
1+0,68-ng3

Pierderile mecanice se datoreazd frecarii lagarelor, etansarilor arborelui si frecarii
suprafetei exterioare a rotoarelor cu lichidul (frecarea discurilor) (Ciobanu 2008; bamura, Pyaues,
u Hekpacos 2010). Un sir de autori divizeaza pierderile mecanice in cele interne si cele externe

(MuxaiinoB u Mantomenko 1977):

e Pierderile mecanice exterioare depind de dimensiunile arborelui, de tipul de etansari la
capat si de viteza de rotatie a rotorului. Pierderile externe sunt considerate a fi pierderi

mecanice 1n garnituri, inclusiv presgarniturilor, lagarelor de alunecare si a pivoturilor.

e Pierderile mecanice interne reprezintd pierderi prin frecarea hidraulica a discurilor
(inelului si a coroanei). Pierderi prin frecarea hidraulicd a discurilor sunt tipice pentru
pompele centrifuge, fiind pierderi de energie datorate frecarii fluidului pe suprafetele
exterioare ale rotorului. La pompele centrifuge de putere medie si mare, pierderile pe disc

sunt principalul tip de pierderi mecanice (MuxaitnoB u Mamtomenko 1977).

Randamentul mecanic n.. al pompei centrifuge reprezinta raportul dintre puterea livrata
de motor si puterea utild a pompei (Jlomakun A.A. 1966; Ciobanu 2008; bamra, Pyanes, u
Hexpacos 2010; Muxaiino u Mamtomenko 1977; UBanoBckuii u ap. 2015):
Py — AP AP
Mm = T:1_ﬁ' (2.33)
La determinarea preventiva a randamentului mecanic (interne) 7 ,, se foloseste urmatoarea
relatie (MuxaitnoB u Mamtomenko 1977):
Mm = W
n

S
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Pentru pompele centrifuge cu motor capsulat de tip CH si CMP, unde partea de pompare
st motorul electric sunt uniti prin arbore, randamentul total al pompei este produsul randamentelor
partii de pompare si a motorului electric:

N=Tym Tme. = MmN rllv " Tmm.em. (2.34)
unde: 77 ,,, . reprezintd randamentul mecanic al motorului electric,

1 e.m. €ste randamentul electro-magnetic al motorului electric al pompei.

2.5.6. Calculul inaltimii de aspiratie a pompei centrifuge

Inaltimea de la suprafata libera a lichidului din rezervorul de aspiratie pana la centrul de
greutate al flansei de aspiratie a pompei se numeste Indltime geometrica de aspiratie Hg... Diferenta
de energie specifica din sectiunea de aspiratie si sectiunea de refulare asigurd miscarea lichidului
prin conducta de aspiratie spre rotorul pompei. Inaltimea geometrici de aspiratie se masoara in
mod diferit in functie de tipul, pozitia in functionare a pompei (fig. 2.11). Indltimea geometrica de

aspiratie poate fi pozitivd Hg. > 0, negativa Hg, < 0 sau egala cu zero Hy. = 0.
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La etapa de proiectare se calculeaza indltimea geometrica de aspiratie, iar in procesul de
exploatare ea se verifica, astfel ca sa se evite fenomenul de cavitatie cu efectele ei negative asupra
pompei (v.p. 5.3 51 5.4).

Calculul Tnéltimii geometrice de aspiratie (fig. 2.11) se face cu relatia lui Bernoulli scrisa

pentru suprafata liberd din rezervorul de aspiratie si planul de referinta al pompei

2 2

[ v?

2
v v v
PO LN S BV N R iy (2.35)
rg 29 g 2g d2g 29
unde: z/ siz2 sunt inaltimi de pozitie , m;
5_; = % — Indltimea piezometricd corespunzatoare presiunii locale, m;

prar =f (4, @), A — altitudinea si ¢ — latitudinea localitatii in care va functiona pompa data;
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5—; = % — echivalentul presiunii de vaporizare;

vl s1v2 — vitezele medii in aceste sectiuni, se calculeaza cu relatia continuitatii,

O =viS1 = v2S>, pentru raportul §;/S> > 4, viteza vI este neglijabila, iar v> = v = Q/S;

A — coeficientul pierderilor de sarcind liniare, depinde de numarul Reynolds si de
rugozitatea relativa,

[ — lungimea conductei de aspiratie;

d — diametrul ei.

Numarul lui Reynolds se calculeaza cu relatia:

Re = = (2.36)

unde: v este viscozitatea cinematica.

Cavitatia reprezintd un fenomen fizic care are loc in zona de curgere a organelor de lucru
ale pompelor. Fenomenul apare preponderent in locurile inguste, in care viteza lichidului creste,
iar presiunea lichidului scade la presiunea de saturatie a lichidului pompat.

Pentru a evita cavitatia in pompa, nu trebuie admisa scdderea presiunii absolute la intrare
in pompd péana la presiunea de vaporizare, p2 > pvs = f (1°C) (vezi anexa 2). Din relatia (5.1) se
exprimd diferenta z2 — z/ = Hga= Hg', — indltimea critica de aspiratie,

Pvar _ Pv.s. 2 ! vz vz

v
HS = tay—+A-—+ 22—, (2.37)
9" pg  pg 29 “d2g T2g
T

Din relatia (2.37) se observa cd indltimea geometricd de aspiratie criticd HJ', este cu atat

mai mare cu cat este:

— mai mare presiunea barometricd, care este in functie de altitudinea 4 si latitudinea o;

— mai mica presiunea vaporilor saturatiei lichidului pompat, aceasta presiune este mai mica la
temperaturi scazute;

— mai mica viteza v=40/nd’, deci la aspiratie se recomanda de pus conducte cu diametru mai
mare decat la refulare, considerand debitul cerut;

— mai mica lungimea conductei I;

— mai mic coeficientul pierderilor de sarcini liniare 4, el depinde de numarul Re si de rugozitatea
peretilor conductei de aspiratie.A este mai mic pentru rugozitati mici si numere Re mari;

— mai mica pierderea de sarcind in rezistentele hidraulice locale.
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2.5.7. Stabilirea rezervei de cavitatie (NPSHr>)

Cavitatia reprezinta un fenomen fizic, care are loc in zona de curgere a organele de lucru
ale pompelor. Fenomenul apare preponderent in locurile inguste, in care viteza lichidului creste,
iar presiunea lichidului scade la presiunea de saturatie a lichidului pompat. Un factor crucial in
proiectarea pompei este evitarea cavitatiei cat din cauza obtinerii unui randament sporit, atat si din
cauza deteriorarii organelor de lucru ale pompei (Dixon and Hall 2014).

Pentru a nu provoca fenomenul de cavitatie in pompele centrifuge, nu trebuie de admis
scaderea presiunii absolute la intrare in pompa pana la presiunea vaporilor saturati, la temperatura
data a lichidului 1n legatura cu aceasta trebuie de avut o rezerva de cavitatie 4h, care reprezinta o
depasire a energiei specifice la intrare in pompa Ei fata de energia specifica ce corespunde presiunii

vaporilor saturati py.s, a lichidului transportat la temperatura data (Jlomakua A.A. 1966):

Pos _ DL Vi _Pus
pgd P9 29 pg

unde: p; este presiunea absoluta la intrare in rotor;

Ah = E; — (2.38)

)

v — viteza la intrare in rotorul pompei.

in momentul critic, cand apare cavitatia, adicd presiunea absolutd p/ < p,, rezerva de
cavitatie se numeste critica (4/,)

Pentru a asigura functionarea pompei in regim fara cavitatie se introduce rezerva admisibila

de cavitatie Ahadm

Ahgigm = @Al (2.39)
unde: @ este coeficientul rezervei de cavitatie ¢ =1,15 ... 1,4 (Muxaiinos u Mamomienko 1977).
Pentru pompele centrifuge rezerva criticd de cavitatie poate fi calculatd cu relatia lui
Rudnev (MuxaiinoB u Mamtomenko 1977):

4
3

n/Q >_ (2.40)

Ahg, = 10( |
unde: n este numarul de rotatii ale pompei, rot/min (min-1);

O — debitul volumic, m*/s;

¢ — coeficientul cavitational al rapiditatii.

Desi notarea Ahygy,, Si Ah,, este o notare traditionald Tn zona est-europeand si se mai

utilizeaza in surse bibliografice (JlTomakun A.A. 1966; UBanosckwii u np. 2015), deseori notarea

americand, si anume NPSHr (Net Positive Suction Head required) si NPSH3 (‘ANSI/HI2017°

S Conform terminologiei adoptate I1SO
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2017), devine deja o notare standard, indicatd si in SM GOST ISO 9906-2015 — Pompe
rotodinamice. Testari hidraulice (MexrocynapctBenubiii COBET 110 CTaHAAPTU3AIUN, METPOJIOTHH
u cepruduxarmu 2015), valabil in prezent pe teritoriul RM. In capitolul 4, pentru descrierea

cavitatiei a fost folosita varianta americana a notarii.

2.6. Reprezentarea curbelor caracteristice ale pompelor centrifuge

Pentru alegerea si urmarirea functiondrii unei pompe dintr-o instalatie de pompare este
necesar de a cunoaste dependentele dintre parametrii ei principali: sarcina de pompare H sau
presiunea pompei p; puterea pompei P; randamentul global al pompei 7; rezerva admisibila de
cavitatie Ah, sau NPSHr de debit al pompei Q. Determinarea acestor dependente pe cale teoretica
nu asigurd o precizie suficientd, deoarece, in timpul functionarii pompei, acesti parametri sunt
variabili si depind de multi factori, evidenta carora este dificild, de aceea se prefera obtinerea lor
prin metode experimentale pe stand. Curbele caracteristice pentru pompa de serie model CH

6,3/20-1,1-2 studiate n sectiunea 2.7-2.8, precum si in sectiunea 4.1 este prezentata in anexa.

2.7. Calculul dimensiunilor principale pentru pompele centrifuge

Pentru proiectarea rotorului pompei centrifuge (fig 2.13) sunt necesare datele initiale: tipul
lichidului cu care va lucra pompa si temperatura lui, agresivitatea fatd de piesele pompei,
actionarea pompei etc.

Parametrii necesari pentru calculul hidraulic al dimensiunilor principale ale rotorului
pompei centrifuge sunt: debitul Q, sarcina H (sau presiunea p) si turatia rotorului » sau Q, sarcina

H sirezerva de cavitatie Ah.
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Fig. 2.13. Schema sectiunii meridiane a rotorului pompei (Giilich 2020)
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Stabilim tipul de pompa in functie de turatia specifica corespunzatoare (Jlomakun A.A.

1966; MuxaiinoB u Mamomenko 1977):

S

3,65 - n\/Q
:—HE‘/_, (2.41)

unde: 7 este turatia rotorului, rot/min;
O — debitul pompei la iesire din pompa, m?/s;
H — sarcina de pompare, m.

Calculam randamentul 7 dupa urméatoarea formula:

N=NmNMnly, (2.42)

unde : 77 este randamentul hidraulic;
11, — randamentul volumic;
1 m — randamentul mecanic.
Limitele recomandate ale randamentului sunt (MuxaiinoB u Mamtomenko 1977):
— pentru pompe de gabarit mare 7 = 0,65...0,88;
— pentru pompe de gabarit mic = 0,45...0.55.
Debitul teoretic Qr si sarcina teoreticd H: se determina cu relatiile (Jlomakun A.A. 1966;

Muxaiinos u Mamomenko 1977; Usanosckuit u ap. 2015):

Qt =—, Ht =—. (2.43,2.44)

Puterea pe arborele pompei se calculeaza cu relatia (Jlomakua A.A. 1966; Muxaiinos u

Mantomenko 1977; UBanosckuit u ap. 2015):

_ pgQH
—

P (2.45)

Diametrul arborelui se calculeaza (Jlomakun A.A. 1966; MuxaiinoB u Mantomenko 1977,

WBanoBckwii u nip.. 2015) cu relatia (fig. 2.13):

3| P
d=170 / . (2.46)
Tler

n — turatia rotorului, min-1;

unde: P este puterea pompei, W,

7. — tensiunea admisibila la rasucire, 7., = 2000 N/cm?, se iau cu rezerva.
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Diametrul butucului (bucsei) rotorului cu relatia (Jlomakua A.A. 1966; MuxaiiioB u

Mamomenko 1977; UBanoBckwuii u ip. 2015):

d, = d(1,25 = 1,5), (2.47)

Viteza la intrare in pompa centrifuga se adoptd vp = 1+5 m/s

vy ~ 0,063/Qnz. (2.48)
Calculam diametrul de intrare in rotor Do din relatia ce rezulta din ecuatia de continuitate
a fluxului fluidului (Jlomakun A.A. 1966; MuxaitnoB u Mamtomenko 1977; VIBaHOBCKu# U ap.
2015):

40Q
D, = +d2, (2.49)

7[7717170

Stabilim prealabil diametrul de asezare a muchiei de intrare a paletei:

D; = Dy + (2 + 10)mm. (2.50)

Stabilim viteza de transport la intrarea pe paleta rotorului :

7Z'D1Tl

= : 2.51
Uy 60 ( )
Calculam viteza absoluta la intrarea pe paleta :
Vo
v = —, 2.52
1= (2.52)
unde: y; este coeficientul de contractie a curentului de lichid de catre paleta :
7=
vo=1- sinfy (2.53)
1 7TD1 |

Pentru calcule preliminare se ia (Muxaiinos u Mamoutenko 1977): y, = 0,75 pentru pompe
mici si y; = 0,90 pentru pompe mari. Se ia v = v;» pentru intrarea fara soc az = 90°.

Latimea paletei la intrare in rotor se ia:

Q
by=1———. 2.54
! W, AD1V1m ( )
Stabilim unghiul paletei la meridianul suprafetei de intrare:
v
pr = arctg—. (2.55)

1
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Unghiul obtinut se méreste cu 48, = 3 + 8° (unghi de atac).

Unghiul constructiv g,

Pu = B+ 4P1. (2.56)
Valorile orientative ale valorii D;:
— pentru ns< 70, D1= Do;
— pentru ns=70...100 , D= 0,9 Dy;
— pentru ns=100 ... 150, Dr= 0,8 Do.
Elementele g,, , D> si b> la iesire de pe palete se determind prin metoda aproximarilor
consecutive.

De exemplu, in prima aproximatie se iau :

u, = K,,\/2gH, (2.57)
si vy = K, _/2gH,. (2.58)

2r

Coeficientii Ku si Kyar se calculeaza cu formula lui G. Proscura si K. Pfleiderer

Kip =1+01 (72~ 1) (2.59)
U2 "“\100 '
si K,,. = (0,01 +0,015),/n, (2.60)

sau se adoptd K, ,= 1, iar v, = (0,8+0,9) v;.

Cu viteza u2 se calculeaza diametrul la iesire:

60u
D, =—2 (2.61)
m

Numarul de palete z conform relatiei lui Pfleiderer pentru stabilirea numarului de palete:

D, + D,

Z=65 '(
DZ — Dl Sin

B2— ﬁ\1>, (2.62)

2
unde: in prima aproximatie se adopta (Jlomakun 1966; MuxaitnoB u Mamomenko 1977):
g, =B,=15+30%sip, =B, =18 + 20°.

Numarul de palete se rotunjeste pana la un numar intreg.

2.8. Profilarea geometriei palelor pompei centrifuge
In surse bibliografice sunt expuse mai multe metode de profilare a paletelor (Pfleiderer

1924; Stepanoff 1948; Jlomakun A.A. 1966; Giilich 2020; MuxaitnoB u Mamtomenko 1977;

MBanosckwii u p. 2015). In cadrul sectiunii 2.8 au fost analizate 2 cele mai raspandite.
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2.8.1. Constructia paletei rotorului pompei centrifuge printr-un arc de cerc

Paleta construitda dintr-un singur arc de cerc se aplicd la pompele mici (fig. 2.14).
Algoritmul de proiectare a paletei dintr-un singur arc de cerc, expus in lucrarea lui Giilich (Giilich
2020).

Fig. 2.14. Constructia paletei rotorului pompei printr-un arc de cerc (Giilich 2020)
Raza rscn a paletei printr-un arc de cerc poate fi calculata prin relatia:
-1

B 2(rycosfyp — 1,€05P1p)

(2.63)

Tsch

2.8.2. Construirea paletei pompei centrifuge prin puncte

Pentru rotoare cu palete curbate napoi se prescrie o variatie liniara a vitezei relative w (r)
in limitele vitezei relative la intrarea pe paletd w; si a vitezei relative la iesirea de pe paletd w cu
un pas constant Aw.

Paletele curbate inapoi (fig. 2.15) se construiesc variind unghiul £ = f(r) de la valoarea de
la intrare ; panad la f,. Prin metoda integrarii grafice, variind pas cu pas valorile Ar, calculand si
construind unghiul 5, se traseazd profilul intregii palete. Pentru palete cilindrice sectiunea ei in
plan poate fi considerata corespunzatoare cu firul de curent.

Ecuatia diferentiala a profilului paletei in plan (fig. 9.2) este (Jlomakun A.A. 1966;
Muxaiinos u Mamomenko 1977; UBanoBckuii u ap. 2015):

dr dr

r-dd =—— sau dO = .
tgp rtgp

(2.64)
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Integrand relatia (1) in limitele de la 7y pana la r, si multiplicand cu %0, se obtine unghiul
de desfasurare a paletei (JJomakua A.A. 1966; MuxaitnoB u Manromenko 1977; ViBaHOBCKMi 1

ap. 2015):

180 (2 dr
0 =— :
7 )., Ttgp

(2.65)

Unghiul paletei in orice punct studiat la raza » se poate determina dacd se cunoaste
distributia vitezei relative w si a vitezei meridionale a ', , fara a considera comprimarea in lungul
razei, de asemenea si grosimea paletei S pe lungimea razei:

S an

inf = — 4+ ——. 2.66
sinf ct— (2.60)

Integrarea expresiei pentru d@ este comod de a o efectua in forma tabelara (tabelul 1).

Se noteaza functia de sub integrald prin:

1

La sfarsitul profilarii paletei se calculeazd, pentru orice raza rx , unghiul de desfasurare

(Jlomakun A.A. 1966.; Muxaitnos u Mamtomenko 1977; iBanosckuit u ap. 2015):

K

180 B; + B;
_ Z 1 i1 .

(2.68)

Fig. 2.15. Construirea paletei pompei centrifuge prin puncte (metoda Kaplan) (Giilich
2020)

In mediul MathCad, a fost realizat calculul analitic (prezentat in anexa) al parametrilor
geometrici ai rotorului pentru pompa model CH 6,3/20-1,1-2 cu urmatorii parametri geometrici
(figura 2.16).
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Tabelul 2.2 Parametri constructivi ai paletei

Diametrul | Latimea canalului Latimea Diametrul | Numarul | Rapiditatea | Randamentul
de intrare | rotoric la intrare | canalului rotoric | rotorului de ns rotorului
DO, mm bl, mm laiesire b2, mm | D2, mm | palete Z (orientativ)
26 31,75 12,75 128 6 47,62 0,8

b5

r5

r3
r4

re

Q — — — — —
(=]

Fig. 2.16. Modelarea in mediu AutoCad a sectiunii meridiane
a rotorului pentru pompa, model CH 6,3/20-1,1-2 (Bostan and Petco 2023b)
Determinarea parametrilor paletei (fig 2.17), efectuatd dupa metodologie realizata in

(JTomakxuna A.A. 1966), este prezentata in tabelul 2.3.

Tabelul 2.3. Parametrii constructivi ai paletei (Bostan and Petco 2023b)

Latimea )
Coordonata | Viteza Viteza Grosimea , Unghiul de
canalului Pasul t, _ Unghiul
Poz. radiala ry, axiald relativa paletei O, desfasurare
rotoric b, mm paletei 3° o
mm V’m, m/s W, m/s mm 0
mm
1 26 31.75 2.58 11.95 27.21 2.50 17.92 0
2 35.5 27 2.99 11.68 37.16 3.00 19.70 27.51
3 45 22.25 3.13 11.41 47.10 3.50 20.40 48.37
4 54.5 17.5 2.98 11.14 57.04 3.25 18.94 65.15
5 64 12.75 2.55 10.86 66.99 3.00 16.23 79.15
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Fig. 2.17. Geometria paletelor rotorului pompa (model CH 6,3/20-1,1-2)
obtinuta in ANSYS DM (Bostan and Petco 2023b)

2.9. Concluzii la capitolul 2

In rezultatul studiului efectuat in cadrul capitolului dat, au fost formulate urmitoarele

concluzii:

1.

Au fost prezentate considerente teoretice privind pompele centrifuge. Teoria pompelor
are la baza o serie de considerente teoretice care pot ajuta la intelegerea proceselor ce
decurg in organele de lucru ale pompei si la proiectarea acestor dispozitive.

Se constata cd, desi pe parcursul anilor in plan teoretic putem remarca un progres
semnificativ, modelele de calcul empirice sunt insuficiente pentru utilizarea in aplicatii
industriale.

A fost efectuat calculul bazat pe modelul empiric al parametrilor geometrici ai rotorului
pompei centrifuge. In urma simulirii CFD, modelul rotorului obtinut a prezentat
randament sporit in raport cu rotorul original (randamentului hidraulic a rotor original
56%, 1iar a celui obtinut 60%) (Bostan and Petco 2023b).

Model geometric al rotorului obtinut in baza calculelor empirice a fost comparat cu
modelele geometrice optimizate obtinute prin procedee de optimizare bazate pe
simularile CFD si algoritmi de optimizare, rezultatele compararii sunt prezentate in

sectiune 4.1.
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3. ARGUMENTAREA METODELOR NUMERICE DE CALCUL ALE ORGANELOR
DE LUCRU ALE POMPELOR CENTRIFUGE

3.1. Selectarea mediului software pentru realizarea procesului de optimizare

Aplicarea metodelor numerice de calcul, in contextul problemei de optimizare a organelor
de lucru ale pompelor centrifuge, necesita selectarea unui mediu software in baza caruia va fi
executat procesul de optimizare. In prezent, pe piata instrumentelor software (CAD/CAE), folosite
pentru rezolvarea problemelor de proiectare si optimizare a masinilor hidraulice, inclusiv a
organelor de lucru ale pompelor centrifuge, exista urmatoarele solutii:

— ANSYS (Ansys, Inc.): Pachetul ANSYS oferd diverse instrumente de simulare numerica,
inclusiv ANSYS Fluent si ANSYS CFX, care pot fi utilizate pentru a analiza si optimiza
performanta pompelor centrifuge. De asemenea, in cadrul ANSYS sunt optimizatoarele
DesignXplorer si optiSLang. Modulele sunt unite printr-un mediu pentru integrarea
proiectelor de inginerie Intr-un singur spatiu de informare si anume ANSYS WorkBench.

— NUMECA/ Fidelity CFD (Cadence CFD): de asemenea reprezintd un software de simulare
numericd, care include instrumente pentru analiza si optimizarea pieselor pompelor si a
altor turbomasini.

— PumpLinx (Simerics, Inc.): Un mediu software specializat conceput anume pentru a analiza
si optimiza performanta pompelor centrifuge.

— Pachetele STAR-CCM+ si STAR-CD (Siemens Digital Industries Software) de asemenea
oferd capabilititi de simulare numerica si optimizare a constructiei pompei, inclusiv CFD,
interactiunea fluid/solid — Fluid Structure Interaction - (FSI) si transferul de caldura.

— TCAE (CFD support, s.r.o.). Software CAD/CAE pentru proiectarea si optimizare a
ventilatoarelor, pompelor si a altor turbomasini.

— FLOW-3D (Flow Science, Inc.): Mediu folosit pentru modelarea dinamicii fluidelor si
solidelor. Poate fi folosit pentru optimizarea pompelor si a altor sisteme hidrodinamice etc.

Aceste instrumente oferd proiectantilor capacitatea de a modela numeric curgerea fluidului in

zona de curgere a pompei, a analiza datele si a optimiza proiectele pompelor centrifuge folosind
simularile CFD si alte tehnologii. In cazul studiului dat a fost ales mediul ANSYS, si anume
solutorul ANSY'S CFX, unul din cele mai raspandite pachete software in domeniu. Mediul ANSY'S
reprezinta deja un standard industrial si totodata satisface toate cerintele solicitate la formarea unui

proces de optimizare.
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3.2. Selectarea modelului de parametrizare a geometriei organelor de lucru ale pompei
centrifuge

3.2.1. Studiul modelelor de parametrizare a rotoarelor pompelor centrifuge

Parametrizarea modelelor geometrice este procesul de modificare a geometriei corpurilor de
lucru ale pompelor centrifuge prin varierea parametrilor numerici ai acestora. Parametrizarea
geometriei este un aspect important in rezolvarea problemelor de proiectare si optimizare a pieselor si
permite de a efectua rapid si flexibil modificari ale modelului geometric pentru a atinge anumite
caracteristici sau cerinte.

Putem mentiona cd numarul de parametri geometrici influenteazad semnificativ numarul de
simuldri. La optimizarea rotorului axial (impulsorului), numarul de parametri este relativ mic (4-6
parametri), insa, la optimizarea rotorului pompei, numarul de parametri creste considerabil. lar in cazul
optimizarii geometriei pompei in ansamblu (a geometriei rotorului pompei impreuna cu geometria
corpului pompei etc.), procedeul de optimizare poate fi realizat, din cauza unui numar sporit de
simulari, doar pe clustere mari de calcul.

in fig. 3.1-3.3 sunt reprezentate diferite metode de parametrizare a rotorului. In fig. 3.1 este
prezentat modelul care, de fapt, reprezinta desenul de executie a palelor rotorului. Profilul paletei este
format din 4 arcuri, a cate doud pentru fiecare suprafata a paletei. Pentru prima pereche de arcuri sunt
indicate coordonate pe x si y, pentru urmatoarea pereche de arcuri este indicatd doar o singura
coordonatd. De asemenea, se indica diametrul d de la care se incepe paletd si diametrul exterior al
rotorului. Realizand o serie de simulari, cu parametrii alesi in mod stohastic, s-a constatat ca, deseori,
la aplicarea modelului de parametrizare dat, crearea modelelor geometrice a fost imposibila din cauza
intersectarii arcurilor opuse, a formarii paletei cu grosime nula s.a.

La randul sau, in figura 3.2 este prezentat modelul simplificat al celui din fig. 3.1 si se poate
observa ca arcurile opuse d11, d21 si d12, d22 au fost unite din acelasi centru. Folosirea acestui model
de parametrizare duce la marirea probabilitatii obtinerii modelului geometric, insa micsoreaza familia

de geometrii posibile. In cadrul cercetirii date fost folosit modelul dat.

Fig. 3.1. Model initial Fig. 3.2. Model simplificat
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In figura 3.3 este prezentat un model bazat pe spline linii, care au inlocuit arcurile. In raport cu
primele doua modele, modelul dat mareste posibilitatea obtinerii unei geometrii fiabile si mareste

familia geometriilor posibil obtinute.

Fig.3.3. Model bazat pe spline linii

Modelul se bazeaza pe spline-linii si este asemanator cu cel prezentat in figura 2.9.2. Putem
observa ca forma paletei se determina prin punctele cu coordonate polare pi(@1, D1)... pn(®n, Dn),
iar grosimea paletei se determina cu ajutorul diametrelor di, d ...dn.

Au fost analizate mai multe variante de parametrizare, care pot fi realizate in pachetul

software ANSYS.

3.2.2. Realizarea modelului de parametrizare in cadrul ANSYS SpaceClaim

Ansys SpaceClaim reprezintd solutia de modelare modernd pentru inginerii care doresc
acces la raspunsuri 3D, dar nu au timp sau inclinatie sd invete sisteme CAD traditionale complexe.
SpaceClaim oferd instrumente care permit accelerarea pregatirii geometriei pentru simulare
(SpaceClaim Documentation. Release 2023 R1 2023).

SpaceClaim prezintd un program, care foloseste abordare de modelare directd, adica in
raport cu programe bazate pe parametrizare, cum ar fi Dassault Systémes Solid Works sau Autodesk
Inventor care nu are arbore de proiectare. La randul sau, in scopul eficientizarii aplicarii procesului
de parametrizare a modelului, in cadrul programului sunt aplicate trei mecanisme de parametrizare:

— Script Groups — metoda relativ simpla de parametrizare in cadrul abordarii directe de
modelare.
— Block Recording — care de facto reprezintd un analog al arborelui de proiectare, ce aplica

abordarea de modelare parametrica in cadrul SpaceClaim.
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— Mecanismul  de  Scriptind,
realizat In cadrul SpaceClaim
prin intermediul limbajului de
programare Python. Aceasta
in raport cu primele doud, dar
este dificil aplicabild si necesitd
cunostinte avansate in limbajul
de programare Python si in
proiectarea asistata de calculator.

Rezultatul parametrizérii efectuate

in modulul SpaceClaim este prezentat in

figura 3.4, si anume modelul geometric

al rotorului pompei centrifuge cu motor

Fig.3.4. Modelul geometric al rotorului pompei
capsulat model CH 6,3/20-1,1-2. realizat in ANSYS SpaceClaim

3.2.3. Realizarea modelului de parametrizare in cadrul ANSYS DesignModeler

A fost cercetatd, de asemenea si posibilitatea de aplicare a modulului ANSYS
DesignModeler (DM). ANSYS DM este un software de modelare, care este bazat pe abordare
parametricd. DM este utilizat pentru crearea, modificarea si pregdtirea modelelor geometrice
pentru utilizare in simulare si analizd. Procedeul de proiectare este unul mai ,,conservator” in raport
cu ANSYS SpaceClaim. DM pune la dispozitia inginerilor si designerilor o gama de instrumente
pentru crearea de geometrie complexa, fiind potrivit pentru o gama larga de aplicatii.
aplicare a procedeului de parametrizare care pot fi utilizate in cazul optimizarii organelor de lucru
ale pompelor centrifuge:

— parametrizare prin introducere directa a parametrilor geometrici;
— parametrizare prin aplicarea parametrilor prin intermediul instrumentului BladeEditor in

ANSYS DM.

Instrumentele BladeEditor reprezintd o integrare in DM a instrumentelor BladeModeler-
ului, modulului destinat proiectdrii si optimizarii palelor in turbomasini precum turbine,
compresoare si ventilatoare. Modelarea palelor se efectueaza prin indicarea unghiurilor 6 sau S si
a grosimii % a paletei rotorului pompei. In figura 3.5 este reprezentatd distributia parametrilor

geometrici, a curbelor primite in urma introducerii parametrilor geometrici in punctele de pe curba
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| care determind forma paletei.

9.6

-50,0

-75.0

-100,0

-125,0

-147,5 243
0,0 10,0 20,0 30,0 400 428 0,0 12,5 25,0 37,5 50,0 62,5 75,0 87,5 100

(a) (b)

Fig. 3.5. Distributia parametrilor geometrici

(a) unghiului @ si f# in raport cu lungimea / a paletei,

(b) grosimii paletei 2 in raport cu lungimea paletei /
Parametrizarea este efectuatd similar cu modelul din figura 3.3. Punctele prezentate in
figura 3.5 reprezintd pi(@1, D1)... pn(®n, Dn). Rezultatul parametrizarii este prezentat in figura 3.6
si anume geometria rotorului pompei original CH 6,3/20, construitd in baza modelului de

parametrizare selectat.

Fig. 3.6. Modelul geometric obtinut

In urma unui studiu au fost comparate modelele de parametrizare expuse in subsectiunea
3.2.2 51 3.2.3, de asemenea a fost cercetata si posibilitatea de aplicare a modulului CFturbo, care,
la randul sau la fel are optiuni de parametrizare. Ca urmare a fost stabilit modelul optimal aplicabil
atat pentru parametrizarea rotoarelor pompelor centrifuge, atat si pentru rotoarelor axiale sau

rotoare impulsoare si anume a modelului bazat pe aplicarea BladeEditor in ANSYS DM.
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3.3. Selectarea metodelor de discretizare a modelului geometric

Fluxul fluidului din interiorul pompei reprezintd un fenomen hidrodinamic complex,
descris de ecuatiile Navier-Stokes, care nu poate fi rezolvat analitic in general. O alternativa este
rezolvarea numerica a acestor ecuatii prin Impartirea domeniului in elemente finite sau volume.

Metodele Volumului Finit (MVF) si Metodele Elementului Finit (MEF) sunt doud metode
de discretizare aplicate la rezolvarea problemelor in diferite domenii ale ingineriei. FVM se
bazeazd pe discretizarea domeniului in volume mici (fig.3.7 (b)). Ecuatiile diferentiale sunt
transformate in relatii algebrice pentru fiecare volum. Variabilele sunt definite n centrul fiecarei
celule, iar valorile sunt calculate pentru fiecare celula.

MEF se concentreaza pe discretizarea domeniului in elemente mici, cum ar fi triunghiuri,
tetraedre etc. Proprietatile sunt definite in noduri si sunt interpolate pentru a obtine valorile in
interiorul elementelor (fig.3.7 (a)). MEF de obicei se foloseste preponderent pentru rezolvarea
problemelor de rezistenta.

MVF se adapteaza mai bine la geometrii complexe si neregulate si are un grad de libertate
mai mic in raport cu MEF, pentru ca valorile sunt definite in centrul celulei. Obtinerea paternului
general se efectueaza prin interpolarea valorilor in interiorul elementelor retelei in cazul MEF, iar
in cazul MVF prin aproximarea valorilor calculate in fiecare volum finit.

In simularea numerica a proceselor de curgere a fluidelor in pompe, prin ANSYS CFX,
ales in calitate de solutor in cazul studiului dat, procedeul de discretizare este bazat pe Metoda

Volumului Finit (Petco 2021; Jeong and Seong 2014).

Elementul

_ Centrul Volumul
re;ele: volumului de control
N
~ |

Ne

Nodurile
elementului

(a) (b)
Fig. 3.7. Exemplu al unei retele structurate pentru cele doua metode de discretizare

analizate prin (a) metoda elementelor finite si (b) metoda volumului finit (Jeong and Seong
2014)
Metoda volumului finit este o metoda de discretizare, care este potrivitd pentru simularea
numerica a diferitelor tipuri (eliptice, parabolice sau hiperbolice, de exemplu) de legi de
conservare; a fost utilizata pe scara larga in mai multe domenii de inginerie, cum ar fi mecanica
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fluidelor, transferul de cédldura s.a. (Eymard, Gallouét, and Herbin 2000).

Retelele structurate si cele nestructurate sunt doud tipuri diferite de grile utilizate in
simuldrile computationale, inclusiv in simularile CFD.

Intr-o retea structurata, celulele retelei de discretizare sunt organizate intr-un model regulat
dupa o oarecare lege. Celulele grilei dintr-o retea structuratd au forme uniforme si constante,
formate din patrulatere, hexaedre etc. Aceastd uniformitate simplifica calculatiile.

La randul sau, intr-o retea nestructurata, celulele grilei nu urmeaza un model regulat. Ele
pot avea dimensiuni si forme variabile. Celulele dintr-o retea nestructurata pot avea forme diferite,
cum ar fi triunghiuri, patrulatere, tetraedre, hexaedre etc. Retelele nestructurate se potrivesc bine
pentru geometrii complexe unde retelele structurate ar putea fi impracticabile din cauza

complexitatii unei retele construite in baza unor legi, insa deseori necesitd interventia manuala a

proiectantului.
ST TTTITT]
u 111
B T F
'f{:l":'_:
(FEFEAEREE
(a) (b)
Fig. 3.8. Reprezentarea (a) retelei structurate si (b) retelei nestructurate (Djojodihardjo and
Afiq 2015)

Mediul ANSYS Workbench are mai multe module pentru obtinerea unei retele de volume
finite: ANSYS Meshing, ANSYS TurboGrid, ANSYS ICEM CFD, ANSYS Fluent Meshing,
ANSYS HFSS Meshing. In acest studiu, parametrii optimi ai retelelor nestructurate obtinuti de
ANSYS Meshing au fost luati in considerare si comparati cu retelele structurate obtinute impreund

cu ANSYS TurboGrid st ANSYS ICEM CFD.

3.3.1 Discretizarea in baza retelei nestructurate

ANSY'S Meshing este un generator de grila de discretizare universal (fig.3.9) utilizat pentru
a crea retele de discretizare structurate si nestructurate pentru diverse aplicatii de simulare
(dinamica fluidelor computationale, mecanica solida, electromagnetism si transfer de caldura etc.).
ANSYS Meshing este un generator de grila cel mai frecvent aplicat datoritd usurintei de utilizare.
ANSYS Meshing permite personalizarea convenabila si controlul asupra parametrilor retelei, cum
ar fi densitatea retelei, dimensionarea elementului si rezolutia stratului limita. Cu toate acestea,
atunci cand se studiaza debitul intr-o pompad, ANSYS Meshing este utilizat pentru a forma o retea
nestructuratd constituitd din elemente tetraedrice care ocupa volumul intern al cdii de curgere si
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un strat limitd format din prisme care permit o descriere mai corectd a debitului In imediata
vecindtate a zidului, si anume, o schimbare puternica a vitezei cauzatd de stratul limita al
fenomenului (Bostan 2014). De asemenea, aceastd combinatie permite obtinerea unui grad ridicat
de automatizare a procedurii de plasare.

Cu scopul obtinerii parametrilor optimali ai retelei de discretizare, a fost efectuat un studiu
de convergenta, obiectivul cdruia a fost determinarea parametrilor optimali ai retelei, si anume a
marimii volumelor finite si a numdrului de straturi de inflatie, a unei indesiri a retelei de
discretizare necesare pentru descrierea corecta a curgerii In stratul limita in imediatd apropiere de

peretele zonei de curgere a organelor de lucru ale pompei.

Fig. 3.9. a) Modelul geometriei pompei de tip CH cercetate, b) Modelul de discretizare
obtinut (AS=1,5mm, 15 straturi de inflatie, 3,2-10° volume finite) (Petco 2021)

Din figura 3.9 (b) putem observa faptul ca dimensiunea volumelor finite ale retelei este
uniforma in toate cele trei domenii ale modelului geometric. Pentru stabilirea parametrilor optimi
ai retelei s-au efectuat o serie de simulari pe diferite dimensiuni ale volumului finit, la un numar

diferit de straturi de indesire la peretii zonei de curgere.
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3.3.2. Identificarea parametrilor optimali ai retelei de discretizare nestructurate

In cadrul studiului dat au fost create 16 retele de discretizare (fig.3.10) nestructurate cu
dimensiunea volumului finit 1+2,5 mm si 5+20 straturi de inflatie, pentru pompa de tip CH 6,3/32
2,2-2, de asemenea a fost realizat si studiul pentru pompa CH 6,3/20-1,1-2 (20 retele) (Petco 2021;
Bostan si Petco 2023). Pompele date au fost alese datoritd dimensiunilor relativ mici, avand cel
mai mic volum al zonei de curgere a pompelor din nomenclatorul produselor CRIS Hermetic
Pumps, volumul zonei de curgere fiind invers proportional cu resursele de calcul. Rezultatele
cercetarii pot fi extrapolate pe pompele cu dimensiuni mari.

10
o

[ ....
0

Straturi5 10 15 20/ 5 10 15 20 5 10 15 20 5 10 15 20
limita
AS=1mm 'AS=15mm AS=2mm AS=25mm

Figura 3.10. Corelatia dintre dimensiunea volumului finit, numéarul de straturi de inflatie
si numérul de volume finale din reteaua de discretizare (Petco 2021)

Pentru controlul distributiei volumelor finite a fost aplicatd optiunea Advanced Size
Function: On Proximity and Curvature, optiune care se aplica pentru a creste rezolutia retelei de
discretizare in zona cu curburd mare si in zone inguste.

Pe suprafata peretilor a fost aplicatd metoda ,,Influence”, de indesire a retelei, cu setarea
optiunii a grosimii totale, a ratei de crestere (Growth Rate) de 1,2. Grosimea straturilor de inflatie
a fost selectatd proportional cu dimensiunea volumului finit al celulei.

Setdarile simuldarii curgerii folosite in studiu
2019; 2021):

La intrare (Inlet) in racordul de aspiratie (fig.3.11) se indicd Presiunea Totald (7otal
Pressure(Stable)), Pinet = 1MPa, directionarea fluxului fiind normala. Se indicd caracterul
domeniului — Subsonic si starea de turbulentd scazutd (1%). Se considera ca la intrare in sistem
fluxul este format complet din apa in forma lichida.

La iesire (Qutlet) din racordul de refulare (fig.3.11), se indica Debitul fluxului (Bulk Mass
Flow Rate), Q = 1,75 (kg's™). La iesire din sistem, caracteristicile fluxului ce tin de turbulenta si

cavitatie sunt calculate de solutor (conditia: Zero gradient). Curgerea se considerd izoterma (t =
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25°C), cu presiune de referinta nuld (Prer= 0 atm).

Domeniului rotorului i se impune miscarea de rotatie cu turatia de 2950 min™'. La simularea
curgerii pentru descrierea curgerii terbulente, se utilizeaza modelul SST (Shear Stress Transport)
(vezi 3.3.2).

Tinand cont cd la baza simularii se ia modelul fluidului continuu bifazic, fluidul este format
din: apd in forma lichida si vapori de apd. In stare initiala fluidul este format in total din apa in
forma lichida.

Modelul de transfer al masei (model de cavitatie) este un model definit prin formula
Rayleigh — Plesset si anume modelul Zwart — Gerber — Belamri. Au fost aplicate urmatoarele
setari ale modelului: diametrul mediu al bulei este 210, presiunea de saturatie a vaporilor este
aleasd de 3170 Pa.

Aplicarea marimii pasului de timp se
efectueaza datorita utilizarii unui model de
calcul static. Functia Timecale Control
permite ajustarea dimensiunii pasului de timp
in timpul simularii pentru a asigura
convergenta si acuratetea calculului. Ca
model Timecale Control, a fost selectata
optiunea Physical Timecale.

Deoarece miscarea principala in cazul
dat este miscarea de rotatie a rotorului la o
viteza constantd, a pasului optim cautat, o
legdm de viteza unghiulara. Au fost
investigate urmatoarele cazuri: 2w, o,
., /8w, unde: w=2zn — viteza unghiulara.

Pasul optim de timp a fost egal cu Vo =

0,003237 s, scaderea pasului sub acest nivel Fig. 3.11. Aplicarea conditiilor initiale

si la limita in ANSYS CFX

nu aduce rezultate tangibile (Bostan si Petco )
(Bostan si Petco 2023)

2023)8.
Stabilirea parametrilor de calcul este de asemenea importantd, fiindca permite asigurarea

convergentei numerice, optimizarea resurselor computationale, cum ar fi memoria alocatd si

8 BOSTAN, V., PETCO, A.: Determining optimal simulation settings for the centrifugal pump parts optimization
process. JES. 8-22 (2023). https://doi.org/10.52326/jes.utm.2023.30(2).01
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timpul de executie (Petco 2021).

Pentru modelele quasi dinamice Stage SST si Frozen rotor, a fost selectat numarul final de
iteratii de calcul de 400, de asemenea calculul se finaliza la atingerea tolerantei erorii reziduale de
107, pe parcursul simuldrilor, pentru a monitoriza convergenta au fost selectati indicatorii:
presiune statica si absoluta la intrare si iesire, precum si momentul de torsiune in raport cu axa de
rotatie aplicata pe rotorul pompei (Petco 2021; Bostan si Petco 2023). Structura calculului realizata
in ANSYS WorkBench este prezentata in Anexa.

Putem mentiona ca simularea poate fi efectuata in doua abordari: in stare quasi-dinamica
(Steady-State) si tranzitorie sau dinamica (Transient). Simularile Steady-State calculeaza o
solutie cu valori medii in timp, iar simularea transient calculeaza valori instantanee in fiecare
unitate de timp pentru fiecare volum finit. Simularea transient creste considerabil resursele
necesare pentru simulare, dar oferd o imagine completa a proceselor care au loc in organele de
lucru ale pompei (Petco 2021).

Simularile Steady-State sunt folosite preponderent pentru obtinerea unor rezultate medii
si pentru a evalua comportamentul de echilibru al sistemului. Este mai rapid si mai usor de
implementat. La randul sau, simularile Transient se aplica pentru a analiza variatiile temporare.
Simularile Transient permit, de asemenea, capturarea fenomenelor dinamice si permit observarea
interactiunii intre variabile in timp.

Ambele abordari au fost comparate si, ca urmare, diferenta dintre parametrii cercetati, in
conditii de debit nominal, cu o grila de discretizare cu o dimensiune de volum finita relativ mica,
nu este considerabild. Desi simularile tranzitorii bazate pe model de turbulentda URANS ofera o
imagine mai precisd, ele consuma mai mult timp decét simuldrile in stare stationara. Asadar, putem
afirma ca, in faza finald a optimizarii procesului, este favorabil sa se aplice simulari in stare
stationard la o retea de discretizare find (Petco 2021; Bostan si Petco 2023).

Trebuie remarcat faptul ca modelul geometric este format din trei domenii (fig.3.9 (a)),
deci este necesar sa se aplice modelul de tranzitie intre domenii: modelul Stage (mixing plane) —
medierea vitezelor pe suprafata interfetei si Frozen rotor model — care modeleazd mai bine
interactiunea dintre diferite domenii (Petco 2021). Modelul rotorului Frozen adaugd in plus
ecuatiile Navier-Stokes, scrise pentru domeniul mobil la tensorul de rotatie, simuland astfel virtual
rotatia sa relativd. Metoda GGI (General Grid Interface) este utilizatd ca metoda de conectare a
volumelor finite.

A fost efectuatd si o comparatie dintre modelele de rotor Stage si Frozen. Putem observa
ca, la simularea debitului printr-o pompa centrifugd, modelul Frozen rotor ofera rezultate adevarate

in comparatie cu modelul Stage (mixing plane), in raport cu dimensiunea volumului finit, cu cca.
69



2-5% eroare relativa (calculatd in functie de 1naltimea pompei) (Bostan si Petco 2023).
Rezultatul studiului

Pe parcursul acestui studiu au fost efectuate 128 de simulari pe diferite grile de
discretizare, cu dimensiunea volumului finit de 1+2,5 mm si cu 5+20 straturi de umflare, la
diferite regimuri de curgere: debit minim (Qmin = 2 m3/h), debit nominal (BEP) (Qnom = 6,3
m3/h) si la debit maxim (Qmax = 9,5 m3/h), de asemenea, au fost comparate modelele de
turbulentd k- si SST la debit nominal (Bostan si Petco 2023).

A fost efectuatd o serie de simulari la o marime diferita a volumului finit (S = 1+2,5mm),
la un numar diferit de straturi de inflatie (5+20 straturi) pentru pompa CH 6,3/20-1,1-2.

Rezultatele complete ale seriei de simulari efectuate sunt prezentate in anexa A.S.
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Fig. 3.13. Rezultatele simularii: Frozen rotor, SST model (a) pompa CH 6,3/32; Qmin = 2
m3/h) (Bostan si Petco 2023), (b) pump: CH 6,3/32; Quom = 6,3 m3/h,) (Bostan si Petco 2023),
(c) pompa: CH 6,3/32; Qmax = 9,5 m3/h)(Bostan si Petco 2023), (d) pompa: CH 6,3/205 Qnom

=20m3/h (Petco 2021).
3.3.3 Modelului de discretizare in baza retelei structurate

A fost cercetati si posibilitatea aplicarii tipului structurat al retelei de discretizare. in cadrul
studiului dat au fost folosite modulele ANSYS ICEM si ANSYS TurboGrid.

ANSYS TurboGrid este un generator de grila special conceput pentru aplicatii cu
turbomasini (pompe, compresoare axiale si turbine). Ofera o generare automata a retelei de
discretizare, gestionata de algoritmi automatizati, care permit prelucrarea geometriilor complexe
ale paletelor rotoarelor centrifuge, axiale, statoarelor cu palete fixe s.a. Figura 3.17 prezinta reteaua
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de discretizare generata In ANSYS TurboGrid. Reteaua a fost formata tinand cont de parametrul
y* egal cu 1 si numarul Reynolds asumat al fluxului de fluid in rotor egal cu 5-10° (Bostan si Petco

2023).

Fig.3.17. Mesh structurat, obtinut in ANSYS TurboGrid (Bostan si Petco 2023)

Generarea automata a retelei de discretizare se realizeaza In baza topologiei preselectate.
Topologia (Topologic Set) este o structurd de blocuri care actioneaza ca un cadru pentru
pozitionarea elementelor/ volumurilor retelei. Topologia afecteaza modul de realizare a retelei si
poate influenta calitatea retelei. TurboGrid foloseste topologia optimizata ATM si ATM3D (Ansys
TurboGrid User’s Guide. Release 2021 R2 2021).

Blocurile topologice reprezintd sectiuni ale retelei care contin un patern de repartitie a
elementelor hexaedrice. Repartitia elementelor sau volumurilor in functia unei structuri stabilite
de blocuri topologice permite formarea unei grile de inaltd calitate. Topologia este investigata la
diferite straturi (in special straturile hub si carcasa) pentru a-i verifica calitatea. Blocurile de
topologie sunt pozitionate implicit pentru varierea optimald a dimensiunilor elementelor
grilei (Ansys TurboGrid User’s Guide. Release 2021 R2 2021).

Din figura 3.18 putem observa ca topologia (Topologic Set) serveste ca fundal pentru
generarea retelei de elemente sau volume finite. In figura blocurile, care ghideaza crearea grilei,
sunt prezentate cu linii groase, iar elementele finite din stratul cercetat cu linii subtiri.

A fost efectuatd o serie de simulari pentru obtinerea parametrilor optimali de creare a grilei.
Tinand cont cd crearea grilei se efectueaza in mod automat, pentru obtinerea grilei a fost variat
parametrul Size Factor de la 1 la 5. Reteaua a fost formata tindnd cont de parametrul y+ dorit egal
cu 1 si numarul Reynolds asumat al fluxului de fluid in rotor egal cu 5-10°. Parametrul Size Factor
se aplica pentru varierea densitatii grilei, valoarea marimii primului element sau a grosimii, latimii

stratului de indesire sau a numarului de straturi se calculeaza automat. Variind parametrul Size
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Factor, s-a constatat ca valoarea optimala a parametrului este de 1+1,5. Pentru pompele de model
CH 6,3/20 si CH 6,3/32 s-a format o grila cu un numar de volume finite de circa 5-10° noduri de
retea. Se poate remarca cd, pentru calculul curgerii in rotorul pompei, timpul de calcul se
micsoreaza in raport cu reteaua nestructurata. De asemenea, datorita automatizarii procedurii de
creare a retelei de elemente finite, se poate de mentionat ca aplicarea grilei structurate este mai
convenabild in raport cu cea nestructurata formatd de ANSYS Mesher, insa modulul dat nu poate
fi aplicat pentru formarea retelei de discretizare a organelor de lucru, cum ar fi racorduri, volute
etc. In cazul dat a fost efectuat studiul de aplicare a modulului ANSYS ICEM.

Instrumentul ANSYS ICEM este generatorul de retele de discretizare cel mai fin reglat,
conceput, in primul rand, pentru a genera grile hexaedrice structurate de inalta calitate si include
o gama larga de metode pentru crearea diferitelor tipuri de modele de plasa. Modulul este dificil
de stipanit, avand in acelasi timp cel mai extins set de instrumente dintre toate modulele furnizate
de ANSYS. Trebuie remarcat faptul ca, dacd TurboGrid are un set topologic gata facut care
determina distributia volumelor, la randul sau, pentru a construi o plasd in ICEM, structura blocului
trebuie construitd manual. Acest lucru creste foarte mult timpul de obtinere a plasei finite si
sporeste cerintele pentru abilitdtile inginerului.

Figura 3.19 prezinta sistemul de blocuri, pe care este construita grila de volume finite. Este
prezentat si un fragment din grila construitd in ICEM, limitele tranzitiei dintre blocurile asociate
cu geometria sunt vizibile. Deoarece spirala carcasei pompei are o geometrie complexa, angajarea
devine o sarcind dificila, astfel incat utilizarea unei plase structurate in bloc nu poate fi folosita

doar in faza finald de optimizare, la validarea rezultatelor.

Fig. 3.18. Structura topologica a retelei Fig. 3.19. Un sistem bloc care defineste
distributia elementelor si un fragment dintr-o
grila structurata obtinut in ANSYS ICEM
(Bostan si Petco 2023)
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3.4. Modelarea curgerii fluidului in organele de lucru ale pompei centrifuge

Calculul numeric al curgerii fluidului este o tehnica utilizata pentru a simula si analiza
comportamentul fluidelor in diverse conditii. Simularea turbulentei este un aspect esential in
analiza fluidelor si are o importantd semnificativa in domeniul turbomasinilor.

Turbulenta reprezintd o miscarea dezordonatd, neregulatd si, aparent, aleatorie a
particulelor fluidului. Majoritatea fluxurilor care apar in naturd si in aplicatii de inginerie sunt
turbulente. Straturile limitd, care cresc pe aripile aeronavelor, sunt turbulente. Majoritatea
proceselor de ardere implica turbulente si adesea chiar depind de aceastea; fluxul de gaze naturale
si petrol in conducte este turbulent. Inginerii chimisti folosesc turbulenta pentru a amesteca si
omogeniza amestecurile de fluide si pentru a accelera vitezele de reactie chimica in lichide sau
gaze. Debitul apei 1n rauri si canale este turbulent (Tennekes and Lumley 1972).

Problema de descriere a procesului de turbulentd are un rol important pentru redarea
curgerii fluidului. Turbulenta a fost cercetata de matematicieni si fizicieni notabili ai secolului 20,
precum Kolmogorov, von Neumann, Heisenberg, Feynman. Se poate constata cd turbulenta este
mai degrabd, un domeniu uriag cu aplicatii esentiale In inginerie, geofizica, astrofizica si
cosmologie. Diversitatea problemei de turbulentd si complexitatea sa specificd nu ar trebui sa
ascunda faptul ca subiectul apartine in marea masura fizicii. Dificultatile centrale in domeniu sunt
cele ale fluctuatiilor puternice si ale cuplarii puternice — teoria campului si fizica materiei
condensate se confrunta cu aceleasi probleme (Falkovich and Sreenivasan 2006). Trebuie de
mentionat ca, In sistemele multifazice, turbulenta fazei continue (gaz sau lichid) este modulata
datorita interactiunilor dintre faza continud si particulele in suspensie, iar aplicarea modelului
multifazic la un flux turbulent complica modelele de curgere existente in functie de proprietatile
fizice, ducand la cresterea complexitatii de calcul. Acelasi lucru se refera si la modelarea
interactiunii lichidului cu particulele etc (Hoque et al. 2023).

Este foarte greu de dat o definitie precisa a turbulentei, tot ce se poate face este sa se enumere

cateva dintre caracteristicile fluxurilor turbulente (Bostan 2014; Tennekes and Lumley 1972):

— Numarul Reynolds mare. Fluxurile turbulente apar intotdeauna la numere Reynolds mari.
Turbulenta provine adesea ca o instabilitate a fluxurilor laminare daca numarul Reynolds
devine prea mare si se explica prin faptul ca numarul Reynolds reprezinta raportul dintre forte
de inertie si forte de frecare prezente in flux.

— Neregularitatea, care reprezintd caracteristica de neregularitate si aleatorietate a structurii
fluxurilor turbulente. Acest lucru face imposibilda o abordare deterministd a descrierii
procesului de turbulentd, iar studiul procesului de turbulenta, datorita caracterului pronuntat,

aleatoriu se bazeaza pe metode statistice.
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— Difuzivitate turbulentei, care provoaca amestecare rapida si viteze crescute de transfer de
impuls, caldura si masa, este o altd caracteristica importanta a tuturor fluxurilor turbulente si
este caracterizat prin vaste fluctuatii ale fluxului.

— Fluctuatii tridimensionale ale vorticitatii. Turbulenta este relationald si tridimensionala.
Turbulenta se caracterizeaza prin niveluri ridicate de vartejuri fluctuante.

— Disiparea fluxurilor turbulente sunt intotdeauna disipative. Tensiunile de forfecare vascoase
efectueaza lucrdri de deformare care maresc energia internd a fluidului in detrimentul energiei
cinetice a turbulentei. Turbulenta necesitd o aprovizionare continud de energie pentru a
compensa aceste pierderi de vascoase. Dacd nu este furnizata energie, turbulenta scade rapid.

— Continuitate. Turbulenta este un fenomen continuu, guvernat de ecuatiile mecanicii fluidelor.
Chiar si cele mai mici scale care apar Intr-un flux turbulent sunt de obicei mult mai mari decat
o scard de lungime moleculara.

Totodata trebuie de mentionat ca turbulenta nu este o caracteristica a fluidelor, ci a fluxului.

De asemenea turbulenta nu depinde de natura fluidului si are aceleasi caracteristici indiferent de

natura fluidului, ceea ce arata independenta procesului de proprietdti moleculare ale fluidului

cercetat (Bostan 2014; Tennekes and Lumley 1972).

3.4.1. Modelul matematic al curgerii fluidului

Studiul turbulentei este in mod clar o activitate interdisciplinara, care are o gama foarte
larga de aplicatii. Simularea curgerii fluidului si stabilirea parametrilor fluxului reprezintd o
problema complexad, pentru calculul numeric in functie de tipul curgerii (Giilich 2020):
— Fluxurile irotationale nevascoase (potentiale) pot fi descrise de ecuatia Laplace. Un flux se

numeste potential daca existé o astfel de functie ¢, unde v = grade
du Jdv OJw

—t—+— =0,
ax "oy oz

92 9%¢ o7
v, 09 09
dx? 0dy? 0z?

=0.

Putem inlocui relatia dintre potential si viteza si ajungem la ecuatia Laplace, care va avea
forma:
VZ-p=0. (3.1)
— Fluxurile rotationale nevascoase sunt gestionate de ecuatiile lui Euler. Ecuatiile lui Euler
constituie un sistem de ecuatii ce descriu miscarea fluidelor fard viscozitate si reprezintd o

consecinta a conservarii masei, momentului si energiei in cadrul ecuatiilor Navier-Stokes:
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ou
—tu-Au=-Vw+gyg

ot (3.2)
V-u=0
— Fluxurile véascoase rotative sunt descrise de ecuatiile Navier-Stokes. Gratie complexitatii
curgerii fluidului in organele de lucru ale turbomasinilor, pentru simularea curgerii fluidului
se folosesc modelele de calcul bazate pe ecuatii Navier-Stokes.

Pompele centrifuge functioneazd prin transformarea energiei mecanice de rotatie a
rotorului pompei in energia unui flux de fluid, un astfel de flux complex este descris de ecuatiile
Navier-Stokes, utilizate pentru a modela miscarea fluidului in zona de curgere a organelor de lucru
ale pompei. Ecuatiile descriu fenomenele fizice complexe, cum ar fi formarea vartejelor, fluxuri
inverse, turbulente, si permit obtinerea caracteristicilor fluxului, cum ar fi distributia cAmpului de
presiune si de viteza, pierderile hidrodinamice etc. (Petco 2019; 2021; Bostan si Petco 2023).

Ecuatiile Navier-Stokes reprezintd un set de ecuatii cu derivate partiale constand in ecuatia
de conservare a masei (ec. 3.3) si ecuatia de conservare a momentului (ec. 3.4). Forma diferentiala

a ecuatiei de continuitate este:

Z—Z + V(pu) =0, (3.3)
unde: p este densitatea fluidului, « - viteza fluidului si ¢ - reprezinta timpul.
Ecuatia de conservare a momentului, in trei dimensiuni, are forma:
a—u+u-Vu=f—1Vp+v-Au,
ox p (3.4)

unde: p este presiunea fluidului, /- forta unitard de masa, raportata la masa, 7 - tensorul de tensiune

vascoasa, definit prin ecuatia constructiva a fluidului newtonian:
1
T= 21/(5 —§(V-u)1),

aici v reprezinta vascozitatea cinematica, | - tensorul unitar de ordinul al doilea, iar S este tensorul
vitezei de deformare:
S = 2v(Vu + Vu’).

Partea stangd a ecuatiei (4) reprezintd fortele de inertie unitare, iar termenii din partea
dreapta reprezintd fortele masice, fortele de presiune si, respectiv, fortele de frecare vascoase
(Bostan 2014).

Sistemul de ecuatii Navier-Stokes (3.3) si (3.4) reprezintd un sistem neliniar de ecuatii cu
derivate partiale, fapt care se datoreaza termenului de inertie u- V. Acest termen neliniar introduce
interactiuni complexe intre structurile de diferite scari din miscarea fluidului, fiind considerat sursa

primordiald a turbulentei. Neliniaritatea poate deveni relativ slaba, daca fortele de inertie, care au
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rol destabilizator, sunt mici in raport cu fortele de frecare. In acest caz, ecuatiile Navier-Stokes pot
fi rezolvate exact sau integrate numeric fara ipoteze simplificatoare suplimentare. In cazul general,
solutionarea ecuatiilor Navier-Stokes este extrem de dificild. La momentul actual, a fost
demonstratd doar existenta solutiilor slabe, iar prezenta solutiilor tari fiind valabila doar pentru
intervale de timp mici. Prin urmare, diverse simplificari sunt considerate pentru a facilita gasirea
solutiilor, daca nu exacte, cel putin aproximative. Trebue de mentionat cd in cazul simularii
curgerii fluidelor prin organele de lucru ale pompei, ecuatiile Navier-Stokes sunt simplificate prin
adoptarea unei serii de ipoteze simplificatoare: tratarea fluidului ca fluid newtonian, la o curgere
incompresibild, izoterma cu o viscozitate dinamica a fluidului constanta. (Bostan 2014)

Deoarece nu se poate obtine o solutie analiticd a ecuatiilor Navier-Stokes, care reprezinta
o descriere matematicd exactd a curgerii, aceste ecuatii pot fi rezolvate intr-o manierad
aproximativd, Impartind un domeniu de curgere complex intr-o multitudine de celule mici, prin
metode numerice (Giilich 2020). Solutia numerica, desi este doar o aproximare numericd a
proceselor fizice reale din curgerea unui fluid, este, totusi, cea mai rationald abordare atat pentru
rezolvarea problemelor de calculare a caracteristicilor teoretice ale unei pompe, cat si pentru
rezolvarea problemei de calcul si optimizare a componentelor pompei (Bostan si Petco 2023).

De asemenea, trebuie remarcatd principala problema in calculul curgerii fluidelor, si
anume, modelarea procesului turbulent, care consta in fluctuatii pronuntate ale campului de
curgere in timp si spatiu, care pot avea un impact semnificativ asupra caracteristicilor curgerii.
Turbulentele apar atunci cand fortele de inertie din fluid devin semnificative in comparatie cu
fortele vascoase si se caracterizeaza printr-un numar Reynolds ridicat. Este un proces complex, n
principal, pentru ca este tridimensional, instabil si consta in mai multe scari (Giilich 2020; Ansys
CFX Solver Theory Guide. Release 2021 R2 2021).

Daca vitezele din ecuatia (3.4) sunt considerate ca fiind instabile, ecuatiile Navier-Stokes
ar fi suficiente pentru a calcula curgerile turbulente. Aceastd Simulare Numerica Directa (Direct
Numerical Simulation - DNS) a curgerilor turbulente in componentele pompei este, totusi, dincolo
de capacitatile de calcul actuale. Pentru a descrie exact toate fluctuatiile turbulente, sunt necesare
grile de calcul extrem de fine si timpi de calcul excesivi. Numarul N de elemente necesare intr-o

retea de discretizare pentru DNS poate fi estimat din ecuatia N = Re??

. Pentru lichidul care curge
prin rotorul pompei, Re = 10%, numarul recomandat de volume finite este N= 10/? (Giilich 2020).

Modelele de turbulenta sunt utilizate pentru a descrie corect curgerea turbulentd. Aceste
modele sunt necesare pentru a simplifica reprezentarea matematica a fluxurilor turbulente prin
metode numerice, care simuleazd comportamentul fluidului turbulent. Acest lucru permite

descrierea interactiunii dintre vartejurile turbulente si parametrii medii ai curgerii. Astfel, alegerea
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modelului de turbulentd si a parametrilor de turbulentd pertinenti addposteste una dintre
principalele incertitudini ale calculelor Navier-Stokes ale turbomasinilor (Gtilich 2020).

Trebuie de remarcat faptul ca, in cazul simuldrii curgerii fluidelor prin sectiunea de curgere
a pompei, ecuatiile Navier-Stokes sunt simplificate prin adoptarea unei serii de ipoteze
simplificatoare: fluidul este tratat ca un fluid newtonian, curgerea sa fiind incompresibila,

1zoterma, cu o vascozitate dinamica constantd (Petco 2021).

3.4.2. Alegerea modelului de turbulenta

Cea mai frecvent utilizata abordare de modelare este RANS (Reynolds-Averaged Navier-
Stokes), care permite modelarea fluxurilor turbulente pe baza calculdrii mediei ecuatiilor Navier-
Stokes in timp. Principala diferentd a acestei abordari este cd viteza si presiunea medii sunt
impdrtite in componente medii si componente turbulente. Aplicarea calcularii mediei ecuatiilor
Navier-Stokes necesita introducerea unor termeni suplimentari care sunt interpretati ca tensiuni
aparente si fluxuri termice aparente asociate miscarii turbulente, fiind formulati in functie de
parametrii medii prin intermediul modelelor de turbulenta care sunt necesare pentru a inchide
sistemul de ecuatii Reynolds medii (Bostan 2014).

Modelele de turbulenta introduc ipoteze suplimentare, care, de reguld, nu mai constituie o

reflectare strictd a principiilor generale de conservare. Una din aceste ipoteze fiind: aproximatia

R

liniara Boussinesq T;j

= vr* §;, care descrie dependenta liniard a tensorului Reynolds rfj sia
tensorului vitezelor de deformatie S;, (Kleinstreuer 1997), atunci ecuatiile (3.5) si (3.6) pot fi

reformulate ca :

Jui _ 0 3.5

_ou; 0 ou; 0u; 10p
it S FEPRRVIN (e Sty | i 3.6
Y dx; 0x; I(V vr) <6xj 0x; * p 0x; 0 (3.6)

Modelele de turbulentd bazate pe ecuatiile Navier-Stokes mediate dupa Reynolds
(Reynolds Navier-Stokes averaging — RANS) (3) si (4) sunt cunoscute sub numele de modele
statistice de turbulentd, datoritd procedurii de mediere statistica utilizatd pentru obtinerea
ecuatiilor. Datoritd utilizarii procedurilor de calcul al mediei, suntem obligati sa introducem
termeni necunoscuti suplimentari care contin produse ale unor cantitati fluctuante care actioneaza
ca tensiuni suplimentare in fluid. Acesti termeni se numesc tensiuni Reynolds (Petco 2019; Bostan
si Petco 2023).

Tensiunile Reynolds trebuie sd fie modelate cu ajutorul unor ecuatii cantitative

suplimentare pentru a obtine "elemente de inchidere". Inchiderea presupune ca existd un numar
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suficient de ecuatii pentru toate necunoscutele, inclusiv pentru tensorul de tensiuni Reynolds care
rezultd din procedura de mediere. Ecuatiile utilizate pentru a inchide sistemul definesc tipul de
model de turbulenta (Ansys CFX Solver Theory Guide. Release 2021 R2 2021).

Se poate evidentia si faptul ca, pe langa abordarea RANS utilizata pentru calculul in regim
stationar, existd modele dinamice RANS modificate sau (Unsteady Reynolds-Averaged Navier -
Stokes — URANNS) utilizate pentru calculul tranzitoriu. Spre deosebire de modelul RANS, care
calculeaza media variabilelor de curgere in timp, modelele URANS iau in considerare fenomenele
de curgere nestationare prin includerea in ecuatiile de guvernare a unor termeni dependenti de
timp, ceea ce permite simularea unui model de curgere variabila in timp (Bostan si Petco 2023).

Modelele de turbulenta, utilizate la calculul numeric al curgerii fluidului in organele de lucru
ale pompei, sunt:
—  Model Standard k-¢ (Chien k-epsilon): unul dintre cele mai importante modele de
turbulentd, fiind considerat un standard industrial (4nsys CFX-Solver Modeling Guide. Release
2021 R2 2021). Acesta este modelul de turbulentd de bazd din CFX, care rezolva ecuatiile de
transport pentru energia cinetica turbulenta (k) si rata de disipare a acesteia (g). Acest model este
utilizat pe scarda largd, deoarece convergenta este mai bund decat in cazul altor modele de
turbulentd. Modelul standard k-¢ este un model universal potrivit pentru o gama largd de curgeri
turbulente, dar utilizarea sa poate fi compromisda din cauza supraestimarii energiei cinetice
turbulente in locuri cu un gradient puternic de vitezd, modelul de curgere fiind distorsionat
(Menter, Sechner, and Matyushenko, 2021). Utilizarea acestui model poate duce la pierderea
acuratetei in cazul curgerilor pe traiectorii curbe, in geometrii precum tevi curbate sau difuzoare.
De asemenea, modelul k-epsilon nu descrie bine fluxurile turbionare si fluxurile secundare
puternice. Ar putea fi dificil de simulat curgerea prin componentele rotitoare ale pompelor,
deoarece fortele corpului influenteaza straturile limita. Aceste fenomene pot fi intalnite in parti ale
pompei, cum ar fi rotoarele, difuzoarele, volutele etc. (Giilich 2020). Modelul Standard k-¢ poate

fi descris prin ecuatiile (3.7) si (3.8) (Chien 1982):

d(pk) d(pujk) 9 e\ 0k

=P - — — |=— 3.7
Jt + 0x; P p”ax,- ‘u+ak ox; (3-7)

d(pe)  0(puje) £ pe 0 U\ 0
= Co1fy—P — Copfy —+ — L P L (3.83)

ot T Tow | CalipPTlefimmto (”+ak>axj TPk
unde: P = 7y % , p este densitatea si u este vascozitatea dinamica.
]

—  Modelul RNG k-¢ prezentat in lucrarea (Yakhot et al. 1992) si modelul k- ¢ realizabil

prezentat in lucrarea (Shih et al. 1995): Modelele reprezintd variantele modelului k- ¢ standard

78



(Ansys CFX-Pre Users Guide. Release 2021 R2 2021). Modelul RNG (Re-Normalization Group)
k-¢ ofera predictii imbunatatite prin modificarea termenului de producere a turbulentei. Modelul
k-¢ realizabil Incorporeaza constrangeri suplimentare bazate pe conditia de realizabilitate pentru a
asigura un comportament fizic realist al turbulentei. Astfel, este evitatd productia nerealista de
energie cinetica turbulenta ridicata (Giilich 2020).

—  Modelul k- Standard (Wilcox k-omega Turbulence Model): un model de turbulenta cu
doua ecuatii, utilizat ca o aproximare pentru ecuatiile RANS, implica rezolvarea ecuatiilor de
transport ale energiei cinetice turbulente £ si ale ratei de disipare specifice w. Avantajul acestui
model constd 1n tratarea curgerii in apropierea peretelui (Bostan 2014). Modelul nu implica
functiile complexe de amortizare neliniard necesare pentru modelul k- € si, prin urmare, este mai
precis si mai robust (Ansys CFX Solver Theory Guide. Release 2021 R2 2021). Acest model a fost
dezvoltat special pentru fluxuri cu gradienti de presiune puternici (fluxuri similar apare difuzere)
(Giilich 2020). Modelul este utilizat in principal din motive istorice, deoarece a fost inlocuit de
modele k-0 modificate, cum ar fi modelele SST si BSL ale lui Menter, din cauza dependentei
puternice a solutiei de valorile ® ale fluxului liber in afara straturilor de forfecare (Menter, Sechner,
and Matyushenko, 2021). Modelul de turbulenta k- Standard, ecuatiile (3.9) si (3.10) este prezent
in lucrarea (Wilcox 2008):

d(pk) N d(pujk)
ot ax]

= P~ B pok +— (+ pk>ak (3.9)
B Fpw axjﬂ % 0x; '

d(pw) N a(pujw)

ot 0x; (3.10)
_Yo ) i ( %) Jdw| poy 0k dw
_kP Bpw +axj[u+aa,

—  Modelul SST (Menter's Shear Stress Transport) k-omega: Acest model hibrid combina
modelele k-¢ si k~w pentru a surprinde avantajele ambelor modele (Bostan 2014). Modelul SST
este model de simulare a turbulentei cel mai frecvent utilizat datoritda combinatiei simultane a
punctelor forte ale modelelor k- (descrierea curgerii in apropierea peretilor) si k-¢ (descrierea
curgerii libere a fluidelor) (Petco 2019). Avantajul modelului SST fatd de modelele de mai sus este
acuratetea sa ridicatd pentru fluxuri cu gradienti de presiune nefavorabili si separare (Menter,
Sechner, and Matyushenko, 2021), care oferd predictii Tmbunatatite ale tensiunii de forfecare
turbulenta 1n regiuni cu gradienti de forfecare mare si gradienti de presiune nefavorabili (4nsys
CFX Solver Theory Guide. Release 2021 R2 2021), dar fluxurile pe traiectorii curbe nu sunt inca
bine simulate (Giilich 2020). Modelul de turbulentd SST (Menter's Shear Stress Transport), si

anume ecuatiile (3.11) si (3.12), este prezent in lucrarea lui Menter (‘Two-Equation Eddy-
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Viscosity Turbulence Models for Engineering Applications | ATAA Journal’ 1994):
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—  Modelul k-omega BSL (Menter's Baseline Turbulence Model) (Menter 1994): este aproape
identic cu modelul SST al lui Menter, este mai eficient din punct de vedere al calculului, dar mai
putin precis decat modelul SST.
—  Modelul generalizat k-omega (GEKO) ofera o reprezentare imbunatatitd a turbulentei in
simuldrile CFD (Menter, Lechner, and Matyushenko 2019). Modelul GEKO, utilizat iIn Ansys,
curgere in comparatie cu modelele standard k-omega. Se demonstreaza ca modelul poate acoperi
o gama larga de solutii. Prin selectarea coeficientilor optimi se poate gasi o conformitate ridicata
cu datele experimentale, ceea ce permite sa fie utilizat ca baza pentru studii de Invatare automata
(Menter, Sechner, and Matyushenko, 2021), dar, cu parere de rau, modelul GEKO inca nu s-a
recomandat 1n aplicatii industriale din domeniu.
—  Reynolds stress model (RSM) (Yakhot et al. 1992): RSM rezolva direct ecuatiile de
transport pentru tensiunile Reynolds. Acest model oferd informatii mai detaliate despre structura
turbulentei. Este potrivit pentru curgeri cu fluxuri secundare complexe sau fluxuri turbionare. De
asemenea, este necesar sa se defineasca conditiile la limita pentru parametrii suplimentari. Modelul
nu este popular in industria turbomasinilor (Giilich 2020), din cauza predispozitiei la probleme
numerice in propozitii complexe si a retelelor de discretizare suboptime (Menter, Sechner, and
Matyushenko, 2021).
—  Modelul Spalart-Allmaras (Spalart and Allmaras 1992): Acest model cu o singura ecuatie
utilizeaza o ecuatie de transport pentru vascozitatea turbionara si este deosebit de eficient pentru
simularile stratului limita si pentru curgerile atasate. Acest model este utilizat pe scara larga pentru
aplicatii aerodinamice externe in industria aeronauticad. (Menter, Sechner, and Matyushenko,
2021), dar nu se aplica in solutii industriale in domeniul turbomasinilor.

In afard de calculele stationare, dacd este necesar si se descrie fluxuri complexe ai ciror
parametri sunt greu de calculat in timp, se utilizeazd modelarea tranzitorie. In acest caz, se
utilizeaza urmatoarele grupuri de modele si modele hibride:

— URANS, o abordare cu mediere in functie de timp care rezolva ecuatiile Navier-Stokes mediate
de Reynolds, enumerate mai sus.
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— Simularea cu rezolvare la scara (Scale-Resolving Simulation — SRS) este o abordare CFD,
adicd o abordare intermediara intre simuldrile URANS si simularea numerica directa DNS,
care urmareste sd descrie atat structurile de curgere turbulentd la scara mare, cat si la scard
mica. Desi modelele URANS au performante bune in calcularea curgerii confinate de pereti,
trebuie, totusi, remarcat faptul ca utilizarea unor astfel de modele este importanta in rezolvarea
problemelor multifizice complexe ale turbomasinilor, cum ar fi calculele termice in zonele de
amestecare nestationard a fluxurilor la temperaturi diferite, la simularea cavitatiei vortexurilor,
care este cauzatd de un camp de presiune turbulentd nestationara, la modelarea acustica in
sistemele hidraulice, atunci cand turbulenta creeaza surse de zgomot etc. (Best Practice:
Scale-Resolving Simulations in Ansys CFD 2015). Printre aceste modele se numara Large
Eddy Simulation (LES), un model care descompune curgerea in structuri vortex la scard mare
si modeleaza vartejurile turbulente la scard mica, precum si hibrizii sdi cu modele RANS. Cele
de mai sus sunt extrem de sensibile la densitatea grilei si, prin urmare, nu pot fi utilizate n
procesul de optimizare. Urmatoarele modele SRS sunt disponibile ca astfel de modele in
produsele ANSYS:

o  Simularea vartejelor mari (Large Eddy Simulation — LES): Metoda Large Eddy Simulation
(LES) este un model care descompune curgerea in structuri vortexice la scard mare si
modeleaza vartejurile turbulente la scara mica. Modelul prezentat de Smagorinsky in 1963
(Smagorinsky 1963) reprezinta implicatia teoriei turbulente izotrope locale a lui Kolmogorov
K41 (Kommoropos 1941), care descrie vartejuri de turbulentele mari ale fluxului care sunt
dependente de geometrie, in timp ce scarile mai mici sunt mai universale. Calculele LES
necesita o plasa foarte fina, care trebuie sa fie cat mai izotropa cu putinta (Giilich 2020). LES
rezolva structurile turbulente la scara mare, dar existd probleme atunci cand se calculeaza
miscdrile turbulente la scara mica in stratul limita, deoarece structurile calculate sunt incd mai
mici decat rezolutia retelei. Pentru a simula astfel de curgeri, se utilizeaza metode hibride
RANS-LES. Trebuie remarcat faptul cd, din cauza numarului mare de Reynolds Re = 10°,
pentru a calcula curgerea fluidului intr-o paleta a rotorului pompei centrifuge, numarul de
elemente finite trebuie sa fie egal cu N=108-10°, iar numarul de iteratii de calcul al simularilor
creste de la 10? la 10%-10° (Best Practice: Scale-Resolving Simulations in Ansys CFD 2015).
Desi LES a fost prima data folosita in aplicatii industriale de Deardoff incd in 1970 (Deardorff
1973), din cauza necesitdtilor de resurse de calcul sporite, isi asteapta largd aplicare 1n
industria turbomasinilor cand va fi atins nivelul ridicat al puterii de calcul (Zhiyin 2015).

o  Simularea adaptiva la scard (SAS - Scale-Adaptive Simulation sau SST- SAS) este o abordare

hibrida de modelare a turbulentei utilizatd in simularile CFD. Acesta combina elemente ale
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metodelor RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes) si LES (Large Eddy Simulation)
pentru a surprinde o gama larga de fenomene de curgere.

o  Simularea Vartejelor Mari (Detached Eddy Simulation - DES): Metoda de simulare a
vartejilor detasati este o combinatie a modelelor RANS si LES. Aceasta utilizeaza modelul
RANS pentru a prezice curgerea medie si modeleaza vartejurile mari folosind LES. DES este
utilizat in mod obisnuit in zonele in care sunt prezente atat fluxuri laminare, cat si turbulente.
Modele expuse mai sus sunt extrem de sensibile la densitatea grilei de discretizare si, prin

urmare, nu pot fi utilizate in procesul de optimizare. La randul sau, trebuie de mentionat ca

modelele enumerate mai sus pot fi folosite la cercetarile profunde, deoarece pot descrie detaliat

structura fluxului si, concomitent cu cresterea puterii de calcul, vor permite cresterea esentiald a

preciziei de simulare (fig.3.20). Necesitatea resurselor de calcul conduce la urmatoarea ierarhie a

modelelor de calcul ale curgerii turbulente (Ansys CFX-Solver Modeling Guide. Release 2021 R22021):

1. Modelele de turbulenta bazate pe ecuatiile Navier-Stokes mediate dupa Reynolds (RANS),

urmate de variantele dinamice URANS;

2. Abordari hibride. Simulare adaptiva la scara (SS7- SAS) urmata de Simularea Vartejelor Mari

(DES);

4. Simularea vartejelor mari (LES) fiind cel mai costisitor model din modelele de Simulare cu

rezolvare la scara (SRS);

5. Simularea Numerica Directa (DNS) fiind cea mai costisitoare metoda de calcul directa, care, cu

parere de rau, poate fi aplicata doar la calcule pe clustere mari.

Fig. 3.20. Distributia vitezei pentru un jet turbulent folosind RANS, LES si DNS
(Rodriguez 2019)
Datorita faptului ca modelelor SRS sunt costisitoare in ceea ce priveste puterea de calcul
consumata, apar noi modele de simulare a curgerii fluidelor elaborate pentru a obtine calitatea

simuldrii inalta, la costuri de calcul reduse, se poate de mentionat:
82



— Metoda ecuatiilor de retea Boltzmann (Lattice Boltzmann Method — LBM) este o tehnica
de dinamica a fluidelor computationale (CFD) utilizatd pentru a simula curgerea fluidelor si
fenomenele de transport. Este o abordare alternativa la metodele traditionale de calcul bazate pe
rezolvarea ecuatiilor Navier-Stokes. In LBM, domeniul fluidului este discretizat intr-o retea sau
grila de celule, iar proprietatile fluidului sunt reprezentate prin functii de distributie asociate
fiecarui nod al retelei. Functiile de distributie evolueaza in timp in functie de procesele de coliziune
si de curgere, care sunt guvernate de un set de ecuatii cinetice cunoscute sub numele de ecuatia
Boltzmann a retelei. Exemplu de aplicare a metodei in calculul numeric al curgerii in rotorul
pompei (fig.3.21) este prezentat in lucrarea (Roos Launchbury, Casartelli, and Mangani 2022).
Desi aceastd metoda este deja studiatd teoretic, datorita progresului considerabil in ultimii ani n

domeniul tehnicii de calcul, In prezent nu se aplica larg in solutii industriale.

Asciute Velocity Mognifuda (mis)
G & 0 6 M 25 30 35 40 45 &)

Fig. 3.21. Viteza absoluta instantanee in organele de lucru
ale pompei calculata aplicind modelul LBM (Roos Launchbury, Casartelli, and Mangani 2022)
— Hidrodinamica particulelor netezite (Smoothed Particle Hydrodynamics - SPH) este o

metoda de calcul CFD care reprezinti fluidul ca o multime de particule. in SPH, domeniul fluidului
este discretizat In particule, iar fiecare particuld poartd proprietati precum masa, viteza si
densitatea. Ecuatiile de guvernare, cum ar fi ecuatiile Navier-Stokes, sunt aproximate si rezolvate
pentru fiecare particuld pe baza interactiunilor sale cu particulele vecine. In prezent, procesul de
calcul este limitat la doua dimensiuni si este convenabil sa se simuleze si sd se calculeze procesul
de tranzitie al pompei centrifugale de dragare bidimensionale (Peng et al. 2018). Din cauza
complexitdtii curgerii fluidului Intr-o pompa centrifugala, in prezent, aceasta abordare nu are
aplicatii 1n solutiile industriale.

Se poate observa ca procesul de optimizare descris in figura 1.6 este unul multi-iterativ,
problema timpului de calcul fiind una decisiva. De asemenea, mentiondm faptul ca descrierea
geometriei pieselor pompelor se poate face in zeci de parametri, ceea ce duce la cresterea

numadrului de cicluri de calcul la sute de iteratii. Prin urmare, nu putem utiliza modele de turbulenta

83



costisitoare din punct de vedere computational. Figura 3.22 prezintd studiul efectului a doua
modele RANS diferite asupra acuratetei masurarii inaltimii pompei, tindnd cont de dimensiunea
maximi a elementului final a grilei de discretizare. In urma comparatiei, se poate observa ci
modelul SST ofera un rezultat mai precis in comparatie cu modelul k-g, atat la debit nominal Qnom,

cat si la debit minimal Qyin $1 debit maximal Quax.
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Fig.3.22. Compararea preciziei de calcul a capului
al pompei CH 6,3/32-2,2-2 folosind modelele de turbulenta k-¢ si SST (Bostan si Petco 2023)

Dupa cum s-a mentionat deja, simularea tridimensionald poate fi realizatd prin doua
abordari: in regim stationar (Steady-State) si tranzitoriu (Transient) (Bostan si Petco 2023-a):

Simularile Steady-State calculeazi o solutie cu valori mediate in timp. In simularile Stead)y-
State, se presupune ca proprietatile fluidei si conditiile de la inceputul simuldrii raman constante
pe toata durata acesteia. Este o metodd adecvata pentru cazurile in care se urmareste atingerea unei
stari echilibrate a fluxului sau a proprietatilor fluidei in timp. Schimbarile cu timpul nu se iau in
considerare. Simularile Steady-Stat sunt utile pentru obtinerea unei imagini constante in timp, cum
ar fi caracteristicile medii ale fluxului. Acest tip poate fi mai rapid si mai usor realizat decat
simularile variabile In timp (Transient).

In simularea Transient se calculeaza valori instantanee in fiecare unitate de timp pentru
fiecare volum finit si se monitorizeaza evolutia parametrilor fluidului in functie de timp. Poate fi
utilizat pentru studiul complex al comportamentului fluidelor ,,in timp real”, cum ar fi variatiile de
presiune, viteza sau temperatura intr-un anumit interval de timp. Simuldrile de tip dat pot furniza
informatii detaliate despre procese dinamice, cum ar fi pornirea sau oprirea pompelor, studiul
variatiilor in conditiile de frontiera sau cercetari ale varierii cdmpului de presiuni in organele de
lucru ale pompei in timp.

Ambele abordari au fost comparate si, ca urmare, diferenta dintre parametrii cercetati, in
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conditii de curgere la debit nominal, cu o grild de discretizare cu o dimensiune relativ mica a
volumului finit, nu este considerabild. Desi simularile tranzitorii URANS ofera o imagine mai
precisa, acestea necesitd mai mult timp decat simuldrile In regim stationar. Asadar, putem afirma
ca in faza finald a optimizarii procesului este favorabil sd se aplice simulari in regim stationar la o

retea de discretizare find (Bostan si Petco 2023).

Fig.3.23. Compararea distributiei campului (pompa CH 6,3/20, sectiune radiala)
(a) Simularile Steady-State, model Menter SST, (b) Simularile Transient, URANS SST

3.4.3. Modelarea procesului de cavitatie

Cavitatia este un proces fizic complex care include o tranzitie de faza cu transfer de caldura
s1 masa si poate fi considerat ca o pierdere de continuitate a fluxului lichidului intr-o zond de
presiune redusi (S. C. Li 2000). In pompele centrifuge, cavitatia apare atunci cand presiunea
lichidului la intrarea rotorului pompei scade sub presiunea de saturatie a vaporilor, ceea ce duce la
formarea bulelor de vapori in lichid.

Atunci cand aceste bule se deplaseazd in zona de inaltd presiune la iesire din rotorul
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pompei, ele colapseaza, provocand o serie de efecte negative si, daca presiunea sistemului este mai

mica decat rezerva de cavitatie (NPSHR), afectand semnificativ performanta pompei.

Fig. 3.24. Implozia unei bule 1anga un perete; Fotografii: Laboratorul de masini
hidraulice, Ecole Polytechnique Federale, Lausanne; 24000 de cadre pe secunda (Giilich
2020)

In linii generale, in functie de nivelul de dezvoltare a procesului de cavitatie, cavitatia poate

fi impartita in (Franc and Michel 2005):

— 1inceput de cavitatie, regim de curgere limitativ intre curgerea fara cavitatie si cea cu
cavitatie; bulele de vapori afecteaza foarte putin curgerea cu cavitatie incipienta.

— cavitatie dezvoltatd, ceea ce implica o schimbare a parametrilor de curgere, cand amploare
cavitatiei duce la scaderea semnificativa a performantelor masinilor. Rotor impulsor (en.
inducer) este utilizat pentru a evita aparitia cavitatiei dezvoltate in calea de curgere a
pieselor pompei (Giilich 2020).

Motivele pentru aparitia cavitatiei in partea de curgere a unei pompe centrifuge sunt

urmatoarele (Franc and Michel 2005):

— Caracterul nestationar al curgerii cu un numar Reynolds ridicat (Re > 10°) (Dick 2022),
datorita principiului de functionare al pompei. Lichidul, care trece in interiorul carcasei
pompei prin racordul de aspiratie, ajunge in rotorul pompei, unde, datoritd transformarii
energiei cinetice de rotatie in energie hidrodinamica, presiunea lichidului creste, fiind
transportat la racordul de refulare a carcasei pompei. (Petco 2021). Fluxul, care se apropie,
creeaza zone locale cu o presiune scazuta la separarea fluxului de palete.(Giilich 2020) Acest
lucru duce la o accelerare puternica a lichidului si, in consecinta, la crearea instantanee a unui
camp de joasa presiune la intrarea in rotoare, ceea ce duce la cavitatie.

— Geometria complicatd a peretelui este tipici turbomasinilor. In consecinti, se produce o
crestere locala brusca a vitezei si o scadere de presiune rezultata in cadrul unui flux global in
stare stabild. Acest lucru apare atunci cand suprafata sectiunii transversale a canalelor de fluid

este limitata sau din cauza curburii canalelor de curgere.
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— Cavitatia poate apdrea, de asemenea, in curgerile de forfecare din cauza fluctuatiilor mari de
presiune turbulenta.

— Rugozitatea locala a peretelui creeaza urme cavitationale, In care se pot forma mici cavitati
atasate, dar influenta rugozitatii asupra NPSH si eficientei este slab evaluatd. Interactiunile
dintre turbulenta, profilurile de viteza si rugozitate sunt in mare parte necunoscute si dificil de
cuantificat.

— Vibratiile peretelor creeaza campuri de presiune oscilante care, la rindul sau, se suprapun
peste un camp de presiune stabile.

Existi mai multe clasificiri ale cavitatilor de cavitatie In general, dupd modelele de
cavitatie, cavitatile pot fi impartite in trei grupe mari (Franc and Michel 2005):

— Bule izolate tranzitorii care sunt antrenate de fluxul principal, care dispar ulterior cand intra
in zonele de 1naltad presiune;

— Cavitati atasate. Apar deseori pe partea de joasd presiune a paletelor impulsorului sau a
rotoarelor pompelor. De asemenea acest tip de cavitati acopera si in alte parti ale organelor de
lucru ale pompelor;

— Varteji de cavitatie. Cavitatia se poate produce in miezul vartejitor de presiune joasd din
fluxuri turbulente sau, ca de obicei, in jurul suprafetelor de intrare a impulsorilor, rotoarelor,
la limba carcasei pompei etc.

In lucrarea sub redactia Li (S. C. Li 2000), este prezentati o clasificare a posibilelor tipuri
de cavitati conform clasificatiei lui Acosta, obtinuta prin mijloace vizuale. Se poate observa ca, la
pompele centrifuge, in diferite moduri de functionare, se remarcd urmatoarele tipuri de cavitati
apdrute in urma cavitatiei:

— Bule solitare care se deplaseaza cu viteza fluxului (fig.3.25(a)).

— Cavitatia de suprafatd (fig.3.25(b)), care este tipicd pentru pompe, inclusiv pentru cele cu
impulsor, se formeaza in jurul obiectelor care sunt infasurate, de exemplu, pe marginea de
intrare a partii frontale a bucsei impulsorului.

— Pata fixa de cavitatie (fig.3.25(c)), apare in zone cu rugozitate inalta, ca urmare a schimbarii
bruste a rugozitatii suprafetei si ruperii fluxului de la peretele zonei de curgere.

— Cavitatie In forma de nor (fig.3.25(d)), reprezinta tipul cavitatii ce se formeaza in jurul partilor
slab hidrodinamic profilate ale corpurilor. Dinamica neliniard a unui nor sferic de bule de
cavitatie a fost simulatd numeric in lucrarea (Y.-C. Wang and Brennen 1999). La scaderi ale
presiunii, determind cavitarea norului, o recuperare ulterioara a presiunii duce la colapsarea

norului. Acest lucru este tipic comportamentului tranzitoriu prezentat de cavitate in forma de

87



nor atunci cand trece pe langa un corp sau paleta.

— Vartej de cavitatie de margine (fig.3.25(e)), poate fi atestat, de obicei, la marginea palelor

impulsorului.

(d) (e)

(g (h)

Fig. 3.25. (a) Bule solitare (Brennen 1995), (b) Cavitatia de suprafata (Carlton 2019), (c) Pata
fixa de cavitatie (Brennen 1995), (d) Cavitatie in forma de nor (Brandner, Venning, and
Pearce 2022), (e) Vartej de cavitatie de margine (Jeong and Seong 2014),

(f) Vartejuri de cavitatie (Brennen 1995), (g) Cavitatie atasata (Zaresharif et al. 2021)

— Vartejuri de cavitatie (fig.3.25(f)), au loc datorita faptului ca presiunea din centrul fluxului la

intrare In rotorul pompei scade la presiunea vaporilor saturati, lichidul se rupe si se formeaza
cavitdti continue.

— Cavitatie atasata (fig.3.25(g)), apare in zona de joasa presiune a suprafetei de intrare, atunci
cand se formeaza cavitati datoritd separdrii curgerii de la suprafata.

88



— Cavitatia fluxurilor de forfecare (fig.3.25(f)), apare atunci cand fluidul curge intre partea de
presiune si cea de aspiratie a rotorului impulsor in spatiul dintre impulsor si racordul de
aspiratie si la intrarea in impulsor etc.

Trebuie remarcat faptul ca, atunci cand impulsorul pompei functioneazd cu o presiune
apropiatd de NPSH la intrarea in sistem, cavitatea de cavitatie umple intregul spatiu dintre palete
datoritd unei accelerari bruste ale fluxului. Un model de curgere similar este prezentat in figura
3.26. Adesea, in literatura de specialitate privind pompele, multe dintre tipurile de cavitati
observate sunt grupate intr-o simpld cavitatie "pe suprafata paletei", deoarece aceste fluxuri nu

sunt usor de observat in turbomasini (S. C. Li 2000).

Fig. 3.26. Cavitatia dezvoltata in rotorul impulsor testat (Rapposelli et al. 2002)

Procesul de cavitatie poate duce la urmatoarele efecte referitor la caracteristicile pompei:

— Randamentul redus al pompei: Cavitatia reduce eficienta pompei din cauza pierderilor
crescute de energie datorate formarii bulelor de vapori si a pomparii ineficiente a lichidului.
Scéaderea 1ndltimii pompei si a eficientei acesteia din cauza incdlcarii integritatii debitului.

— Cavitatia poate duce la deteriorarea mecanicd a pompei, cum ar fi eroziunea, coroziunea si
formarea craterelor de cavitatie pe suprafetele pieselor pompelor, cum ar fi paletele, care se
produc odata cu o prabusire rapida a bulelor, numitd implozie. Ciocnirea peretelui si a marginii
cavitdtii bulelor genereaza jeturi puternice de lichid care lovesc peretii materialului (fig.3.24).
Suprafata materialului se deterioreaza pe alocuri si se formeaza cratere, care se pot transforma
treptat In perforatii. Fenomenul dat se numeste pitting (fig. 3.27) (Dick 2022). Ca urmare,
durata de viata a pompei poate fi redusa si poate necesita mentenantd periodica sau inlocuirea
pieselor, cum ar fi rotoarele pompelor, carcasele etc. (K.-H. Kim et al. 2014).

— Cavitatia poate provoca zgomot si vibratii intense. Acesta este un fenomen asociat cu colapsul

bulelor de abur, care poate afecta sanatatea si confortul operatorilor (Y. Li et al. 2018).
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(a) (b)
Fig. 3.27. (a) Crater generat pe stellit prin implozia unui vortex in cavitatie;
diametrul craterului este de aproximativ 50 pm (Farhat 1994),
(b) Eroziunea provocata de cavitatie pe suprafata de intrare
a paletei rotorului cu o singura paleta pentru apa uzata (Thamsen et al. 2008)
De asemenea, trebuie de remarcat faptul ca pompele centrifuge sunt concepute pentru

pomparea lichidelor chimic active (agresive, toxice, poluante), ai caror vapori pot forma
amestecuri daunatoare sau explozive. Tipul dat de pompe este utilizat in diferite domenii ale
industriei chimice, petroliere, nucleare, farmaceutice, alimentare s.a. (Petco 2019). In consecint,
proprietdtile lichidelor pompate de aceste pompe pot fi semnificativ diferite, conditiile de
functionare pot fi, de asemenea, diferite etc. De exemplu, creste presiunea de vapori si favorizeaza
formarea de bule de abur in zonele de joasa presiune. Prin urmare, utilizarea pompelor centrifuge
in afara conditiilor de functionare stabilite poate duce, de asemenea, la aparitia cavitatiei dezvoltate
si la functionarea necorespunzatoare a pompei.

Datorita faptului ca procesul cavitatiei produs in pompele centrifuge este dificil de descris,
modelarea acestuia este o sarcind dificila. Procesul de cavitatie este modelat pe baza unui model
bazat pe ecuatia Rayleigh-Plesset (Rayleigh 1917; Plesset 1949).

Ecuatia Rayleigh-Plesset (3.13) deriva din ecuatiile Navier-Stokes si reprezintd o ecuatie
diferentiala care guverneaza dinamica unei bule sferice intr-un fluid incompresibil. Aceasta ecuatie
este utilizatd pentru a studia diverse fenomene, inclusiv formarea si colapsul bulelor, initierea
procesului de cavitatie, oscilatiile bulelor si interactiunea bulelor cu undele de presiune sau cu
pereti solizi (Petco 2019; Bostan si Petco 2023).

d?R 3 /dR\* 4vdR 2y AP(b) (3.13)
—+= (—) ——+—+ =0
at?  2\dt R dt p.R oL

unde: R(t) este raza bulei, pL — densitatea lichidului, v — vascozitatea cinematica a lichidului, y este
tensiunea superficiald (intre bula si lichid),
AP(t) = Po(t) — Pp(0),

unde: Py (t) este presiunea vaporilor in buld si P, (t) — presiunea lichidului.
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Existd mai multe modele de modelare ale procesului de cavitatie utilizat in simulérile CFD
pentru a analiza fenomenul complex al cavitatiei in diverse aplicatii. in ANSYS sunt implementate
urmatoarele modele de cavitatie:

1. Modelul complet de cavitatie (Singhal Full Cavitation model) (Singhal et al. 2002);

2. Modelul Zwart-Gerber-Belamri (Zwart-Gerber-Belamri model) (4nsys CFX Solver Theory
Guide. Release 2021 R2 2021);

3. Modelul Schnerr si Sauer (Schnerr and Sauer model) (Sauer and Schnerr Professor Dr.-Ing.habil
2001).

Ipoteze adoptate in modelele de calcul ale curgerii cu transfer de masa (cavitatie) sunt:
sistemul studiat trebuie s@ contind o faza lichida si una gazoasa, transferul de masa fiind realizat
atat la formarea bulelor (formare de vapori), cat si la colapsul bulelor (condensare), iar proprietatile
fluidelor pot fi constante, dependente de temperatura sau sunt definite de utilizator.

Modelul de cavitatie utilizat in ANSYS CFX se bazeazd pe ecuatia Rayleigh-Plesset,
modelul Zwart, Gerber, si Belamri, descris in lucrarea (Ansys CFX Solver Theory Guide. Release

2021 R2 2021):

p

3 1-—r
Fu nuc(R v)pv P <P,

B
S = 3 3
T,
Fcond oLy P>P,
\ Rp

Modelul se bazeaza pe calcularea ratei de transfer multifazica de masa pe unitate de volum
S}y, unde 7, este fractia de volum de nucleatie (Zwart, Gerber, and Belamri 2004). Raza a bulei
de nucleatie aleasa este Rz = 1:10°° m, iar presiunea de saturatie a vaporilor P, = 3170 Pa.

Modelele Zwart-Gerber-Belamri sunt compatibile cu toate modelele de turbulenta
furnizate In ANSYS CFX, iar fazele lichide si gazoase pot fi compresibile sau incompresibile

(pentru componentele compresibile, densitatea este determinata de o lege definita de utilizator).

3.5. Alegerea algoritmului de optimizare

Proiectarea reprezinta un proces iterativ, pe care inginerii il urmeaza pentru a dezvolta un
produs care sda Indeplineascd o anumitd sarcina. Pentru orice produs, dincolo de o anumitd
complexitate, acest proces implicd echipe de ingineri si mai multe etape cu multe cicluri iterative
de proiectare. De asemenea, pentru a aborda diverse aspecte ale produsului in diferite etape, sunt
formate echipele de ingineri. Aplicarea procesului de optimizare in cuplu cu simuldrile CAE poate
inlocui o proiectare iterativa pentru a accelera ciclul de cercetare-proiectare si a obtine rezultate

mai bune intr-un termen scurt (Martins and Ning 2021).
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In cadrul mediului ANSYS WorkBench sunt disponibile doud module de optimizare:

ANSYS DesignXplorer si ANSYS optiSLang.

3.5.1. Aplicarea modulului ANSYS DesignXplorer

ANSYS DesignXplorer este o platforma de optimizare realizatd de ANSYS, destinata
pentru a ajuta utilizatorul sd identifice caracteristicile optime ale produselor si sistemelor prin
explorarea si optimizarea datelor obtinute in simularile CAE.

La faza initiald a studiului, in calitate de modul de optimizare a fost aplicat ANSYS
DesignXplorer. Prin intermediul modulului DesignXplorer au fost realizate procedee de
optimizare directd (Direct Optimization), cu ajutorul metodei bazate pe Algoritmi Genetici, si
anume Adaptive Multiple-Objective method, o varianta a metodei NSGA-II (Non-dominated
Sorted Genetic Algorithm-II) bazate pe concepte de elitism controlat, care sustine multiple
obiective si constrangeri si are ca scop gasirea optimului global. Metoda dupa principiul de
functionare este asemanitoare cu Algoritmul gradientelor descendente. Insa deseori procedeul nu
era convergent, din cauza numarului parametrilor de intrare. Se poate constata ca, la cresterea
numadrului de parametri de optimizare peste 5-6 parametri, se face convergenta algoritmului de
optimizare aproape imposibild. De asemenea, a fost cercetata si posibilitate de aplicare a proceselor
de optimizare bazate pe crearea si explorarea unei Suprafete de Raspuns, dar si aici, In cadrul

modulului, sunt aplicate restrictii la numarul de parametri de optimizare.

3.5.2. Aplicarea modulului ANSYS optiSLang

O alternativa a modulului ANSYS DesignXplorer in cadrul mediului ANSYS WorkBench
este aplicarea modulului ANSYS optiSLang. OptiSLang este unul dintre cele mai universale si
productive softuri pentru optimizarea bazata pe CAE. Modulul poate efectua o analiza eficienta cu
interventie minima din partea utilizatorului si sprijina inginerul cu calibrarea modelelor virtuale la
cuantificarea robustetii si fiabilitatii produsului, optimizarea proiectarii robuste (Robust Design
Optimization - RDO), denumita si proiectare pentru Six Sigma (Design for Six Sigma - DFSS).
De asemenea optiSLang include un mediu puternic de creare a fluxului de lucru. Software-ul este
instrumentul perfect pentru generarea de fluxuri de lucru bazate pe simulare, utilizind modele
Guide. Release 2023 R1 2023).

Principalul masiv de calcule de optimizare in cadrul studiului dat a fost realizat in cadrul

modulului optiSlang. A fost testata atat si posibilitatea realizarii optimizarilor directe, cat si a celor
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bazate pe suprafata de raspuns. Tinand cont de limitarea dupa numarul de parametri geometrici a
modelelor de optimizare directd, ca abordare de bazd a fost selectatd optimizarea bazata pe
suprafata de raspuns sau Response Surface Methodology (RSM). Metoda a fost introdusa de
George E. P. Box si K. B. Wilson din Imperial Chemical Industries in 1951 (Kotz and Johnson
1992). Ideea principald a RSM este de a folosi date obtinute la faza de Proiectare a experimentului
Design of Experiments (DOE) pentru a obtine o suprafata de raspuns. Suprafata de raspuns este
un model matematic care descrie relatia dintre variabilele de intrare (parametrii) si o variabila de
raspuns (variabila de optimizare) de interes. Suprafata de raspuns este utilizatd de obicei pentru a
reprezenta comportamentul unui sistem fizic complex.

in cadrul studiului (vezi Capitolul 4), formarea suprafetei de raspuns a fost realizatd prin
regresie lineara, metoda Kriging si prin aplicarea ANN. In urma obtinerii unei suprafete de
rispuns, ea este cercetatd cu scopul obtinerii valorilor optimale ale criteriilor de optimizare. in
cadrul studiului dat au fost folosite urmatoarele modele: EA, NLPQLP si AMOP. NLPQLP
reprezintd o implementare speciald a unei metode de programare patraticd secventiala (SQP). La
randul sau Modelul adaptiv de prognoza optima (Adaptive Model of Optimal Prognosis —AMOP)
este o abordare iterativd de meta-modelare bazata pe Modelul de prognoza optima (MOP) care
utilizeaza o rafinare adaptiva a datelor. Aceasta functioneaza similar unui optimizator, executand
un numdr definit de rulari ale solutionatorului Tn mai multe iteratii, criteriu de convergenta fiind
obtinerea valorii minime a coeficientului de prognoza pentru toate raspunsurile selectate

(optiSLang User’s Guide. Release 2023 R1 2023).

3.6. Concluzii la capitolul 3:

1. In calitate de mediu CAD-CAE in baza ciruia va fi efectuat procesul de optimizare a
fost selectat mediu software ANSYS, care reprezintd un standard industrial si totodata satisface
solicitarile care apar la formarea unui proces de optimizare ale organelor de lucru a pompei.

2. A fost selectat modelul de parametrizare, iar 1n calitate de modul, in care a fost efectuata
parametrizarea si generarea modelului geometric, a fost selectat ANSYS Design Modeler, cu
implicarea instrumentului Blade Editor.

3. A fost studiata posibilitatea aplicarii retelelor de discretizare nestructurate si structurate,
la realizarea optimizarii procesului. Pentru retea nestructurata in calitate de generator de grila a
fost selectat ANSYS Mesher, iar pentru retea structuratd ANSY'S TurboGrid.

4. A fost realizat un studiu al parametrilor optimali ai retelei de discretizare nestrucurate
(Bostan si Petco 2023-a). A fost efectuata o serie de simuldri pe varia grile, cu diverse dimensiuni

ale volumului finit (S = 1+2,5 mm), cu un numar diferit de straturi de indesire a grilei (5+20
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straturi). S-a constatat ca precizia de calcul creste proportional cu scaderea dimensiunii volumului
finit s1 cu cresterea numarului de straturi de indesire ce descriu stratul limitd. Pe masura ce
dimensiunea volumului final scade, parametrul y+ scade in regiunea unitatilor. Putem remarca ca
cea mai buna optiune este alegerea dimensiunii volumului finit de ordinul 1,5 mm si a 15-20 de
straturi de indesire, fiind o variantd optimd tindnd cont de limitarea resurselor de calcul
disponibile. La aplicarea setdrilor date, se ateste o convergentd numericd a rezultatelor.

5. A fost realizat un studiu al modelarii curgerii fluidului in organele de lucru ale pompei,
si anume a modelelor de turbulenta (Bostan si Petco 2023-a). A fost realizata si o comparare a
rezultatelor simularilor obtinute la aplicarea modelelor k-¢ si SST. Se poate constata ca precizia
de calcul a simuldrilor bazate pe modelul SST este mai mare, modelul dat fiind optim pentru
procedura de optimizare a organelor de lucru ale pompelor centrifuge. Au fost comparate si
rezultatele aplicarii modelelor SST RANS si URANS. Putem constata ca utilizarea calculului
tranzitoriu URANS, desi prezintd o imagine de curgere mai detaliatd, creste semnificativ resursele
de calcul consumate, ceea ce este inacceptabil pentru optimizarea procesului de constructie
(Bostan si Petco 2023-a).

6. A fost realizatd analiza curgerii cavitationale in organele de lucru ale pompei centrifuge.
Au fost studiate modelele de cavitatie aplicate in ANSYS. Au fost selectati parametrii de modelare
a cavitatiei.

7. A fost realizatd compararea optimizatoarelor disponibile in mediul ANSYS. In calitate

de optimizator a fost ales optiSLang.
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4. OPTIMIZAREA CONSTRUCTIV-FUNCTIONALA A ORGANELOR DE LUCRU
ALE POMPEI CENTRIFUGE

4.1. Optimizarea rotorului pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2

In prezent, pompele centrifuge de tip CH, utilizate in diferite ramuri ale industriei, sunt
unele dintre cele mai raspandite tipuri de pompe. Pompele centrifuge produse in Republica
Moldova sunt utilizate in industria chimica, petrolierd, atomica, farmaceutica, alimentara etc.
Astfel, problema optimizarii pieselor pompelor centrifuge este actuald si reprezintd un interes
pentru industria constructoare de masini din RM (Petco 2019).

In sectiunea 4.1 este prezentati procedura de optimizare a rotorului pompei centrifuge
CH 6,3/20-1,1-2, realizata cu ajutorul softului ANSYS optiSLang, in combinatie cu ANSYS CFX
utilizat ca solver, pentru modelarea curgerii fluidelor in zona de curgere a pompei si obtinerea
caracteristicilor rotoarelor modificate.

Putem observa ca optimizarea este un proces iterativ (fig. 4.1), astfel incat aplicarea celor
mai favorabile setdri de simulare pentru a imbunatatire procesul de optimizare a rotorului pompei
centrifuge este cruciala pentru a crea un proces de optimizare eficient.

In cazul pompelor centrifuge, ca si criterii de optimizare, sunt adesea alese urmatoarele:
cresterea eficientei pompelor, extinderea domeniului de functionare, reducerea NPSH, reducerea
zgomotului, echilibrarea eficientd a fortelor axiale etc. Ca variabile de optimizare, se iau de obicei

dimensiunile, care descriu geometria partilor pompei.

- A - B - C
2 @ Geometry ", We—2 ‘ Turbo Mesh  +/ , e— 2 @ Setup v 4
—>3 q):' Parameters TurboGrid 3 @ Solution v 4
Geomety s
5 |0pd Parameters

CFX

| (pd Parameter et |

Fig. 4.1. Procesul de optimizare realizat in ANSYS Workbench (Bostan si Petco, 2023-b)”
Ca parametri de optimizare, in cazul procesului dat de optimizare, au fost alesi parametrii
care determind forma paletelor rotorului si numarul de palete. Ca si criterii de optimizare, a fost
aleasd minimizarea momentului de torsiune al rotorului, mentinand in acelasi timp capul rotorului.
Reducerea momentului de torsiune al rotorului a fost aleasa ca si criteriu de optimizare, deoarece,

dupd cum putem observa din ecuatia 4.1, randamentul hidraulic al rotorului este invers

7 Bostan, Viorel, and Andrei Petco. 2023 -b. ‘Minimizing Blade-Fluid Energy Losses in Centrifugal Hydraulic Pump Impellers’.
ACTA TECHNICA NAPOCENSIS - Series: Applied Mathematics, Mechanics, and Engineering, Vol 66, No 4, Cluj- Napoca
ACTA TEHNICA, 2023.

95



proportional cu cuplul de intrare, daca indltimea pompei, debitul si viteza unghiulara a rotorului

raman constante.

_ PgHQ
oN '’

unde: p este densitatea; H — sarcina de pompare; Q — debitul, iar @ este viteza unghiulard si N —

M (4.1)

moment de torsiune al rotorului.

Trebuie remarcat faptul ca, la calcularea randamentului total al pompei, nu s-a luat in
considerare randamentul mecanic si volumic al partii hidraulice a pompei; pentru acest tip de
pompd, influenta lor asupra randamentului nu este mare, deci rezultatul nu se va modifica
considerabil.

4.1.1. Parametrizarea si crearea modelului geometric
Modulul ANSYS DesignModeler a fost utilizat pentru a obtine modelul geometric.

Geometria initiald reprezintd modelul geometric al rotorului pompei centrifuge cu motor cu
conservd CH 6,3/20-1,1-2. Doar geometria paletei 1 a fost supusd parametrizarii (fig 4.2),
suprafetele coroanei 2 (disc cu butuc conducéator antrenat de arbore 4) si ale inelului 3 (disc curbat)
au ramas neschimbate. Instrumentele ANSYS BladeEditor au fost aplicate pentru a obtine modelul
geometric parametrizat. Schema de parametrizare este prezentata in fig. 4,3.

Geometria paletei a fost parametrizata variind unghiul £ al paletei in 5 puncte, mentinand

distributia grosimii paletei constanta pe toata lungimea paletei, identica cu cea a rotorului original.

1

us

4
] I
° =7
7S | o
1
Fig. 4.2. Schema rotorului pompei centrifuge Fig. 4.3. Schema de parametrizare

model CH 6,3/20-1,1-2 in sectiune axiala 8 a paletelor rotorului pompei (Bostan si Petco,2023-c)
(Bostan si Petco, 2023-c)

8 Bostan, Viorel, and Andrei Petco. 2023-c. Rotor al pompei hidraulice centrifuge. Hotérare de acordare a brevetului
de scurta durata, MD, nr. 10387 din 2024.01.25.
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Rotorul pompei centrifuge contine paletele (fig. 4.3.) executate cu suprafata de lucru
curbilinie in sectiunea transversald si amplasate cu pas unghiular constant a pe diametrul lui
exterior D. Paletele au curbura variabila cuprinsa intre muchiile lor de intrare LE si de iesire TE
(fig. 4.2.) inscrise in unghiul 6 = Y, 46; (fig.4.3) si sunt amplasate pe diametrele interior D si,
respectiv, exterior Da, iar paletele rotorului au forma geometricd reprezentata prin linia de curbura,
care trece prin punctele 71...ns cu muchia de intrare definita prin punctul n; exprimat prin diametrul
interior D;.

Procedeul de setare a parametrilor geometrici in ANSYS DM (fig.4.4) este prezentat in
figura 3.5. Dupa parametrizare, se formeaza modelul geometric, in cazul dat, modelul geometric
initial prezentat In figura 4.4. Modelul geometric a fost realizat pentru o singura paletd, pentru a
minimiza resursele de calcul necesare. Stabilirea parametrilor de optimizare a modelului geometric

este prezentata in subcapitolul 4.1.5.

4.1.2. Discretizarea modelului geometric

Discretizarea a fost realizatd in ANSYS TurboGrid, un instrument puternic de generare a
grilei de discretizare, destinat in mod special sarcinilor din domeniul turbomasinilor (turbine,
pompe si compresoare). ANSYS TurboGrid a fost ales, pentru cad oferd algoritmi automatizati de
discretizare, care pot genera grile de discretizare a geometrilor complexe ale paletelor,
impulsorilor, rotoarelor, etc., fard interventia unui inginer. Generarea autonoma a grilei este unul
dintre factorii cheie 1n crearea unui proces de optimizare cu mai multe iteratii.

Figura 4.5 prezinta o grild creatd in ANSYS TurboGrid. Reteaua de discretizare a fost

creatd in conformitate cu parametrul dorit y*, egal cu 1, la numarul Reynolds acceptat al curgerii

fluidului in rotorul pompei egal cu 5-10°.

50,00 (mmj
]

Fig. 4.4. Modelul geometric initial Fig. 4.5. Discretizarea modelului geometric
(Bostan si Petco, 2023-b) in ANSYS TurboGrid (Bostan si Petco,2023-b)

97



Acest lucru ar trebui sa faca posibila obtinerea unei retele structurate suficient de dense,
inclusiv in stratul de indesire (limitd), care este necesara pentru o descriere adecvatd a curgerii
fluidului.

4.1.3. Stabilirea conditiiloe initiale si la limita

La intrarea in zona de curgere (Inlet) (fig.4.6.), se indica presiunea totala (stabild), Pintet =
10° Pa, directia de curgere este normala. Se presupune cd la intrarea in sistem curgerea este formata
in intregime din apa in stare lichida, cu turbulenta redusa (1%).

La iesire (Outlet) (fig.4.6.), debitul este
indicat pentru debitul nominal Qouter = 1,75
(kg/s)/n, unde n este numarul de palete ale

rotorului. La iesirea din sistem, caracteristicile

de curgere asociate cu turbulenta si cavitatia .

e ’ Periodic

sunt calculate de solutioner (Zero Gradient). interface 1

Domeniul rotorului se roteste la 2950

min!, la o presiune de referinta zero (Pref =0
atm).

In starea initiala, lichidul din zona de

proiectare este format in intregime din apa in

stare lichida, iar curgerea se considera izoterma,

la o temperatura de 25°C. Simularea se bazeaza
Fig. 4.6. Aplicarea conditiilor initiale

si la limita in ANSYS CFX pre (Bostan si Petco,
din apa in forma lichida si vapori de apa la 2023.-b)

pe un model de fluid continuu bifazic compus

temperatura 25°C.

Conditiile la limitd a peretilor domeniului (Wall), se aplica specificatia "No Slip" fara
alunecare — viteza pe aceste suprafete se presupune a fi zero, ceea ce faciliteaza modelarea curgerii
in zona din apropierea peretelui. De asemenea, modelul nu ia in considerare rugozitatea
suprafetelor peretilor. Interfata periodica de rotatie (Periodic Interface) (fig.4.6.) a fost aplicata pe
suprafetele de margine ale domeniului de calcul.

Ca model de control al cronologiei, selectam optiunea Physical Timescale (Cronologie
fizicd). Deoarece miscarea principald studiatd este miscarea de rotatie a rotorului la o viteza
constanta, pasul de timp optim a fost ales egal cu /o = 0,0032 s, in conformitate cu recomandarile
din lucrarea (Bostan si Petco 2023), iar Frozen rotor a fost ales ca interfata intre domenii (Interface
model) la faza validarii rezultatelor. Din cauza resurselor de calcul limitate, simularea utilizeaza

calculul in regim stationar. Aceastd abordare de modelare a curgerii turbulente difera prin faptul
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ca campul de curgere este mediatizat in timp (Bostan si Petco, 2023; 2023).

Un pas important pentru descrierea curgerii fluidului in interiorul pompei in vederea
obtinerii unor rezultate numerice realiste este stabilirea modelului matematic al turbulentei si al
cavitatiei. Una dintre principalele probleme in calculul curgerii fluidelor, in ceea ce priveste
simularea procesului de turbulentd, consta in fluctuatii expresive in cdmpul de curgere in timp si
spatiu, care pot avea un efect semnificativ asupra imaginii curgerii. Turbulenta apare atunci cand
fortele inertiale din fluid devin semnificative in comparatie cu fortele vascoase si este caracterizata
de un numar Reynolds care atinge ordinul 10° (Giilich 2020).

Tinand cont de faptul ca in cadrul studiului a fost utilizata starea stationara (Steady-State),
a fost selectat un model de turbulenta bazat pe ecuatiille RANS (Reynolds-averaged Navier-
Stokes), care utilizeaza procedura de mediere statistica folositd pentru a obtine ecuatiile, ceea ce
reduce considerabil resursele de calcul utilizate. In cercetarea datd, este utilizat modelul de
turbulentd SST (Menter's Shear Stress Transport) (‘Two-Equation Eddy-Viscosity Turbulence
Models for Engineering Applications | AIAA Journal’ 1994).

Modelul de transfer de masa reprezinta modelul de cavitatie, bazat pe ecuatia Rayleigh-
Plesset, care guverneazd dinamica unei bule sferice intr-un fluid incompresibil. Modelul de
cavitatie utilizat este modelul Zwart, Gerber si Belamri. In cazul dat au fost alesi urmatorii
parametri: raza situsului de nucleatie a fost aleasa Rp egald cu de 1-10-6 m, iar presiunea de

saturatie a vaporilor Py= 3170 Pa.

4.1.4. Etapa de procesare si post-procesare

Cerintele minime au fost alese pentru a optimiza resursele de calcul, asigurand convergenta
numericd cu un timp de executie minim (Bostan si Petco, 2023; 2023). A fost ales un numar finit
de iteratii de calcul de 200, iar calculul este, de asemenea, finalizat atunci cand este atinsa toleranta
pentru eroarea reziduald medie patraticd de 107, Pentru a controla convergenta, au fost alesi
indicatorii: dezechilibrul domeniului, presiunea statica la intrare si la iesire, precum si momentul
de torsiune la axa de rotatie aplicat rotorului pompei (Bostan si Petco, 2023). Dupa efectuarea
calculului (fig. 4.7), sistemul afiseaza presiunea la iesirea din rotor si momentul de rotatie al

rotorului Tn raport cu axa de rotatie Z, ca indicator al criteriului de optimizare.
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Fig. 4.7. Reprezentarea campului de presiune

si distributia parametrului y+ in ANSYS CFX post (Bostan si Petco, 2023-b)

4.1.5. Setarea procesului de optimizare

Procesul de optimizare se bazeazd pe cuplarea dinamicii fluidelor computationale si a
metodelor algoritmului evolutiv. Aplicarea acestor metode este necesard datoritd complexitatii
procesului de curgere a fluidului in rotorul pompei, gratie fenomenului pronuntat de turbulenta,
care nu permite descrierea curgerii prin rezolvarea analitica a ecuatiilor Navier-Stokes si,
respectiv, a complexitatii procesului de optimizare multicriteriala. Asadar, acest obiectiv nu poate
fi atins prin metodele clasice de calcul si optimizare. Schema procesului de optimizare aplicat este
prezentata in figura 4.8.

Procesul de optimizare include urmatoarele actiuni procedurale (Bostan si Petco, 2023;
2023):

1. Stabilirea unui punct de referinta prin efectuarea unei simulari a debitului la parametrii
geometrici initiali ai rotorului pompei (fig.4.9). Totodatd, la aceasta etapd, se realizeaza validarea
numerica a rezultatelor simularii, deoarece acestea pot fi comparate cu rezultatele testelor pompei,
efectuate In conformitate cu standardul ISO 9906:1999 —Teste de acceptare a performantelor

hidraulice.
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Fig. 4.8. Schema de optimizare a rotorului pompei  Fig. 4.9. Rezultatele validarii

modelului numeric
(Bostan and Petco, 2023-b)
2. Alegerea parametrilor de optimizare. In calitate de parametri de optimizare au fost

selectati 11, parametri care descriu forma si numarul de palete: unghiurile paletelor Si...0s,
coordonatele unghiulare 46,...4605s, diametrul interior D; si diametrul exterior al rotorului Do,
precum si numirul de palete Z. In figura 4.3, unghiurile 0 sunt reprezentate de parametrul M, care
reprezinta pozitia liniara a punctelor ny...ns.

3. Stabilirea criteriilor de optimizare. Cresterea randamentului a fost selectata drept criteriu
de optimizare, cu restrictia de a mentine constanta indltimea de pompare a pompei.

Tabelul 4.1. Stabilirea limitelor parametrilor de optimizare a modelului geometric

Diametrul interior D;, mm Diametrul rotorului D;, mm Unghiurile paletelor f;...8s, ©
17 +28 110+ 138 50 =80
M, % M, % M., % Nr. de palete, z
25+12,5 50+12,5 75+12,5 3+8

4. Setarea limitelor de variere a parametrilor. Limitele de variatie a parametrilor sunt, de
asemenea, prezentate in tabelul 4.1. Esantionarea parametrilor intre limitele stabilite a fost realizata
prin metoda Hipercubului Latin. Aceasta etapa este necesard pentru a obtine combinatii aliatoare
de valori ale parametrilor. Au fost primite in total 1200 de puncte de proiectare, 200 pentru fiecare
dintre numarul de palete (z = 3+8). In urma parametrizirii, pe baza acestor combinatii de parametri,

au fost create 974 de geometrii reusite, pe baza carora a fost realizat procesul de optimizare.
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5. Efectuarea unei serii de simulari pe baza modelelor geometrice obtinute din datele
primite dupa prelevarea datelor esantionate. Primirea unui set de date care a fost incarcat in

ANSYS optiSLang (fig.4.10).

Fig. 4.10. Procesul de optimizare produs in ANSYS optiSLang (Bostan si Petco, 2023-b)

6. Aplicarea regresiei liniare si a metodei Kriging la setul de date primit din seria de
simulari pentru a obtine o suprafatd de raspuns. Aplicarea suprafetei de raspuns este rationald,
deoarece aplicarea optimizarii directe in cazul dat este costisitoare din punct de vedere
computational si, din cauza numarului mare de parametri de intrare, nu converge. De asemenea, a
fost obtinuta matricea de corelatie utilizata pentru a analiza corelatia dintre variabilele din setul de

date, care arata corelatiile pe perechi dintre variabile. A fost obtinuta si matricea coeficientului de

criteriilor de optimizare.

TorgueZ
T

T T T T T
4 ' 4
84.3 % 1
242 %I 245, 'ﬁl 14.6 % | 48.9 % 21.0 % 17.8 % M| 20.0 %
1 1
z Total

Betalﬂ,QS Betallﬂ,S Betaln.?S Be:cal Dimp LE M0.75
Fig. 4.11 Matricea de coeficient de performanta (COP) (Bostan si Petco, 2023-b)

Models

performanta (COP) (fig.4.11), care ofera informatii despre influenta parametrilor asupra valorilor

Pout

Parameter
Pe baza matricei COP, putem identifica principalii parametri, care afecteaza momentul de

rotatie al rotorului, si anume, diametrul rotorului D si numarul de palete z. Corelatia, aproape

liniara, dintre acesti parametri si criteriul de optimizare este prezentata in figura 4.12 (b).
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Fig. 4.12 Suprafata de raspuns: (a) Influenta diametrului rotorului si diametrului de
intrare a paletei pe sarcina de pompare, (b) Influenta diametrului rotorului si a numarului
de palete asupra momentului de torsiune al rotorului (Bostan si Petco, 2023)

7. Aplicarea algoritmului evolutiv. Datorita faptului ca in procesul de optimizare exista mai
mult de o functie obiectiv, procesul este multicriterial. Aparatul matematic necesar pentru
stabilirea si rezolvarea unor astfel de probleme multicriteriale sau multiparametrice este foarte
extins si reprezintd o ramura speciald a teoriei optimizarii (‘Principles of Optimal Design | Control
Systems and Optimization’ 2022). Ca algoritm de optimizare, un algoritm evaluativ EA a fost
propus de optiSLang ca fiind cel mai potrivit algoritm de optimizare.

EA, fiind un proces recursiv, constand din urmatoarele etape: crearea populatiei initiale,

KA et o 152 ) 2 72000
vear e ge s s i e iz WL 3 T . i
I_il. et stl.s'- g el AEELS ul&;\ L5 -S.izl- A qzs_i 1&3{ I;%- %

evaluarea  deciziilor, aplicarea

operatorilor genetici (in cazul dat a

mutatiei), evaluarea si selectia

solutiilor (Slowik and Kwasnicka

2020). Iteratiile se repeta pana cand
se stabilesc parametrii optimi ai
rotorului  pompei.  Algoritmul
evolutiv a examinat mai mult de

2-10% esantioane. Studiul

geometriei este prezentat in ﬁgura ET A e e ans Vv e e
Fig. 4.13. Geometrii explorate de algoritmul evolutiv

folosind datele suprafetei de raspuns
geometria selectatd pe margine este (Bostan si Petco, 2023-c)

4.13. Trebuie de remarcat ca

marcata cu rosu.
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8. Efectuarea simularilor de curgere a fluidului in rotorul modificat al pompei si compararea

datelor cu cele obtinute la simularea curgerii in rotorul cu parametrii geometrici initiali (fig. 4.14).

1.033e+06
1.007e+06
9.802e+05

9.539e+05
[Pa]

Fig. 4.14. Rezultatele simulirii pompei cu un rotor optimizat (Bostan si Petco, 2023-b)

4.1.6. Analiza rezultatelor geometriei optimizate

Ca urmare a optimizarii, eficienta hidraulicd a pompei a crescut semnificativ. Exista o
scadere a presiunii in limitele admise de + 5 % fata de debitul BEP (Qnom = 20 m3/h), dar si o
crestere a eficientei rotorului de la 56 % la 61 % (Bostan si Petco, 2023). Parametrii rotorului cu
paleta optimizatd sunt prezentati in tabelul 4.2.

Tabelul 4.2. Parametrii geometrici ai rotorului optimizat

Diametrul interior D{, mm Diametrul rotorului D;, mm Nr. de palete, z
17 62,3 4
Mz, M3, My, % Unghiurile paletelor £1...65, °
36,7; 63,5; 80,8 53,06; 73,15; 57,33; 62,15; 79,78

Geometria paletelor rotorului optimizat este prezentatd in figura 4.15. Putem mentiona
faptul ca, in urma procesului de optimizare, forma paletelor rotorului s-a schimbat esential, de

asemenea si numarul de palete a scdzut pana la 4.
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Fig. 4.15. Geometria rotorului optimizat (Bostan si Petco, 2023-b)

Comparatia dintre profilul original si cel optimizat este prezentata in figura 4.16. Se poate
observa ca, atunci cand numarul de palete a fost modificat de la 6 la 4 (fig. 4.17), unghiul 0 a
crescut semnificativ. De asemenea, din figura 4.15, din cauza alungirii paletei se poate observa ca
in urma optimizarii paletd ,,se deformeaza” astfel incat isi pierde proprietatile axiale simetrice n
raport cu axa de rotatie. Acest lucru se datoreaza specificului de profilare a modulului ANSYS
DM si a instrumentului BladeEditor, care profileazd paletei astfel ca profilul se proiecteaza
uniform pe suprafetele discului curbat si a celui cu butuc de antrenare, care au forma radical

diferita, iar profilarea se executa pe o lungime mare (Bostan si Petco, 2023).

Fig. 4.16. Comparatie intre forma paletei originale si a celei optimizate

(proiectia pe suprafata coroanei) (Bostan si Petco, 2023-b)
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Fig. 4.17. Parametrii geometrici ai paletelor rotorului optimizat (Bostan si Petco, 2023-c)

4.1.7. Optimizarea rotorului (in intregime) a pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2

In a doua fazi a optimizarii a fost realizatd optimizarea rotorului pompei per ansamblu,
inclusiv suprafetele inelului si ale coroanei. In linii generale, setirile simulirilor CFD si ale
procesului de optimizare au fost pastrate identice cu cele din faza precedenta.

Stabilirea setarilor simularii

Pentru a genera modelul geometric, a fost de asemenea utilizat ANSYS DM cu ajutorul
instrumentului BladeEditor pentru a obtine paletele parametrizate ale rotorului. in raport cu
modelarea rotorului efectuatd in prima faza a optimizarii, in cazul dat domeniul rotorului a fost
divizat, fiind adaugate 3 straturi aditionale (fig. 4.18). Desi functia de distributie a unghiului paletei
/unghiului de desfasurare f/60 a ramas aceeasi, adaugarea straturilor aditionale permite modelarea
,lind” a paletei de la strat la strat, inclusiv si a suprafetei de intrare a paletei, iar paleta devine
profilata.

In cadrul procesului de optimizare a fost modificati geometria paletei, precum si

suprafetele coroanei si ale inelului (fig. 4.19).
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Fig. 4.18. Parametrizarea rotorului pompei in ANSYS DM

Geometria paletei a fost parametrizata in 3 puncte (n1...n3), prin variatia unghiului paletei
B (B1, B2, B3)- Pozitia punctului n; se determind prin pozitia diametrului d, care descrie pozitia
muchiei de intrare, iar n3 prin diametrul D> al rotorului, dar pozitia punctului n> prin coordonatele

unghiulare 40,.

RH

)

Fig. 4.19. Parametrii de optimizare a rotorului pompei model CH 6,3/20-1,1-2

b2

Diametrul gurii rotorului n-a fost luat in considerare in calitate de parametru de optimizare.
In calitate de parametri geometrici ce descriu suprafata interioara a inelului este selectat unghiul
de inclinare si raza Rs a inelului. Suprafata coroanei este descrisa prin raza Ry, iar distanta dintre
coroana si inel prin latimea b; a canalului rotoric la iesire.
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Setérile procedeului de discretizare, precum si setdrile simuldrilor CFD au fost stabilite

identice cu cele utilizate in faza precedentd de optimizare.

Setarile procesului de optimizare

Criteriul de optimizare ramane acelasi, marirea randamentului (micsorarea momentului de

torsiune In raport cu axa de rotatie — N (N-m)), cu constrangere a sarcinii H/ de pompare mai mare

de 20 mH20. Limitele de variere a parametrilor de optimizare sunt prezentate in tabelul 4.3.

Tabelul 4.3. Stabilirea limitelor parametrilor geometrici ai rotorului optimizat

Diametrul LE d, Diametrul Latimea - . .| Unghiurile
. rotorului by, Unghiu inelului o
mm rotorului D;, mm mm paletelor f;...3°
18,5+22,5 112 + 138 6+17,5 0+40 54 + 66
M., % Raza coroanei Ry, mm | Raza inelului Rs, mm Nr. de palete, z
50+5 23,5+ 28,5 20,7+ 25,2 3+8

La etapa analizei datelor obtinute corelarea parametrilor geometrici de optimizare a fost
analizatd prin intermediul matricei de corelatie (tab. 4.4).

Tabelul 4.4. Matricea de corelatie a parametrilor de optimizare a rotorului pompei

a ﬁZ Bl BB D, M, d Ru Rs V4 b2 N H

H -0.11 | 0.00 | 0.00 | 0.02 0.89 | -0.07 | -0.22 | -0.01 | 0.02 0.33 0.11 0.96 1
N -0.04 | 0.03 0.05 0.04 0.96 | -0.09 | -0.10 | -0.05 | 0.00 0.18 0.13 1 0.96
b, -0.03 | 0.01 0.00 | -0.01 | 0.06 0.01 | -0.07 | -0.05 | 0.06 0.00 1 0.13 0.11
y/ 0.01 0.00 | -0.01 | -0.01 | 0.00 0.00 | -0.02 | 0.00 | 0.00 1 0.00 | 0.18 0.33
Rs | -0.04 | -0.06 | 0.04 | -0.03 | -0.01 | 0.09 | -0.09 | 0.06 1 0.00 0.06 | 0.00 0.02
Ry | -0.10 | 0.02 | -0.10 | 0.00 | -0.05 | -0.02 | 0.02 1 0.06 0.00 | -0.05 | -0.05 | -0.01
d 0.12 | 0.05 | -0.03 | 0.07 | -0.09 | -0.04 1 0.02 | -0.09 | -0.02 | -0.07 | -0.10 | -0.22
M, 0.08 | 0.03 0.02 | -0.01 | -0.08 1 -0.04 | -0.02 | 0.09 0.00 0.01 | -0.09 | -0.07
D, 0.09 | 0.01 0.04 | -0.03 1 -0.08 | -0.09 | -0.05 | -0.01 | 0.00 0.06 | 0.96 0.89
B3 -0.13 | 0.03 0.01 1 -0.03 | -0.01 | 0.07 0.00 | -0.03 | -0.01 | -0.01 | 0.04 0.02
B 0.02 | -0.04 1 0.01 0.04 0.02 | -0.03 | -0.10 | 0.04 | -0.01 | 0.00 | 0.05 0.00
B2 -0.05 1 -0.04 | 0.03 0.01 0.03 0.05 0.02 | -0.06 | 0.00 0.01 0.03 0.00
o 1 -0.05 | 0.02 | -0.13 | 0.09 0.08 0.12 | -0.10 | -0.04 | 0.01 | -0.03 | -0.04 | -0.11

Influenta parametrilor asupra criteriilor de parametrizare este prezentatd in matricea
coeficientilor de prognozare (fig. 4.20). Din cele expuse, putem observa ca influenta majora asupra
sarcinii de pompare, precum si a momentului de torsiune a rotorului are diametrul exterior al
rotorului D,. De asemenea, la sarcina de pompare mai influenteaza numarul de palete z, urmat de
unghiul a de inclinare a inelului, precum si diametrul meridianului suprafetei de intrare d. De

asemenea, la momentul de torsiune in micd masura influenteaza numarul de palete z si unghiul de

inclinare a inelului a. Coeficientul CoP al parametrilor ce descriu geometria paletei este sub 1%.
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Acest lucru poate fi datorat micsorarii limitei de variere a unghiurilor paletei 5, necesar pentru a

micsora rata geometrelor ,,prabusite” la faza credrii modelului geometric.

:810% . F
D.. |
I | | I

1
LE_HUB Dimp Alfa_Shroud z Total
Parameter

Head

Models

Fig. 4.20. Matricea coeficientilor de prognozare (CoP) ai parametrilor si criteriilor
de optimizare a rotorului pompei
La formarea suprafetei de raspuns (fig. 4.21) a fost utilizat procedeul de Kriging anizotrop
pentru sarcina de pompare si Kriging clasic pentru momentul de turatie. Putem remarca cd, gratie
alegerii limitelor de variere a parametrilor geometrici rezonabili, din 1500 de DP esantionate au

fost obtinute 853 de geometrii reusite, supuse simuldrii CFD.

6 ¢ 55 e ¢ 55
58 7.5 "mp 58 7.5 7

(a) (b)
Fig. 4.21. Suprafata de raspuns (a) pentru sarcina de pompare
(b) pentru momentul de torsiune
In calitate de algoritm de optimizare a fost utilizat Algoritm Evolutiv (EA), acest algoritm

a fost recomandat de optiSLang fiind optimal pentru un astfel de numar de parametri de optimizare.
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4.1.8. Rezultatele optimizarii rotorului

Cu scopul obtinerii geometriei optime a rotorului pompei pentru pompd model CH 6,3/20 1,1-
2, a fost aplicat procedeul de optimizare bazat pe studiul parametrilor simularilor numerice si a
procesului de optimizare expus in capitolul III al tezei. In cadrul studiulul optimizarii rotorului

pompei de tip CH, au fost obtinute 3 modele geometric prezentate in figura 4.22.

o
T

Flg. 4.22. Modelul geometric al rotoarelor obglnute
(a) a rotorului original, (b) a rotorului obtinuta prin aplicarea modelului analitic,

(c) a rotorului cu palete optimizate, (d) a rotorului optimizat per ansamblu
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Comparatia caracteristicilor rotoarelor obtinute (fig. 4.22) este prezentata in tabelul 4.5.
Cel mai mare randament a obtinut rotorul optimizat complet (suprafetele paletei, inelului si ale
coroanel) Mrot = 69,5%, urmat de rotorul cu palete optimizate Mot = 61,9% si cel obtinut prin
calculele analitice 1ot = 60%.

Tabelul 4.5. Comparatia caracteristicilor pompei originale si optimizate

Geometria Sarcina de Moment de Randamentul Randamentul
rotorului pompare, mH>O | torsiune, Nm rotorului pompei
Originala 20,8 2,03 0,56 0,363

Calculata analitic 21 1,91 0,6 0,384
cu paleta optimizata 19,9 1,776 0,619 0,396
optimizata complet 21,54 1,696 0,695 0,445

Se poate observa ca rotorul optimizat complet poseda 8 palete, iar cel cu palete optimizate
4 palete. Aceasta se datoreaza faptului ca momentul de turatie a rotorului depinde de numarul de
palete precum si de momentul de turatie per paletd. Daca in cazul optimizarii palei, varianta optima
a fost obtinutad cu palete cu unghiul 6 de desfasurare si un numar redus z de palete, in cazul
optimizarii complete a rotorului, invers, a fost obtinut rotorul cu unghiul 6 de desfasurare redus si
numarul z mai mare de palete, care s-a marit de la 4 1a 8.

Varianta finala a rotorului pompei, de asemenea, urmeazd a fi brevetata si utilizatd la

fabricarea pompei model CH 6,3/20-1,1-2.

4.2. Crearea si optimizarea rotorului pompei centrifuge pentru apa uzata

Pompele pentru apa uzatd reprezintd un tip de pompe specializate folosite pentru a
transporta si gestiona apa uzatd, inclusiv diferite tipuri de lichide cu incluziuni si sunt utilizate atat
in gospodarii, cat si in industrie sau 1n alte aplicatii. Acest tip de pompe are un rol principal in
evacuarea apei reziduale. Apa uzata poate contine solide, reziduuri si contaminanti, care pot cauza
blocarea si uzura componentelor pompei, din aceastd cauzd organele de lucru poseda
caracteristicile de rezistentd la uzura sporite in raport cu pompele centrifuge clasice. Exista diferite
tipuri de pompe pentru apa uzata proiectate pentru diverse aplicatii, inclusiv pompe de canalizare,
pompe de apa pluviald, pompe cu tocator si altele.

Principiul de functionare al unei pompe centrifuge pentru apa uzata (fig.4.23) este similar
cu cel al pompelor centrifuge clasice. Pompele pentru apd uzatd functioneaza prin crearea de
presiune, care propulseaza apa uzatd prin rotor in corpul pompei, citre destinatia sa, statie de
tratare a apelor reziduale, drenaj sau punct de evacuare. Pe masura ce apa uzata trece prin rotor si
voluta corpului pompei si racord de refulare, presiunea sa creste. Miscarea de rotatie a rotorului

(fig. 4.24) creeaza forta centrifuga, care propulseaza apa uzatd radial dinspre centrul rotorului
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pompei. Aceastd crestere a presiunii este rezultatul
trecerii energiei cinetice dobandite prin actiunea
rotorului Tn energie potentiald pe masura ce fluidul se
deplaseaza catre iesirea pompei.

In functie de tipul lichidului operat, precum si
incluziuni solide si resturi, pompele pentru apa uzata
au caracteristici precum rotoarele deschise, rotoarele
de tip vortex sau mecanisme de macinare care pot tdia
si muta solidele prin pompa fara a se infunda.

In rezumat, pompele pentru api uzati sunt
proiectate in mod specific pentru a face fata
provocdrilor de transport al apei uzate cu solide,
resturi si amestecuri. Pompele centrifugale clasice
sunt folosite pentru lichide curate, de exemplu, pentru

pompe de tip CH/CMP prezenta incluziunilor solide

neabrazive — permisa pana la 0,2 mm in dimensiune
si pana la 0,2% 1n greutate (° CRIS Hermetic Pumps’ Fig. 4.23. Pompi centrifugi
2023). Selectarea adecvati a tipului de pompa, inclusiv pentru apa uzata (Giilich 2020)

a rotorului pompei (fig.4.24), este esentiala pentru a asigura o functionare fiabila si eficienta.

OO HG 18
[GR FORIER

Fig. 4.24. Tipul rotoarelor pompelor de apa uzata dupa clasificarea,
Sulzer Pumps, Sulzer AG (Giilich 2020)

4.2.1. Cercetarea cailor de obtinere a modelului geometric al pompei centrifuge pentru apa
uzata

In cadrul studiului dat a fost stabilitd urmatoarea sarcini: Crearea organelor de lucru al unei
pompe pentru pompare a apelor uzate cu urmatoarele caracteristici: Debitul nominal al pompei
Onom = 110 m’/h, inaltimea de pompare de H = 8,5 mH20, cu turatia motorului de n=1800 min’’
si cu diametrul particulelor care pot trece prin rotor d, = 80 mm, cu randament maximal (criterii

de optimizare).
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A fost verificata posibilitatea de aplicare a rotoarelor de tip Q, P2 si P3. Rotoarele de tip Q,
P> si P3, reprezintd rotoarele cu 1+3 palete, destinate pentru pomparea lichidelor poluate cu
particule de dimensiuni mari fird micinare. In urma simulirilor, a fost comparati constructia
pompei cu aceste tipuri de rotoare. Modelele geometrice au fost obtinute prin intermediul mediului
CFturbo. Din figura 4.25 (a), se poate observa ca stabilirea formei zonei de curgere s-a realizat
manual n urma unei geometrii initiale prestabilite de catre program. Obtinerea automatd a
geometriei zonei de curgere este greu realizatd din cauza criteriului de optimizare ce tine de
diametrul maximal al particulei.

In urma testirilor, s-a constatat ci doar pompa de tip Q (dupi clasificarea Sulzer Pumps)
este unica, care permite functionarea pompei la parametrii hidraulici prescrisi si trecerea prin rotor
a particulelor cu diametrul maximal d, = 80 mm (figura 4.25 (b)). De asemenea, trebuie de
mentionat cd, in calitate de tipul de refulare, a fost aleasa schema cu corpul pompei cu voluta

(Yonar 2018), similar cu pompa expusa 1n figura 4.23.

(b)
Fig. 4.25. (a) Crearea zonei de curgere a rotorului pompei;
(b) Stabilirea diametrului maximal al particulei realizat in mediul CFturbo

A fost realizata o serie de simulari ale modelelor pompelor, formate din trei domenii (fig.
4.25 (b)): racord de aspiratie, rotor si volutd cu racord de refulare. Rotoarele si corpurile pompei
au fost obtinute Tn mediul CFturbo, tinand cont de diametrul maximal al particulelor care pot trece
prin rotor dp = 80 mm. Trebuie de mentionat ca, in conformitate cu rapiditatea pompei nq = 59,
modulul CFTurbo a ales in calitate de tip al rotorului — rotorul diagonal (vezi 2.1.1).
Dimensionarea volutei a fost realizatd automat tindnd cont dimensiunile rotorului. Modelarea
volutei corpului pompei a fost realizati dupa modelul Stepanoff (numarul Stepanoff ke= 0,327). In

calitate de forma a sectiunii volutei a fost selectatd sectiunea circulara.
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In urma studiului putem constata ca, desi parametrii curgerii i, anume, inaltimea de
pompare a pompei este aproximativ egald cu cea prestabilitd, randamentul pompelor nu depaseste

ne= 62,9% (fig. 4.27).

Fig. 4.27. Rezultatele simulirii bazate in geometria pompelor

obtinute in CFtutbo (Pine:= 10 mH20)

4.2.2. Elaborarea modelului geometric

Pentru a obtine modelul geometric a fost utilizat ANSYS DM. A fost supusa optimizarii
geometria paletei si suprafetele coroanei si ale inelului. Pentru a obtine modelul geometric
parametrizat al rotorului a fost aplicat ANSYS BladeEditor. In figura 4.28 este prezentati

geometria rotorului optimizat.
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Fig. 4.28. Modelul geometric al rotorului pentru apa uzata cu o singura paleta

Geometria paletei a fost parametrizata variind unghiul 8 al paletei in 3 puncte n1...n3, cu
distributia grosimii paletei de la 9 mm la intrare la 7mm la iesire. Rotorul pompei pentru apa uzata
contine o singura paletd, are curbura variabila cuprinsa ntre muchiile lor de intrare LE si de iesire
TE inscrise in unghi de desfasurare 8 = ) 46; (Fig. 4.29) , amplasata pe diametrele interior Dy si
exterior D,. Forma paletelor rotorului este reprezentatd prin linia de curbura, care trece prin
punctele n;...n3 determinate prin coordonatele unghiulare 46,, 4605 si A8, si, respectiv, cu

unghiurile palei ;, 5, B3 calculate de mediul software.

b,

—

“-t‘__,_lt__f,——-f

D,*

Fig. 4.29. Modelul de parametrizare al rotorului pentru apa uzata cu o singura paleta
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4.2.3. Discretizarea modelului geometric

Deoarece modulul ANSYS TurboGrid nu sustine generarea grilei pentru rotoarele cu o
singura paleta, a fost luatd decizia de a aplica reteaua de discretizare nestructuratd generata in
modulul ANSYS Mesher (fig. 4.30). Pentru generarea retelei de discretizare au fost utilizati
urmatorii parametri:

e Pentru calculele din ciclul de optimizare. Marimea maximala a elementului finit de AS =2mm.
Pe suprafetele peretilor inelului si a coroanei a fost aplicat un strat de indesire de 25 de
volume finite in adancime si grosimea sartului de 5 mm, iar pe suprafata paletei — strat de
indesire de 28 de volume finite in adancime si grosimea stratului de 5 mm. Au fost obtinute
retele cu cca 1,5- 2-10° volume finite.

e Pentru calculele de validare a geometriei rotorului optimizat. Marimea maximald a
elementului finit de AS = Imm. Pe suprafetele peretilor inelului si ai coroanei, suprafetele
racordului de aspiratie si ale volutei au fost aplicate straturi de indesire de 25 de volume
finite in adancime si grosimea sartului de 2 mm, iar pe suprafata paletei — strat de Indesire
de 28 de volume finite In adancime si grosimea stratului de 2 mm. Au fost obtinute retele

cu cca 14-10° volume finite.

Fig. 4.30. Grila de discretizare a rotorului (la faza optimizarii) generata in ANSYS Mesher
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4.2.4. Stabilirea conditiilor initiale si la limita

Zone de aplicare a conditiile initiale si la limita sunt prezentate in figura 4.31. La intrarea
(Inlet) in domeniul rotorului, debitul este format in intregime din apa sub forma lichida, cu
turbulentd redusa (1%) si presiune totala de Pinet =10° Pa. La iesire (Outlet), este aplicat debitul
Qout= 31 (kg/s). Ca caracteristici de curgere asociate cu turbulenta si cavitatia la iesire din sistem
sunt indicate Zero gradient, adica se calculeaza de solutor. Rotorului i se aplicd o turatie de 1800
min-1. Presiune a de referinta se indica egald cu zero (Prr = 0 atm), la temperatura constantd a
fluidului de 25°C. In starea initial3, fluidul din domeniu este format din apa in stare lichida.

Conditiile la limita de tip Wall se aplica peretilor cu specificatii de nealunecare (no slip) la
viteza nuld n imediatd apropiere de perete. Deoarece a fost luatd doar o singura paleta ca domeniu
de calcul, nu s-a aplicat o interfatd periodica rotationala (Periodic Interface) pe suprafetele de
margine ale domeniului. A fost aleasd optiunea Physical Timescale ca model de control al
cronologiei, egal cu 0,0053s. Frozen rotor, la randul sau, a fost ales ca interfatd de interactiune

dintre domenii.

Qutlet

Fig. 4.31. Stabilirea conditiilor initiale si la limita
4.2.5. Etapa de procesare si post-procesare
A fost setatd schema similara cu cele prezentate in fig. 4.1. Procesul iterativ este oprit fie
dupd ce se ating 400 de iteratii de calcul, fie dupa ce se atinge o toleranta a erorii reziduale de

1073 (fig. 4.32-4.33). Au fost alesi urmatorii monitori pentru a monitoriza convergenta: presiunile

statice la intrare si la iesire s momentul de torsiune in jurul axei de rotatie a rotorului pompei.
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Fig. 4.32. Distributia cAmpului de presiune in rotorul pompei
(pe suprafata paletei si a coroanei)

Fig. 4.33. Distributia parametrilor y* pe suprafetele coroanei si ale paletei

(pe suprafata paletei si a coroanei)
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4.2.6. Setarea procesului de optimizare
Procesul de optimizare propriu-zis a fost realizat in ANSYS optiSLang. Schema de
optimizare este similara cu cea reprezentata in figura 4.8. Structura procedeului de optimizare este

prezentata in figura 4.34.
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Fig. 4.34. Schema de optimizare a rotorului cu o singura paleta
Limitele de variere ale parametrilor sunt reprezentate in tabelul 4.5. Deoarece aceasta
pompd doar se pregdteste pentru producere la intreprindere, au fost selectate limitele largi de
variere ale parametrilor geometrici.

Tabelul 4.5. Limitele de variere ale parametrilor de optimizare

Diametrul rotorului D, | Latimea canalului rotoric Raza coroanei Ry, Raza inelului R;,
mm la iesire b2, mm mm mm
140 + 210 140 +210 140 +210 140 +210
. Unghiul de desfasurare Unghiul de Unghi de inclinare
Pozitia p.n; M% ’
ozttia pnz ° 40, ° desfasurare 403 ° a inelului a °
30+70 50 =240 135 +330 165+180

Au fost aplicati algoritmi bazati pe EA si NLPQL. Putem mentiona ca, in cazul procesului
de optimizare a rotorului cu o singurd paleta, algoritmii utilizati au oferit geometrie optimizata cu
parametri geometrici. Realizarea procesului de cercetare a solutiei optime realizate de EA este
prezentata in grafic Spider-plot expus in figura 4.35. Putem remarca cd, pentru razele inelului si a
coroanei (R si R2), limitele de variere in cazul urmatorului calcul ar trebui sa fie majorate, la

randul sau unghiul inelului o, fiind maximal, nu poate fi majorat.
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Fig. 4.35 Realizarea procesului de cercetare a solutiei optime realizate de EA

4.2.7. Analiza rezultatelor obtinute
In urma esantionarii, au fost obtinute 600 de modele geometrice ale rotorului pompei

pentru apa uzata (cu o singura paletd). Din cauza aplicarii unor limite de variere mari, a fost detestat
un numar sporit de geometrii incorecte. Au fost obtinute 168 de modele geometrice reusite ale
rotorului pompei. Asemanator cu procedeul de optimizare descris in sectiunea 4.1, rezultatele
simuldrilor au fost stocate intr-un set de date.

In figura 4.35 estre prezentata suprafata de raspuns obtinutad din rezultatele simularii.

Pentru obtinerea suprafetei de raspuns a fost aplicata regresia liniara.

1
200
L]
o 24022?@\3
80 260 e ?
280 _ o9

75 300
320

Fig. 4.35 Suprafata de raspuns (a) Influenta diametrului rotorului si latimii palei asupra
sarcina de pompare, (b) Influenta diametrului rotorului si unghiului de desfasurare 6;

asupra momentului de torsiune al rotorului
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In tabelul 4.7 este prezentati matricea de corelatie a parametrilor de optimizare a rotorului
pompei pentru apa uzatd. Analizand tabelul 4.7, putem observa ca influentd asupra rezultatului au
6 din 8 parametri de optimizare. Putem observa cd influenta parametrilor geometrici ai razei
coroanei R1 si ai unghiului de inclinare a a coroanei poate fi neglijata.

Tabelul 4.7. Matricea de corelatie

D 403° | 46,° M R b2 H N

Moment de torsiune N 0.87 | -0.15 0.09 0.02 | -0.07 | 0.06 | 0.77 1
Sarcina de pompare H 0.79 | 0.20 0.16 0.05 0.09 | 0.20 1 0.77
Latimea canalului b2 -0.03 | 0.06 0.05 0.03 | -0.48 1 0.20 | 0.06
Raza inelului R» -0.01 | -0.01 0.02 -0.03 1 -0.48 | 0.09 | -0.07
Pozitia p.n2 M% 0.09 | 0.01 0.38 1 -0.03 | 0.03 | 0.05 | 0.02
Unghiul de desfasurare 46, ° -0.07 | 0.20 1 038 | 0.02 | 0.05 | 0.16 | 0.09
Unghiul de desfasurare 405 °© 0.10 1 0.20 0.01 | -0.01 | 0.06 | 0.20 | -0.15
Diametrul rotorului D 1 0.10 -0.07 0.09 | -0.01 | -0.03 | 0.79 | 0.87

Din matricea coeficientilor de performanta (fig. 4.36) se poate observa ca cea mai mare
influentd asupra sarcinii de pompare si momentului de torsiune are diametrul D al rotorului cu o

singurd paleta. Sarcina de pompare de asemenea este influentatd de latimea b, a canalului rotoric.

://' — '\\. ] - 7'\\‘ y
81.7 % 3.6 %) 0. 89% |
“ < 4
l’/"'i'\\ 7 ) 7"\\. ’ — \‘.
3 ' »
‘\\, 4 _, 4 '
Dimp Endpoint Midpoint Midpoint R_Shroud b2 Total
angle angle position

Fig. 4.36. Matricea de coeficient de performanta (COP)

TorqueZ

Pout

Parametrii geometrici ai rotorului optimizat au fost putin modificati din punctul de vedere
al cerintelor tehnologice si de proiectare. Parametrii finali ai rotorului sunt prezentati in tabelul 4.8.

Tabelul 4.6. Parametri geometrici ai rotorului obtinut

Diametrul rotorului D, Latimea canalului Raza coroanei Ry, Raza inelului R;,
mm rotoric la iesire b2, mm mm mm
160 81,5 94,5 63,2
Pozitia p.n; M% Unghiul de desfasurare Unghiul de Unghi de inclinare
40, ° desfasurare 403 ° a inelului a °
59 59 280 180
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Modelul geometric al rotorului optimizat este prezentat in figura 4.28. Randamentul
pompei a crescut de la = 62,9% (randamentul modelului geometric initial obtinut in CFturbo) la

n = 71.9% (randamentul partii de pompare optimizate). Rezultatele optimizarii sunt prezentate in

tabelul 4.8.

Tabel 4.8. Compararea parametrilor organelor de lucru initiali cu cei optimizati

Geometria Sarcina de Moment de Randamentul Randamentul
rotorului pompare, mH>O | torsiune, Nm rotorului pompei
Initial 9,38 24,1 0,629 0,566
Optimizat 10,7 22 0,785 0,707

4.3. Crearea si optimizarea rotorului impulsor al pompei centrifuge de tip CMP

4.3.1. Descrierea trasaturilor distinctive ale optimizarii rotorului impulsor

Problema reducerii rezervei de cavitatie sau, cu alte cuvinte, a inaltimii de aspiratie pozitiva
netd (NPSH) a unei pompe este esentiald pentru utilizarea acesteia in sistemele hidraulice inchise
de joasa presiune. Pentru a reduce NPSH-ul necesar al pompei, este posibil sa se instaleze un rotor
impulsor, care este un rotor axial in fata rotorului centrifugal al pompei. Impulsorul compenseaza
caderea de presiune la intrarea rotorului, creste uniformitatea la intrarea rotorului, reduce efectul
curentilor inversati etc., ceea ce poate reduce semnificativ NPSH-ul necesar al pompei (Giilich
2020).

In continuare se prezinti procesul de optimizare a unui rotor impulsor pentru pompa
centrifugd din seria CMP (model CMP 1612-7 N2 si CMP 1612-8 N2), produsd de CRIS Hermetic
Pumps. Figura 4.37 prezinta un model geometric al unei pompe centrifuge monoetajate al carei
impulsor a fost optimizat. Scopul procesului de optimizare este de a obtine un impulsor care sa
permitd obtinerea valorii minime a rezervei de cavitatie (sarcinii de pompare nete de aspiratie
necesare — NPSHr) pentru o anumita pompa.

Utilizarea rotoarelor impulsoare la pompele centrifuge este o masura fortatd din cauza ca
presiunea in zona de intrare este sub valoarea NPSHr. Aplicarea unui impulsor este unul dintre
principalele si cele mai eficiente mijloace de reducere a NPSH al pompei.

Dupa cum a fost expus 1n sectiunea 3.3, cavitatia este un proces multifazic, care consta in
interactiunea bulelor de lichid si de vapori, care, impreuna cu natura tranzitorie a procesului si cu
diferitele scari implicate (de la bule individuale la cavitati Intregi), precum si cu complexitatea
curgerii intr-o pompa centrifugald, reprezintd o problemd semnificativd pentru modelarea
matematica si calculele numerice ale caracteristicilor fluidului de curgere. Cavitatia, ca fenomen

fizic complex, include o tranzitie de faza cu transfer de caldura si de masa (S. C. Li 2000) si poate
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fi privitd ca o pierdere a continuitatii fluidului intr-o zond de presiune redusa (Franc and Michel
2005).

In cazul in care impulsorul este absent, intr-o pompa centrifuga, cavitatia apare atunci cand
presiunea fluidului la intrarea rotorului scade sub presiunea de saturatie a vaporilor, ceea ce
determind "fierberea" fluidului. Atunci cand aceste bule se deplaseaza in zona de inaltd presiune
din rotorul pompei, ele se prabusesc, provocind o serie de efecte negative si, daca presiunea din
sistem este mai mica decat inaltimea de aspiratie pozitivd netd necesard (NPSHr), afecteaza

semnificativ performanta pompei.

Fig. 4.37. Modelul pompei ermetice cu motor capsulat, model CMP 1612/7 N2 (produs de
intreprinderea CRIS Hermetic Pump)

Motivele aparitiei cavitatiei in partea de curgere a unei pompe centrifuge, in conformitate
cu (Franc and Michel 2005), sunt: natura nestationard a curgerii cu un numar Reynolds mai mare
(Re > 10°) (Dick 2022), geometria complicatd a peretelui, tipica turbomasinilor, iar rugozitatea
peretelui creeaza cavitati mici localizate si atasate (Giilich 2020).

Procesul de cavitatie poate conduce la urmatoarele efecte asupra performantei pompei:
reducerea eficientei pompei si a inaltimii dezvoltate ca urmare a incélcarii integritatii fluxului si a
pierderii de energie cauzate de formarea bulelor de vapori (Giilich 2020; S. C. Li 2000; Franc and
Michel 2005), deteriorarea mecanicd a pompei, cum ar fi eroziunea, coroziunea, si formarea de
gropi de cavitatie pe suprafetele pieselor aerodinamice, cum ar fi paletele (Dick 2022). De
asemenea, procesul de cavitatie creste zgomotul si vibratiile care sunt inchise de colapsul bulelor
de vapori.

Trebuie remarcat faptul ca, atunci cand impulsorul pompei functioneaza cu o presiune la
intrarea 1n sistem apropiatda de NPSH, cavitatea de cavitatie umple intregul spatiu dintre palete

datoritd unei accelerari bruste a debitului. Dupd cum se mentioneaza in (S. C. Li 2000), destul de
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des, multi autori combina tipurile de cavitati observate In simpla cavitatie "la suprafata paletelor",

deoarece aceste fluxuri nu sunt adesea usor de observat in turbomasini.

4.3.2. Descrierea algoritmului procesului de optimizare

Crearea si setarea unui proces de optimizare este o sarcind dificild, dar si consumatoare de
timp. Cu toate acestea, procesul de optimizare este semnificativ superior metodelor clasice de
obtinere a geometriei pieselor pompei, cum ar fi modelele analitice derivate din date empirice

(Bostan and Petco 2023a).

Procesul de optimizare (similar cu cel expus in fig. 4.8) a pieselor pompelor centrifuge
necesitd o analizd atentd, modelare, procesare a rezultatelor si constd, de obicei, in (Parikh,
Mansour, and Thévenin 2021; J. Zhang et al. 2011; Moisa, Susan-Resiga, and Muntean 2013):
— Formularea problemei de optimizare si selectarea parametrilor si criteriilor de optimizare.

— Crearea modelului geometric pe baza parametrilor selectati, generarea grilei de volume finite
si realizarea simuldrii CFD, destinata simularii proceselor de curgere in partile de lucru ale
pompei centrifuge. Efectuarea postprocesarii si a selectiei datelor.

— Aplicarea algoritmului de optimizare pentru identificarea parametrilor optimi ai modelului
geometric.

— Validarea geometriei obtinute prin efectuarea unei simuldri de curgere cu ajutorul
impulsorului rezultat. Intregul volum al traseului de curgere al pompei centrifuge este utilizat
ca domeniu de calcul.

O validare suplimentard de dorit a formei optimizate ar putea include testarea experimentala
si compararea rezultatelor simularii numerice cu datele experimentale si validarea eficacitatii

impulsorului rezultat.

4.3.3. Formularea sarcinii de optimizare
Alegerea unui criteriu de optimizare, a parametrilor si a restrictiilor joacd un rol esential

(Parikh, Mansour, and Thévenin 2021; J. Zhang et al. 2011; Moisa, Susan-Resiga, and Muntean
2013) in procesul de optimizare. In cazul acestui studiu, ar fi logic sa se utilizeze nivelul NPSH3
ca un criteriu de optimizare, simuland procesul de testare a unei pompe centrifuge descris in
standardul ISO 9906:2012 — Teste de acceptare a performantelor hidraulice (International
Organization for Standardization 2012), adicd prin reducerea treptatd a inaltimii pana cand
scaderea inaltimii totale la debit constant ajunge la 3%. In acest caz, ar trebui si se utilizeze ca
model geometric intregul model al intregului traseu de curgere al pompei.

Natura iterativa a procesului de optimizare conduce la o crestere semnificativa a resurselor
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de calcul necesare (memorie si timp de procesare). Pentru a le reduce, s-a decis sa se utilizeze un
model geometric simplificat. In loc de domeniul de calcul extins, format din partile de curgere ale
conductelor de aspiratie si de refulare, rotorul pompei si impulsorul, s-a luat in considerare un
domeniu de calcul redus (de 6,6 ori), format doar din partea de curgere a impulsorului. De
asemenea, criteriul de optimizare a fost modificat, de la reducerea efectivi a NPSHr Ia

maximizarea inaltimii impulsorului, astfel cum este descris 1n subsectiunea 3.1.

4.3.4. Crearea modelului geometric

Pentru obtinerea modelului geometric a fost utilizat ANSYS DesignModeler cuplat cu
BladeEditor (fig. 4.38). Modelul geometric reprezintd partea de curgere a impulsorului pompei
centrifuge, constand in volumul dintre palete, bucsa si suprafata exterioara. A fost aleasd schema
cu 2 palete. Numarul de palete ale impulsorului nu a fost luat in considerare ca parametru de
optimizare. Din cauza simetriei axiale a geometriei impulsorului, poate fi luata in considerare doar

jumatate din domeniul de calcul.

Fig. 4.38. Model geometric al impulsorului unei pompe centrifuge
utilizat in cadrul procesului de optimizare

4.3.5 Discretizarea modelului geometric

Modelul de discretizare a fost generat folosind ANSYS TurboGrid (Fig. 4.39), care poate
capta cu acuratete geometria si caracteristicile de curgere ale componentelor turbomasinilor

(Bostan and Petco 2023a).
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I

Fig. 4.39. Retea structurati obtinuti in ANSYS TurboGrid

Urmatorii parametri au fost utilizati ca parametri de retea: parametrul realizabil dorit y+ =1,
cu numarul Reynolds asteptat al fluxului de fluid in impulsor egal cu 5-10°. Ca set topologic a fost
utilizat Single Round-Round Symmetric set. In medie, se obtin intre 1,5 si 2 milioane de volume
finale intr-o grild hexaedrica structuratd, cu grosimea primului strat egala cu 5-10°° m.

4.3.6. Stabilirea conditiilor initiale si la limita

Conditiile initiale si la limitd aplicate sunt prezentate in figura 4.40. La intrarea in domeniu,
debitul este format in intregime din apa sub forma lichida, cu turbulenta redusa (1%) si presiune
totald de Pinier= 10° Pa. La iesire, debitul este indicat la un debit nominal Qou = 27,78 (kg/s) / n,
unde n = 2 este numarul de palete ale impulsorului. De asemenea, caracteristicile de curgere
asociate cu turbulenta si cavitatia sunt calculate de solutor (Zero gradient).

Domeniului i se aplica o viteza de rotatie de 2950 min-1, presiunea de referinta este nula
(Prer = 0 atm). Conditiile la limita de tip Wall se aplica peretilor cu specificatii de nealunecare (no
slip) la viteza nula in imediata apropiere de perete. Modelul nu ia in considerare rugozitatea
suprafetelor de contact si fortele gravitationale. Ca model termodinamic, a fost utilizat un model
izotermic, la o temperaturd a fluidului de 25°C.

In starea initiala, fluidul din zona de calcul este format in intregime din api in stare lichida.
Deoarece a fost luatd doar o singura paletd ca domeniu de calcul, s-a aplicat o interfatd periodica
rotationala (Periodic Interface) pe suprafetele de margine ale domeniului.

Optiunea Physical Timeline a fost aleasa ca model de gestionare a cronologiei. In
conformitate cu metodologia descrisd In (Bostan and Petco 2023a), au fost verificate diferite valori
ale parametrului Physical Timeline, /o = 0,0032 s a fost ales ca fiind optim pentru rotorul pompet,
unde: ®=27nn este viteza unghiulara.

Frozen rotor a fost ales ca interfata intre domenii, deoarece modeleazd mai bine

interactiunea dintre domenii (Bostan and Petco 2023a).
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Periodic Interface

Fig. 4.40. Aplicarea conditiilor limita si initiale

Ca model de descriere a curgerilor turbulente a fost utilizatd abordarea RANS (Reynolds-
averaged Navier-Stokes) in regim stationar, si anume, modelul k-omega SST (Menter's Shear
Stress Transport) (Menter 1994). Modelul SST este cel mai frecvent utilizat pentru modelarea
turbulentei in turbomasini (Bostan 2014).

Modelul de cavitatie utilizat in ANSYS CFX se bazeaza pe ecuatia Rayleigh-Plesset,
modelul Zwart, Gerber si Belamri (Ansys CFX Solver Theory Guide. Release 2021 R2 2021; Zwart,
Gerber, and Belamri 2004). Raza aleasd a bulei Rp este de 1-10% m, iar presiunea de saturatie a

vaporilor Py= 3170 Pa.

4.3.7. Procesarea, postprocesarea si selectarea datelor

Calculele iterative au fost efectuate In ANSYS WorkBench. Procesul iterativ (similar cu
cele prezentate in figura 4.1) este oprit fie dupa ce se atinge numarul maxim de iteratii stabilit la
250, fie dupa ce se atinge o toleranta a erorii reziduale de 107.

Pentru a monitoriza convergenta, au fost alesi urmatorii parametri: presiunile statice la
intrare si la iesire, precum si cuplul in jurul axei de rotatie aplicat impulsorului pompei si
dezechilibrul domeniului.

Figura 4.41 prezintd distributia parametrului adimensional al distantei peretilor y+, care
determind precizia predictiei grosimii stratului limita, pe peretii butucului si ai paletelor
impulsorului. Se poate observa cad y+ variaza ca urmare a unei modificari semnificative a debitului
de fluid si tinde sd fie de ordinul unitatilor, ceea ce reprezintd un bun indicator pentru procesul de
optimizare (Bostan 2014).

Dupa finalizarea calculului, valorile dorite ale inaltimii impulsorului sunt afisate ca

indicator al criteriului de optimizare.
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(b)

Fig. 4.41 (a) Distributia parametrilor y+ pe suprafetele bucsei impulsorului si ale paletelor,

(b) Linii de curent cu indicarea vitezei de curgere

4.3.8. Setarea parametrilor si a criteriilor de optimizare

Pentru realizarea optimizarii se utilizeaza software-ul ANSYS optiSLang (fig. 4.42). Ca si
criteriu al procesului de optimizare, a fost aleasd 1naltimea maximd dezvoltatd de impulsor.
Principalul avantaj consta in reducerea resurselor de calcul necesare. Dezavantajul consta in faptul
cd nu se ia in considerare influenta reciproca dintre impulsor si rotorul pompei, deoarece

impulsorul este considerat separat de restul partii de curgere a pompei centrifuge.
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Fig. 4.42 Analiza si prelucrarea datelor efectuate in ANSYS optiSLang

Lungimea impulsorului L, diametrul exterior al impulsorului D, diametrul butucului d si

unghiul de infasurare 0 (Fig. 4.43) au fost alesi ca parametri de optimizare. Limitele pentru

modificarile acceptate ale parametrilor sunt prezentate in tabelul 4.10. Aceste limite au fost alese,

tinand cont de faptul cd impulsorul a fost proiectat pentru o pompa deja fabricatd, ceea ce a afectat

semnificativ limitele pentru diametrul exterior D al impulsorului si lungimea L a acestuia.

Tabelul 4.10. Limitele parametrilor de optimizare

Diametrul bucsei d, Diametrul exterior D, Lungimea e
’ . . Unghi de infasurare 0, °
mm mm impulsorului L, mm ’
36 + 50 80 + 105 50 + 86 -360 +-90
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Fig. 4.43 Desenul partii de pompare a pompei centrifuge,
cu indicarea parametrilor de optimizare

Selectia parametrilor intre limitele stabilite a fost realizatd prin metoda hipercubului latin.
Au fost obtinute 1n total 120 de puncte calculate. Esantionarea este necesard pentru a obtine
combinatii aleatorii de valori ale parametrilor.

4.3.9. Analiza si prelucrarea datelor efectuate in ANSYS optiSLang

S-a efectuat o serie de simulari pe baza modelelor geometrice obtinute din datele de dupa
esantionare. Setul de date obtinut a fost incarcat in software-ul ANSYS optiSLang (fig. 4.42). Au
fost luate in considerare un total de 98 de puncte calculate. Regresia liniara a fost aplicata setului
de date primit dintr-o serie de simulari pentru a obtine o suprafata de raspuns, asa cum se arata in
figura 4.44.

Se poate observa din figura 4.44 (b) ca impulsorii, al cdror unghi de infasurare 0 este mai mic
de 200-250 de grade, prezintd aproape intotdeauna o presiune de iesire mai mica decat presiunea de
intrare, ceea ce indicd faptul ca impulsorul nu dezvoltd indltime din cauza unei sectiuni transversale

prea mici a zonelor de curgere.
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Fig. 4.44. Reprezentarea suprafetei de raspuns
(a) Inaltimea de pompare vs. unghi de infasurare 0 si diametrul exterior D;

(b) inéltimea de pompare vs. unghi de infasurare 0
A fost obtinuta o Matrice de Corelatie (tab. 4.11) care indica gradul de corelatie (dintre
parametri si criteriile de optimizare). Matricea de corelatie se calculeaza folosind metode statistice, In
cazul dat coeficientul de corelatie Pearson. Acesta masoara relatia liniard dintre variabile, variind de
la -1 (corelatie negativa perfectd) la +1 (corelatie pozitiva perfectd), 0 indicand absenta corelatiei (Jules
J. Berman 2016).
Tabelul 4.11 Matricea de corelatie

Diametrul | Diametrul Lungimea Unghi de inz‘tltimea de
bucsei d exterior D impulsorului L. |infisurare 6| pompare
[niltimea de pompare -0.05 0.48 0.32 0.68 1.00
Unghi de infasurare 0 0.03 -0.06 -0.05 1.00 0.68
Lungimea impulsorului L 0.02 -0.02 1.00 -0.05 0.32
Diametrul exterior D 0.04 1.00 -0.02 -0.06 0.48
Diametrul bucsei d 1.00 0.04 0.02 0.03 -0.05

Pe baza Matricei de corelatie si a Matricei coeficientului de performanta, este posibila
identificarea principalilor parametri, care afecteaza inaltimea de pompare exercitata de impulsor.
In cazul dat, acesta este unghiul de infasurare 0 si diametrul exterior D al impulsorului, intr-un
grad mai mic lungimea impulsorului L, iar diametrul butucului d aproape ca nu afecteaza capul
impulsorului.

Ca algoritm de optimizare au fost selectati un algoritm evolutiv (EA), programarea
neliniard prin Lagrangian patratic (NLPQL) si metoda adaptiva a suprafetei de raspuns (ARSM).
Au fost comparate rezultatele optimizarii obtinute prin metodele de mai sus. Cel mai bun rezultat

a fost aratat de geometria obtinuta de parametrii celui mai bun rezultat obtinut din setul esantionat
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de date (Design Point - DP), care a prezentat indltimea de pomparea impulsorului, de aproximativ

H = 51,5 kPa sau 5,26 mH2O (tab. 4.12).
p Zi“ Il
D L Theta d Total

Fig. 4.45. Matricea coeficientului de performanta (COP)

Pout

Tabelul 4.12. Compararea rezultatelor optimizarii

Algoritm de Diametrul Dlanfetrul . Lungimea . Unghi de iniltimea
.. . exterior D, impulsorului | . __ ’
optimizare bucsei d, mm infasurare 0, ° | de pompare
mm L, mm
EA 46.96 103.5 81.00 -90.00 4.63
NLPQ 46.04 104.8 66.00 -92.60 4.25
ARSM 47.7 104.86 50.00 -91.00 4.29
Best DP 41.12 104.12 77.18 -180.45 5.26

Rezultatele au fost validate digital (fig. 4.46—4.47) prin simularea curgerii fluidului prin
intreaga pompa si determinarea unui NPSH3 aproximativ prin scdderea treptatd a presiunii de
intrare.

Trebuie remarcat faptul ca, la valori ale presiunii apropiate de NPSH3, este mult mai dificil
sd se obtind convergenta rezultatului, precum si sd se elimine dezechilibrul dintre domeniile de
calcul. Ca urmare a modelarii la o presiune apropiatd de NPSH3 necesara, cavitatile de cavitatie
formate sunt similare cu cavitdtile captate experimental si prezentate in lucrarile (Cervone et al.
2005; Shimiya et al. 2008; Rapposelli et al. 2002). Atunci cand presiunea scade sub NPSH3
(fig.4.46), cavitatile de cavitatie ajung la marginea de intrare a rotorului, marcata in figura 4.47,
zone in care volumul de vapori creste volumul de apa din faza lichida.

Ca o verificare experimentald a procesului de optimizare a impulsorului pompei centrifuge,
a fost testatd o pompa centrifuga din seria CMP. Pompa optimizatd a fost testata in conformitate

cu ISO 9906:2015.
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Fig.4.46 Distributia cAmpului  Fig. 4.47. Reprezentarea cavititilor la NPSH = 2,6 mH20
de presiuni

4.3.10. Validarea experimentala a rezultatelor optimizarii
Scopul testului (fig. 4.48, 4.49), pe langa obtinerea principalelor caracteristici ale pompei

(inaltimea de pompare exercitata, consumul de curent si puterea), a fost de a obtine si valoarea
NPSH3, a rezervei de cavitatie critica, adica inaltimea de aspiratie pozitiva neta disponibila pentru
pompa de testare la debit constant, atunci cand inaltimea de pompare este redusd cu 3 % ca urmare

a cavitatiei cauzate de scaderea ndltimii de aspiratie disponibile.

Debitometru

Rezervor

M2

|

Fig. 4.48. Schema de testare Fig. 4.49. Structura statiei de testare

Conducta
de aspiratie  centrifuga
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Uneori, NPSH3 este denumit indltimea de aspiratie pozitiva netd necesard (NPSHr). Cu
toate acestea, NPSHr al pompei trebuie sa fie mai mare decat NPSH3 pentru ca pompa sa
functioneze farad pierderi de Indltime de pompare si pentru o functionare fiabila pe termen lung. O
masurare a cdderii de presiune de 3% pare rezonabila datorita faptului ca aceastd valoare este cea
mai mica cadere de presiune, care poate fi Inregistratd in mod practic si este inca standardul
industriei (Bostan si Petco, 2023).

In cadrul cercetirii (Fig.4.50), a fost utilizatd o schema de testare inchisa, debitul de fluid
a fost utilizat ca o constantd, iar presiunea din rezervor a fost utilizatd ca variabild independenta.
Testele de cavitatie au fost efectuate cu apa rece curatd. Temperatura a fost masuratd cu un
termometru T, pentru a determina densitatea reala. Pompa a fost pornita, cu debitul setat (masurat
cu debitmetrul Fm), corespunzator debitului din punctul dorit, presiunea fiind masurata cu
manometrul M1. Masuratorile au fost efectuate iterativ, cu un anumit interval de scadere a
presiunii in rezervor. in cazul unei caderi de presiune de 3%, se inregistra valoarea Py, de pe

manometrul M pentru a obtine valoarea NPSH3 calculata cu formula (4.2):

iPM1+Pb_PV

2
NPSH3 = 0,102 + Zyyy + 0.0827% (4.2),

unde: Pm; este valoarea presiunii la manometrul My, Pb reprezintd presiunea barometrica, Zy;4

reprezinta marcajul vertical al pozitiei manometrului My, iar Q este valoarea debitului ce trece prin

conducta de aspiratie cu un diametru d;.

Fig. 4.50. Testarea pompei Fig. 4.51. Impulsorul si rotorul fabricat
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Valoarea NPSH3, este necesard pentru a evita cavitatia si se utilizeaza pentru a obtine valoarea
NPSHr recomandata:
NPSHr = NSPH3 + P, + 0,5 m(H20).
Valoarea NPSH3 a fost obtinutd egald cu 2,60 metri la debit nominal (BEP), ceea ce
corespunde specificatiei tehnice. Rezultatele testului sunt prezentate in figura 4.52. Din figura se
poate observa o scddere proportionald a NPSH3 in general cu 0,5 mH2O, ceea ce este in

concordanta cu datele teoretice.

NPSH, m(H,0) Interval de lucru
3,4

3,2 /
3

28 NPSH3 /

2,6

2,4

2,2
2

NPSH3

50 60 70 80 90 100 110 120 Q, m*/h
QI’OIT

Fig. 4.52. Caracteristicile cavitationale (NPSH;) ale pompei
cu constructia originala (verde) si cu impulsorul (rosu)

4.4. Concluzii la capitolul 4

In cadrul capitolului au fost formulate urmatoarele concluzii:

1. In urma aplicirii metodologiei a fost realizata optimizarea rotorului pompei model CH
6,3/20-1,1-2 (Bostan si Petco, 2023). In prima fazi a fost realizatd optimizarea paletei rotorului,
suprafetele coroanei si a inelului raimanand identice cu rotor original. A fost realizat un proces de
optimizare bazat pe metodele de dinamica computationald a fluidelor in combinatie cu metodele
stohastice de optimizare definite de algoritmul evolutiv. A fost efectuat procesul de optimizare pe
baza criteriului de crestere randamentului hidraulic al rotorului pompei, cu restrictia de mentinere
a Tnaltimii de pompare a fluidului. Se poate constata cd eficienta mecanica a pompelor centrifuge
depinde de diametrul rotorului, de numarul si de profilul geometric al paletelor. Aplicarea
procesului de optimizare la crearea profilului paletei a condus la reducerea pierderilor de energie
la nivelul interactiunii dintre paleta si fluid si la cresterea randamentului hidraulic al rotorului de
la 56% la 61%, iar randamentul pompei a crescut de la 36,3% la 39,6%. Rezultatele optimizarii
sunt in curs de brevetare (Bostan si Petco, 2023).

2. De asemenea, a fost realizat si procesul de optimizare a rotorului per ansamblu, inclusiv

st suprafetele inelului si ale coroanei. In cazul dat in afara parametrilor mentionati sus se poate
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observa si influenta latimii canalului rotoric asupra sarcinii de pompare. Aplicarea procesului
complex de optimizare a dus la cresterea randamentului hidraulic al rotorului la 69,5%, 1ar a
randamentului pompei la 44,5%.

3. A fost obtinut modelul geometric al organelor de lucru ale unei pompe centrifuge pentru
apa uzati cu rotor cu o singura paletd. In urma procesului de optimizare, putem constata o crestere
de randament hidraulic al pompei centrifuge, in raport cu model geometric initial obtinut in
CFturbo, de la 62,9% la 78,5% sau a randamentului pompei de la 56,6% la 70,7%.

4. De asemenea, a fost prezentat procesul de creare a unui rotor impulsor de pompa
centrifugd (Bostan si Petco, 2023). Diferiti algoritmi de optimizare, bazati pe o suprafatd de
raspuns, au fost comparati cu rezultatul celei mai bune geometrii esantionate. Sarcind de pompare
maximala a fost obtinutd la aplicarea parametrilor geometrici, care corespunde celei mai bune
geometrii esantionate. A fost efectuata o validare digitala a rezultatelor procesului de optimizare,
ale carei rezultate se coreleaza cu datele practice. S-au efectuat teste de cavitatie pe pompa cu
designul original si cu impulsorul. Utilizarea impulsorului rezultat a dus la o scddere a NPSH3 cu
0,5 mH20 la debit nominal, ceea ce corespunde specificatiei tehnice. Impulsorul rezultat a fost

aplicat la o pompa centrifugd de serie cu motor cu conserve produsda de CRIS Hermetic Pumps.
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5. CONCLUZII GENERALE SI RECOMANDARI

Problema abordata in tezd este consacratd majordrii eficientei energetice a pompelor
centrifuge prin modelarea matematica si calculul numeric al curgerii fluidului, realizatd cu ajutorul
credrii unei metodologii de optimizare a organelor de lucru ale pompelor centrifuge bazate pe
metodele de dinamicd computationala a fluidelor (CFD) cuplate cu aplicarea algoritmilor
stohastici de optimizare.

Concluziile si recomanddrile formulate, precum si rezultatele primite, reprezinta
contributiile originale care, in sinteza, sunt urmatoarele:

1. A fost descrisa starea actuald a industriei de producere a pompelor din RM (Petco 2019).
Putem constata o scadere considerabila a producerii pompelor in RM. Pentru a redresa acest proces
au fost stabilite directiile de modernizare a pompelor centrifuge produse in RM (Petco 2021; 2023).

2. Au fost studiate metodele de generare a geometriei organelor de lucru ale pompelor
centrifuge (Petco 2021; 2023) si a fost studiata experienta mondiala de aplicare a modelelor de
optimizare moderne in solutionarea problemelor de optimizare a pompelor centrifuge (Petco 2021;
2023).

3. Au fost prezentate considerente teoretice privind pompele centrifuge si obtinut rotorul
pompei centrifuge calculat dupd modelul empiric prezentat. La faza validarii numerice, rotorul
obtinut a prezentat randamentul hidraulic mai mare decat cel original, Insd mai mic decat cele
optimizate, ceea ce aratd cd metoda datd de obtinere a modelului rotorului poate fi aplicata, insa
este inferioard metodelor bazate pe simularile CFD si optimizari (Bostan and Petco 2023b).

4. Cu scopul obtinerii metodologiei de optimizare a organelor de lucru a pompelor

centrifuge a fost efectuat studiul setarilor optimale ale modulelor ANSYS aplicate in proces de
optimizare. Pentru rezolvarea a fost selectat modulul de parametrizare si generare a modelului
geometric — ANSYS Design Modeler, iar in calitate de modul de discretizare a fost selectat, pentru
grila nestrecuratd — ANSYS Mesher, iar pentru retea structuratd — ANSY'S TurboGrid.
(Bostan si Petco 2023). Totodatd, in urma studiului de convergenta s-a constatat ca cea mai buna
optiune este alegerea dimensiunii volumului finit de ordinul 1,5 mm si a 15-20 de straturi de
indesire. De asemenea a fost stabiliti setirile optime ale procesului de simulare. In urma compararii
modelelor de turbulenta a fost selectat modelul de turbulentd RANS SST (Bostan si Petco 2023),
iar in urma unui studiu de modelare cavitatiei au fost stabiliti parametrii optimali modelului de
cavitatie Zwart-Gerber-Belamri, utilizat de ANSYS CFX. In calitate de algoritm de optimizare a
fost ales optiSLang.
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5. In baza metodologiei prezentate a fost realizati optimizarea rotorului pompei model CH 6,3/20-
1,1-2 (Bostan si Petco, 2023). Aplicarea optimizarii constructiei a dus la cresterea randamentului
hidraulic al rotorului de la 56% la 69,5%, iar randamentului pompei de la 36,3% la 44,5%.

6. A fost obtinut modelul geometric al organelor de lucru ale unei pompe centrifuge pentru
apa uzati cu rotor cu o singura paleti. In urma procesului de optimizare, s-a constatat o crestere
de randament hidraulic al pompei centrifuge, in raport cu modelul initial, de la 62,9% la 78,5%
sau a randamentului pompei de la 56,6% la 70,7%.

7. In baza metodologiei a fost efectuat procesul de creare a unui rotor impulsor de pompi
centrifuga (Bostan si Petco, 2023). In urma testirii de cavitatie se poate constata ca utilizarea
impulsorului rezultat a dus la o scddere a NPSH3 cu 0,5 mH2O la debit nominal, ceea ce
corespunde specificatiei tehnice. Impulsorul rezultat a fost aplicat la doud modele de pompe
centrifuge de serie cu motor capsulat produse de CRIS Hermetic Pumps.

Directii si obiective de cercetare pe viitor:

Pentru viitor se propune continuarea cercetarilor legate de optimizarea organelor de lucru
ale pompelor centrifuge, si anume a aparatelor directoare, volutelor corpurilor pompelor s.a. De
asemenea se propune aplicarea simularilor CFD tranzitorie pentru etapa de validare numerica.

Totodata, putem mentiona ca metodologia data, poate fi aplicata nu numai la optimizarea
organelor de lucru ale pompelor centrifuge, ci si la optimizarea organelor de lucru ale majoritatii

pompelor dinamice sau hidrogeneratoarelor dinamice.
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Al. Acte de implementare

Wl

> lfﬁg& dtor pentru cercetare,
b., pofjuniv. Vasile TRONCIU
} L T

ACT

privind utilizarea in procesul de studii ciclu I (licenti),

#\l

in cadrul departamentului ,,Ingineria Fabricatiei”,

a rezultatelor cercetirilor stiintifice ale asistentului universitar Andrei PETCO

Comisia in componenta: presedinte — decanul facultatii ,, Inginerie Mecanicd, Industriald
si Transporturi”, dr., conf. univ. S. Dintu §i membrii: sef departament , Ingineria Fabricafiei”, dr.
hab., conf. univ. S. Mazuru, sef program de studii ,, Tehnologia Constructiilor de Masini (TCM) "
conf. univ. A. Toca, academician, dr. hab., prof. univ. I. Bostan, au intocmit urmatorul act:

Comisia, in sedinta din 07.09.2023, a examinat faptul utilizarii in procesul de studii de
licenti a rezultatelor stiintifice de cercetare obtfinute de asist. univ. A. Petco in cadrul tezei de
doctor in stiinte ingineresti: ., Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea
matematicd §i calculul numeric al curgerii fluidului”.

Comisia a stabilit ¢, in baza cercetarilor stiintifice efectuate in cadrul tezei de doctorat, a
fost studiati starea actuali a cercetirilor in domeniul modelarii si optimizarii organelor de lucru
ale pompelor centrifuge, a fost elaboratii compararea metodelor analitice si ale celor numerice de
calcul ale organelor de lucru. De asemenea au fost cercetate metodele de parametrizare ale
modelului geometric, metodele de discretizare, modelele matematice de turbulentd si cavitatie
aplicate si metodele de optimizare. Concomitent, au fost prezentate si aplicatii practice a procesului
de optimizare in industria constructoare de masini din Republica Moldova.

Rezultatele cercetirilor stiintifice obtinute de asistentul universitar A. Petco sunt utilizate in
procesul de studii de licent la specialitatea TCM, in cadrul lucrérilor de laborator la Proiectare

Asistati de Calculator.

Decanul FIMIT, dr., conf. univ. %‘ -m-———f\“\ ra \h S. Dintu

@({Rg/z—-‘ S. Mazuru

A.Toca

Seful departamentului IF, dr. hab., conf. univ.
Sef program de studii TCM, dr., conf. univ.

Academician, dr. hab., prof. univ. I. Bostan
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APROB APROB
Directorul SRL ,,CRIS” * Hrogee tru cercetare,
Becciv Pavel b, ¥ : ' asile TRONCIU

i S

¢y, 10076000787

(’1 ‘VN[ % ‘ghoof\
Niw = YA

de primire-predare a documenta

4

de executie a rotorului pompei CH 6,3/20-1,1-2

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei mixte de primire-predare a documentatiei tehnice formata
din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL, municipiul Chisinau, strada Albisoara, 68/2:
Director general Becciv Pavel, Director tehnic Anatol Tiganenco si reprezentanti ai Universitatii
Tehnice a Moldovei (UTM), municipiu Chisindu, bd. Stefan cel Mare, 168: seful departamentului
IF, dr. hab., conf. univ., Sergiu Mazuru, acad., dr. hab., prof. univ., lon Bostan, doctorand Petco
Andrei, am intocmit urmdtorul act, prin care confirmam cd UTM a transmis, iar “CRIS” SRL a
primit:

— Documentatia tehnici (Set de desene de executie in format hértie — 1 exemplar) a

rotorului optimizat al pompei centrifuge cu motor capsulat de tip CH 6,3/20-1,1-2.
Comisia mixtd a constatat urmatoarele:

—Documentatia tehnicd elaboratd la UTM a intrunit cerintele de proiectare conforme cu
normele si standardele in vigoare. Geometria rotorului pompei CH 6,3/20-1,1-2 se bazeazi
pe rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul tezei de doctor in stiinfe
ingineresti ,, Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea matematicd

si caleulul numeric al curgerii fluidului”.

COMISIA MIXTA:

Au primit SRL ,,CRIS” Au transmis DT UTM

acad., dr. hab, prof. mm/'i%ﬁtfn .
ST olbey
zhab., conf. univ. Sergiu Mazuru @{/L;_.

~
doctorand Petco Andrei &%W =

Director general Becciv Ea"ﬁ%

Director tehnic Anato} i
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APROB APROB
Directorul SRL ,,CRIS”
Becciv Pavel

de primire-predare a documentatiei tehnice
de executie a rotorului pompei de api uzati

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei mixte de primire-predare a documentatiei tehnice formata
din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL, municipiul Chisinau, strada Albigoara, 68/2:
Director general Becciv Pavel, Director tehnic Anatol Tiganenco si reprezentanti ai Universititii
Tehnice a Moldovei (UTM), municipiu Chisindu, bd. Stefan cel Mare, 168: seful departamentului
IF, dr. hab., conf. univ., Sergiu Mazuru, acad., dr. hab., prof. univ., [on Bostan, doctorand Petco
Andrei, am intocmit urmitorul act, prin care confirmidm ca UTM a transmis, iar “CRIS” SRL a

primit:

— Documentatia tehnici (Set de desene de executie in format hértie — 1 exemplar) a

rotorului optimizat al pompei centrifuge de apd uzata.

Comisia mixtd a constatat urméitoarele:

—Documentatia tehnici elaboratid la UTM a intrunit cerinfele de proiectare conforme cu
normele si standardele in vigoare. Geometria rotorului pompei de api uzati se bazeazd pe
rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul tezei de doctor in stiinfe
ingineresti ,, Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea matematicd

si calculul numeric al curgerii fluidului”.

COMISIA MIXTA:

Au primit SRL ,,CRIS” Au transmis DT UTM

of. univ. Ton Bostan

0 &\H’"‘ g ®%/-
Sergiu Mazuru
doctorand Petco Andrei ﬁ%

Director general Becciv P,

Director tehnic Anato
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APROB
Directorul SRL ,,CRIS”
Becciv Pavel

cercetare,
asile TRONCIU

de primire-predare a documentatiei tehnice
de executie a rotorului pompei de api uzati

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei mixte de primire-predare a documentatiei tehnice formata
din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL, municipiul Chisindu, strada Albigoara, 68/2:
Director general Becciv Pavel, Director tehnic Anatol Tiganenco si reprezentanti ai
Universitdtii Tehnice a Moldovei (UTM), municipiu Chisindu, bd. Stefan cel Mare, 168: seful
departamentului IF, dr. hab., conf. univ., Sergiu Mazuru, acad., dr. hab., prof. univ., lon Bostan,
doctorand Petco Andrei, am intocmit urmitorul act, prin care confirmam ca UTM a transmis,

iar “CRIS” SRL a primit:

— Documentatia tehnica (Set de desene de executie in format hartie — 1 exemplar) al
rotorului impulsor pompei centrifuge de tip CMP si anume a pompelor centrifuge cu

motor capsulat model CMP 1612/7 N2 i CMP 1612/8 N2

Comisia mixtd a constatat urmétoarele:

— Documentatia tehnica elaboratd la UTM a intrunit cerintele de proiectare conforme cu
normele si standardele in vigoare. Geometria rotorului pompei de apd uzatid se bazeazi pe
rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul tezei de doctor in stiine
ingineresti ,, Majorarea energoeficienfei pompelor centrifuge prin modelarea matematicd

si calculul numeric al curgerii fluidului”.

COMISIA MIXTA:

Au primit SRL ,,CRIS” Au transmis DT UTM

acad., dr. hab prch_igmv-,Lon Bostan

#“dr. hab., conf. univ. Sergiu Mazuru

doctorand Petco Andrei W

Director general Becciv P,
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ss: 68/2-69 Albisoara St., Chisinau MD-2005, Republic of Moldova
ne: +373 22 479 247, +373 22 292 045, +7 495 961 3238

= i N Add
I ( g = E-mail: info@crispumps.com
P U

JMPS Web: www.crispumps.com

HERMETIC

de implementare a documentatiei tehnice
de executie a rotorului pompei CH 6,3/20-1,1-2 :

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei formatd din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL,
Republica Moldova, municipiu Chisindu, strada Albisoara, 68/2: Director tehnic Anatol
Tiganenco, Director adjunct Valeriu Tentiu, Reprezentant al managementului calitatii Nadejda

Proca, Inginer-proiectant Larisa Mitatii, am intocmit urmitorul act, prin care confirmidm ca:

Documentatia tehnici elaboratd la UTM, printre care desenele de executie a rotorului
pompei CH 6,3/20-1,1-2, bazate pe rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul tezei
de doctor in stiinte ingineresti ,, Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin modelarea
matematicd i calculul numeric al curgerii fluidului”, a fost implementatd in cadrul documentatiei
tehnicii de fabricatie a pompei centrifuge cu motor capsulat CH 6,3/20-1,1-2, care urmeazd a fi
fabricat de intreprinderea SRL ,,CRIS”.

Membri ai comisiei:

Reprezentant al managementului

calititii Nadejda Proca W

Inginer-proiectant Larisa Mitatii %
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foc o Address: 68/2-69 Albisoara St., Chisinau MD-2005, Republic of Moldova

H g = Telephone: +373 22 479 247, +373 22 292 045, +7 495 961 3238

E-mail: info@crispumps.com

HERMETIC PUMPS Web: www.crispumps.com

APROB

ACT

de executie a rotorului pompei de api uzati

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei formati din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL,
Republica Moldova, municipiu Chisindu, strada Albisoara, 68/2: Director tehnic Anatol
Tiganenco, Director adjunct Valeriu Tentiu, Reprezentant al managementului calitatii Nadejda

Proca, Inginer-proiectant Larisa Mitatii, am intocmit urmétorul act, prin care confirmam ci:

Documentatia tehnicd elaborati la UTM, printre care desenele de executie de executie a
rotorului pompei de apa uzati, bazate pe rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul
tezei de doctor in stiinfe ingineresti ,, Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin
modelarea matematicd si calculul numeric al curgerii fluidului”, a fost implementatd in cadrul
formirii documentatiei tehnicii de fabricatie a pompei de apd uzatd, care urmeaza a fi fabricat de

intreprinderea SRL ,,CRIS™.

Membri ai comisiei:

Director tehnic Anatol Tiganerco

Director adjunct Valeriu Tentiu _/ /'l 27

Reprezentant al managementului

calitafii Nadejda Proca 7070

Inginer-proiectant Larisa Mitatii W
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IR AR Address: 68/2-69 Albisoara St., Chisinau MD-2005, Republic of Moldova

‘ H E = Telephone: +373 22 479 247, +373 22 292 045, +7 495 961 3238
: info@crispumps.com

) WWW.Crispumps.com

_APROB

RL ,CRIS”

ACT
de implementare a documentatiei te
de executie a inducer-ului pompei centrifuge de tlp C

elaborat in cadrul tezei de doctorat a doctorandului Petco Andrei

Subsemnatii, membri ai comisiei formata din reprezentanti ai intreprinderii “CRIS” SRL,
Republica Moldova, municipiu Chisindu, strada Albisoara, 68/2: Director tehnic Anatol
Tiganenco, Director adjunct Valeriu Tentiu, Reprezentant al managementului calitatii Nadejda

Proca, Inginer-proiectant Larisa Mitatii, am intocmit urmétorul act, prin care confirmam ca:

Documentatia tehnici elaborata la UTM, printre care desene de executie a inducer-ului
pompei centrifuge de tip CMP, bazate pe rezultatele obtinute de doctorandul Petco Andrei in cadrul
tezei de doctor in stiinte ingineresti ,, Majorarea energoeficientei pompelor centrifuge prin
modelarea matematica si calculul numeric al curgerii fluidului”, a fost implementati in cadrul
documentatiei tehnicii de fabricatie a pompei centrifuge cu motor capsulat model CMP 1612/7 N2
si CMP 1612/8 N2, produse, in total 10 unitéti, de SRL ,,CRIS” in aprilie 2023.

Membri ai comisiei:

Director tehnic Anatol

Director adjunct Valeriu Tentiu l )

Reprezentant al managementului

calititii Nadejda Proca W
Inginer-proiectant Larisa Mitatii sz
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A2. Brevet de inventie

STATE AGENCY ON INTELLECTUAL PROPERTY
OF THE REPUBLIC OF MOLDOVA

AGENTIA DE STAT PENTRU PROPRIETATEA
INTELECTUALA A REPUBLICII MOLDOVA

N
iFSx
Y

W

\
DIRECTIA BREVETE A@)” PATENTS DIRECTION

IDNO 1015601000112

UNIVERSITATEA TEHNICA A

ne 917 MOLDOVEI,
_ 2024.01.25 Bd. Stefan cel Mare si Sfant nr. 168,
e MD-2004, Chisiniu, Republica Moldova

andrei. petcoi@tcm.utm.md

HOTARARE
nr. 10387 din 2024.01.25

In urma examindrii dosarului cererii de brevet de inventic de scurti durati:

(21) Nr. depozit: s 2023 0029
(22) Data depozit: 2023.03.23
(54) Titlu: Rotor al pompei hidraulice centrifuge

si in temeiul art. 52(3) din Legea nr. 50/2008 privind protectia inventiilor (in continuare
Legea nr. 50/2008), Directia Brevete, Sectia Examinare

HOTARASTE
Acordarea brevetului de inventie de scurtd durati, contindnd urmitoarele date:

a3y

(51) Int.C1: Fo4D 29/22 (2006.01)

(21) s 2023 0029

(22) 2023.03.23

(71)(73) INSTITUTIA PUBLICA UNIVERSITATEA TEHNICA A MOLDOVEIL MD

(72) BOSTAN Viorel, MD; PETCO Andrei, MD

(54) Rotor al pompei hidraulice centrifuge

(57) Rezumat: Inventia se referd la constructia de pompe, in special la rotoare ale pompelor
hidraulice centrifuge.

Rotorul, conform inventiei, contine pale (1) executate cu suprafata de lucru curbilinie
in sectiunea transversald si amplasate cu un pas unghiular constant ¢ pe o circumferintd de
iesire cu diametrul exterior D; al rotorului. Palele (1) sunt executate cu o curburd variabila
cuprinsa infre muchiile lor de intrare (6) si de iesire (7), inscrise intr-un unghi 8 si amplasate,
respectiv, pe o circumferintd de intrare cu diametrul interior Dy si pe circumferinta de iesire
cu diametrul exterior D, al rotorului. Palele (1) sunt amplasate intre un disc cu butuc
conducdtor (2) si un disc curbat (3). Palele (1) sunt executate pe lungimea lor cu o grosime

variabila.
Revendicari: 3
Figuri: 7
Str. Andrei Doga nr. 24/1, MD-2024, Chisinau, Republica Moldova 24/1 Andrei Doga str., MD-2024, Chisinau, Republic of Moldova
Tel: (+373-22) 188-646, (+373-22) 188-513 Tel: (+373-22) 188-646, (+373-22) 188-513
www.agepi.gov.md, e-mail: office@agepi.gov.md www.agepi.gov.md, e-mail: office@agepi.gov.md
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(54) Potop 11eHTpOOEKHOTO THAPOHACOCA
(57) Pedepar: HMzoOpeTeHHe OTHOCHTCS K HACOCOCTPOSHHIO, B UYACTHOCTH K pOTOpaM
HEeHTPOGEIKHBIX THAPOHACOCOB.

Potop, cormacHO H300peTeHHIO, CONSPIKHT JOIAacTH (1), BBINOJNHEHHEBI® ©
KpHBOIHMHelHOH pabGouell MOBePXHOCTHI0 B TOMEPSUYHOM CEUCHHMH H pa3MelleHHBIE C
HNOCTOAHHBIM YIJIOBBIM IHAroM ¢ HA OKPY3KHOCTH BBIX0/la ¢ BHEIIHMM JHamMeTpoM D, poTopa.
Jlomactr (1) BBIMOMHEHBI ¢ MepeMeHHON KPWBH3HOH, BKJIIOYSHHOW MKy HX KpOMKaMH
BxoJa (6) 1 BbIxoAa (7), BIUCAHHBIMH B VIoJl £ WM pasMelIeHHBIMH, COOTBETCTBEHHO, Ha
OKpPY;KHOCTH BXOJa ¢ BHYTpeHHHM AHamMeTpoM D)y H Ha OKpY:KHOCTH BBIXOjla C BHEITHHM
JuameTpoM D, poropa. Jlonactu (1) pazMemeHsl MeX/y JUCKOM ¢ BeayIleH crymuneH (2) u
KpHBOJIHHEHHBIM JucKoM (3). Jlonmactu (1) BBINOJIHEHBI MO CBOEH JUIMHE € TEpeMeHHOH
TOJIIHHOMH.

IT. popmyasr: 3

Qur.: 7

(57) Intinderea protectiei conferite de brevet este determinati de continutul revendicarilor de
mai jos bazate pe descrierea si desenele inventiei.

Revendiciri:

1. Rotor al pompei hidraulice centrifuge, care contine pale (1) executate cu
suprafata de lucru curbilinie in sectiunea transversald gi amplasate cu un pas unghiular
constant o pe o circumferintd de iesire cu diametrul exterior D al rotorului, palele (1) fiind
executate cu o curburd variabili o cuprinsa intre muchiile lor de intrare (6) si de iesire (7),
inscrise intr-un unghi & gi amplasate, respectiv, pe o circumferinti de intrare cu diametrul
interior D; gi pe circumferinta de iegire cu diametrul exterior D, al rotorului, caracterizat
prin aceea ca palele (1) sunt amplasate intre un disc cu butuc conducator (2) si un disc curbat
(3), palele (1) avand o forma geometricd reprezentati printr-o linie de curburi (5), care trece
prin punctele #y...n5, cu muchia de intrare (6) definitd prin punctul #; exprimat prin diametrul
interior D;=34 mm si unghiul palei 5, = 53°, pentru punctele 7,...n4 caracterizate, respectiv,
prin coordonatele unghiulare A8, = 73°, A8; = 53° si A8, = 34°, i respectiv, cu unghiurile
palei f, = 75,1°, B; = 57,3°, B, = 62,2°, i muchia de iegire (7) definitd prin punctul ns
exprimat prin coordonata unghiulard A6 = 38°, unghiul palei . = 78,7° gi diametrul
exterior D,=124,6 mm al rotorului, totodatd palele (1) sunt executate pe lungimea lor cu o
grosime variabild, simetric in raport cu linia de curbura (5).

2. Rotor, conform revendicarii 1, caracterizat prin aceea ci numirul de pale (1)
ale rotorului, prin modificarea geometriei, constituie 4 pale.
3. Rotor, conform revendicarilor 1 gi 2, caracterizat prin aceea ca palele (1)

sunt executate in comun cu discul cu butuc conducitor (2), care este asamblat lateral si
coaxial cu discul curbat (3).

(56) 1. RU 2618372 C2 2017.05.03
2. RU 2452875 C2 2012.06.10

Mentiunea de acordare a brevetului de scurtd duratd se publicd in termen de 3 luni in
Buletinul Oficial de Proprictate Intelectuali (BOPI) cu atribuirea numirului de brevet
respectiv si inscrierea datelor respective in Registrul National de Brevete de Inventie de
Scurtd Durati, dupi care brevetul acordat se va pune la dispozitia publicului.

Conform art. 38 din Legea nr. 50/2008, solicitantul are dreptul sd depuni contestatie la
Comisia de Contestatii a AGEPI, in cazul in care nu este de acord cu motivele hotiririi, in
termen de 2 luni de la data expedierii acesteia.
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Orice persoand in termen de 6 luni de la data publicarii mentiunii de acordare a
brevetului in BOPI, conform art 57 din Legea nr. 50/2008, poate face opozifie cerdnd
revocarea hotarfrii de acordare a brevetului.

Brevetul va fi valabil pe teritoriul Republicii Moldova 6 ani de 1la 2023.03.23 pini la
2029.03.2023, cu condifia eliberarii brevetului de scurtd duratd g1 achitani taxelor legale
anuale de mentinere in vigoare a brevetului de inventie de scurtid durati.

Titularul de brevet poate prezenta la AGEPI o cerere de prelungire a termenulu de
valabilitate a brevetului de scurtd duratd pentru o perioadi de cel mult 4 ani, cu conditia ¢d
titularul va solicita la AGEPI efectuarea cercetani documentare a stadiulu tehnicii conform
art. 8 din Legea nr. 50/2008 g intocmirea unui raport de documentare insofit de o opinie
privind brevetabilitatea referitoare la inventia care face obiectul brevetului i va achita taxa
respectivi de prelungire, dar nu mai devreme de un an i nu mai tirziu de 6 luni Inainte de
expirarea termenului de valabilitate a brevetului de scurtd durati.

ATENTIE!

In vederea eliberarii brevetului, titularul trebuie si achite taxele de eliberare si
mentinere in vigoare a brevetului, incepind de la data depozitului pentru fiecare an, inclusiv
pentru amul in care se elibereazd brevetul, intr-un termen ce nu depiseste 6 lum de la data
publicirii mentiunii de acordare a brevetului in BOPIL Organizatiile din sfera stiinei gi
inovarii sunt scutite de plata tarifelor pentru mentinerea in vigoare a brevetelor pentru primmi 5
ani.

Taxele de mentinere in vigoare pot fi platite ulterior in decurs de 6 luni de la data
termenului omis, cu o majorare de 30%. Neplata taxelor in cuantumul g termenul stabilit
conduce la incetarea valabilitatii brevetului inainte de termen gi la deciderea titularului din
drepturi.

Specialistd principald, Sechitallyldgsa byetmtisermsiata] IDREEVA Svetlana

Examinare Eate: 3024.01.25755:9p:16 EET
CasOll
tel.: +(373 22) 188 519 Loeation: Moldova
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Ministerul Educatiei, Culturii si Cercetarii a Republicii Moldova

STATEL S
$5\ Ar F\

DIPLO

de excelenta

se decerneaza

Petco Andrei

Scoala doctorald Inginerie Mecanica si Civila

Pentru raport in plen cu lucrarea

Majorarea energoeficientei — conditiile esentiale a extinderii
pietei de desfacere a pompelor centrifuge autohtone

Chisinau

¢ hab. Viorel BOSTAN,
ga Tehnica a Moldovei

27 martie 2019
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A4. Structura calculului realizata la studiu de convergenta

Fig. A4.1. Structura calculului realizatd in ANSYS WorkBench
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Rezultatul studiului

AS. Rezultatele studiului de convergenta
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Fig AS.1. Rezultatele simularii (pump: CH 6,3/32; Qmin =2 m3/h,
Frozen rotor, SST model) (Bostan si Petco 2023)
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Fig. AS.2. Rezultatele simularii (pump: CH 6,3/32; Qnom = 6,3 m3/h,
Frozen rotor, SST model) (Bostan si Petco 2023)
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Fig. A5.3. Rezultatele simularii (pump: CH 6,3/32; Qmax = 9,5 m3/h,
Frozen rotor, SST model) (Bostan si Petco 2023)

A fost efectuatd o serie de simuldri la o marime diferita a volumului finit (S = 1+2,5mm),
la un numar diferit de straturi de inflatie (5+20 straturi) pentru pompa CH 6,3/20-1,1-2.
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Fig. AS5.4. Rezultatele simularii (pompa: CH 6,3/20; Quom = 20m3/h,
model SST/Frozen rotor) (Petco 2021)

165

20 layers ' @



tandului de testare

a principiala a s

-

Fig. A6. Schem

Z0-DH 24visa) ap 121035 p ppordiouted puayog

arjexidse ap piooey

QIB[IaI ap PIOOEY

[ua A L5

pia ap eduwiog £l
THUSA I
TLOAWOWL | T
eueod ap wdedng ol
TLOLTINDE A Ties TLOSLLLIOUE Ay m
s edwo £
nieg 9
URRETETNTE O [+
MR UOIPTE Iy
eyeod ap ededng F4
SEA I

3]

DDLIBY g adiunuag feliy] - E

8

aJan]a(
g9
| |l
f@\ \/I_ 2y
EVA
|l
5 I

i

166



DECLARATIA PRIVIND ASUMAREA RASPUNDERII

Subsemnatul, declar pe raspundere personala ca materialele prezentate in teza de doctorat sunt
rezultatul propriilor cercetari si realizari stiintifice. Constientizez cd, in caz contrar, urmeaza sa suport

consecintele in conformitate cu legislatia In vigoare.

Petco Andrei

Semnatura W%_

Data 02.12.2023



CURRICULUM VITAE

europass

Andrei Petco

Data nasterii: 27/12/1991 | Numdr de telefon:

(+373) 68574144 (Numdr de telefon mobil) | E-mail: petcoandrei@gmail.com |

Adresa: bd. Negruzzi 2/2 , ap.171, MD-2001, Chisinau, Moldova (Acasa)

» EXPERIENTA PROFESIONALA

05/2016 -IN CURS Chisinau, Moldova
INGINER-PROIECTANT S.R.L. ,CRIS”

12/2019 - 1N CURS Chisinau, Meldova
CERCETATOR-STAGIAR UNIVERSITATEA TEHNICA A MOLDOVEI

01/09/2022 - IN CURS Chisinau, Moldova B
LECTOR ASISTENT UNIVERSITATEA TEHNICA A MOLDOVEI

EDUCATIE S| FORMARE PROFESIONALA

2018 - iN CURS Chisinau, Moldova
DOCTORAND Universitatea Tehnica a Moldovei, Scoald Doctorald Inginerie Mecanica si Civila

2015 - 2018 Chisinau, Moldova
MASTER TN INGINERIE SI ACTIVITATI INGINERESTI Universitatea Tehnica a Moldovei

2011 - 2016 Chisinau, Moldova
INGINER MECANIC Universitatea Tehnica a Moldovei

2007 - 2012 Chisinau, Moldova
TECHNICIAN-TEHNOLOG Colegiu tehnic UTM

1998 - 2008 Chisinau, Moldova
LICEU Liceu Teoretic Roman-Francez ,,Gh. Asachi”

COMPETENTE LINGVISTICE

Limb&(i) maternd(e): ROMANA  RUSA
Alt& limbé (Alte limbi):

COMPREHENSIUNE VORBIT SCRIS
Comprehewnsmne Citit Exprimare scrisd ~ Conversatie
oralad
ENGLEZA B1 B1 A2 A2 A2

Niveluri: A1 si A2 Utilizator de baza B1 si B2 Utilizator independent C1 si C2 Utilizator experimentot

COMPETENTE DIGITALE

AutoCad | SolidWorks, SW Simulation, SW FlowSimulation | ANSYS WorkBench, ANSYS CFX, ANSYS
FLUENT, ANSYS Mechanical | optiSLang | CFTurbo | MathCad | Spotlight | Grapher | CorelDraw |
Adobe Acrobat | OpenOffice | MS Office



INFORMATII SUPLIMENTARE
PROIECTE

12/2019 -IN CURS

Proiectele de cercetare 20.80009.5007.24. din cadrul concursului "Program de Stat" (2020-2023)
Majorarea competitivitatii transmisiilor procesionale prin elaborarea si valorificarea angrenajului cu contact
“conform” al dintilor si extinderea ariei lor de aplicatie.

2017 - 2018
Coautor a Curriculei modulare pentru pregatirea profesionald Meseria: 715025 - Strungar
multiprofil (proiect cooperare GIZ

04/2016 - 05/2016
Mobilitate Ceepus, Universitstea Tehnologica din Lublin

DISTINCTII ONORIFICE S| PREMII

Distinctii

1. Medalia de argint se acordd la lon Bostan, Sergiu Mazuru, Alexei Toca, Maxim Casian, Lealin
Stanislav, Andrei Platon, Andrei Petco pentru Procedeu de reglare a jocului axial in angrenajul conic
INFOINVENT 2021, 17-20 noiembrie 2021, Chisindu, Republica Moldova

2. Premiul de gradul |, la Conferintei tehnico-stiintifice a studentilor, masteranzilor si doctoranzilor
UTM, Chisindu, 23-25 martie 2021;

3. Bursa guvernului {(doctorat) 2019-2020

4. Medalia de argint. Procedeu de reglare a jocului axial in angrenajului conic. Innovation and
CreativeEducation Fair for Youth ICE-USV - IlIrd Edition. Suceava 2019.

5. Diploma de excelenta, pentru raport in plen: Majorarea energoeficientei - conditia esentiald a
extinderii pietelor de desfacere a pompelor centrifuge autohtone. Conferinta tehnico-stiintificd a
colaboratorilor, doctoranzilor si studentilor 2019. 27-28 martie 2019.

6. Diploma de excelenta si Medalia de aur. Procedeu de reglare a jocului axial in angrenajului conic.
Salonului International al cercetdrii stiintifice, inovdrii si inventicii PRO INVENT ed. XV, 21-23 martie
2018, Cluj-Napoca.

7.Sef de promotie UTM 2016.

8. Bursa guvernului {licent3) 2015-2016.

9. Diplema de Gradul | ,Pentru cea mai buna comunicare stiintifica " la Conferintei Tehnico-Stiintifice a
Doctoranzilor si Studentilor 26-28 noembrie 2015.

10. Diploma de Gradul Il 1a Concursul ,Cel mai bun student al anului 2014-2015 ",

11. Diploma Medalia jubiliara de aur a UTM.

12. Diploma de gr.ll pentru participarea la Concursul masinilor ,UTM Rube Goldberg".

13. Diploma de Onoare a Catedrei Militare UTM.

PUBLICATII
Publicatii

Brivete de inventie:

1.s 2023 0029 Rotor al pompei hidraulice centrifuge : BOSTAN Viorel, PETCO Andrei (cererea de brevet de
inventie de scurtd duratd)

2.MD 1217Y 2017.12.31 Procedeu de reglare a jocului axial in angrenajul conic. BOSTAN lon, MAZURU
Sergiu, TOCA lon, CASIAN Maxim, LEALIN Stanislav, STINGACI lon, PETCO Andrei

Articole:

1.1 Viorel Bostan and Andrei Petco, “DETERMINING OPTIMAL SIMULATION SETTINGS FOR THE
CENTRIFUGAL PUMP PARTS OPTIMIZATION PROCESS”, /. Eng. Sdi., vol. 30, no. 2, pp. 8-22, Jul. 2023.

1.2 Andrei Petco. Simularea numerica a curgerii lichidului in organele de lucru a pompei centrifuge prin
intermediul Ansys CFX. In: Conferinta Tehnico-Stiintificd a a Studentilor, Masteranzilor si Doctoranzilor,
Universitatea Tehnica a Moldovei, 23-25 martie, 2021. Chisindu, 2021, vol. 1, pp. 504-507. ISBN
978-9975-45-699-9.

1.3.Andrei Petco. Dezvoltarea constructiv-functionald a pompelor centrifuge prin optimizarea
multiparametrica si simuldrile CFD. Conferinta tehnico-stiintifica a studentilor, masteranzilor si
doctoranzilor, Universitatea Tehnica a Moldovei, 26-29 martie, 2019. Chisinau, 2019, vol. 1, pp. 538-543.
ISBN 978-9975-45-587-G. ISBN 978-9975-45-588-6 (Vol.1).

1.4.Andrei Petco. STRATEGII DE PRELUCRARE LA VITEZE MARI Materialele Conferintei Tehnico-Stiintifice a
Colaboratorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. lll, Chisinau 2016, pg. 79-82




1.5.Petru Delimarcu, Andrei Petco. ASPECTELE TEHNOLOGICO-ECOLOGICE ALE PRELUCRARII USCATE.
Materialele Conferintei Tehnico-Stiintifice a Colaboratorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. lll, Chisindu
2016, pg. 75-78;

1.6.Andrei Petco, Pavel Gordelenco. Proprietati si aplicatii privind sinterizarea directa a pieselor metalice.
Materialele Conferintei Tehnico-Stiintifice a Colaboratorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. lll, Chisindau
2015, pg. 81-82;

1.7.Andrei Petco, Vitalie Chistol. Bistabilitatea Tn mecanica. Materialele Conferintei Tehnico-Stiintifice a
Colaboratorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. lll, Chisinau 2015, pg. 9-10;

1.8.Andrei Petco. Analiza tehnologiilor de prototipare rapida. Materialele Conferintei Tehnico-Stiintifice a
Colaberatorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. II, Chisinau 2014, pg. 146-147;

1.9.Andrei Petco, Stefan Melenti si Vitasie Chistol. Mdsurdri fara interactiune. Materialele Conferintei
Tehnico-Stiintifice a Colaboratorilor, Doctoranzilor si Studentilor,Vol. II, Chisindu 2014, pg. 198-201;



	ADNOTARE
	LISTA ABREVIERILOR
	INTRODUCERE
	1. STADIUL ACTUAL ÎN DOMENIUL PROIECTĂRII ȘI PRODUCERII POMPELOR CENTRIFUGE
	1.1. Starea actuală a industriei de producere a pompelor în Republica Moldova
	1.1.1. Evoluția industriei de producere a pompelor în Republica Moldova
	1.1.2. Producerea pompelor de către industria constructoare de mașini în Republica Moldova

	1.2. Direcțiile de modernizare a pompelor produse în RM
	1.2.1. Obiective de modernizare
	1.2.2. Descrierea construcției pompelor centrifuge
	1.2.3. Principiul de funcționare a pompei centrifuge

	1.3. Evoluția metodelor de obținere a geometriei organelor de lucru ale pompelor centrifuge
	1.3.1. Metode empirice de modelare
	1.3.2. Metode de calcul bidimensional și quasi-tridimensional
	1.3.3 Metodele de calcul bazate pe simulările CFD și metode de optimizare

	1.4. Concluzii la capitolul 1

	2. PREZENTAREA METODELOR ANALITICE DE CALCUL AL ORGANELOR DE LUCRU ALE POMPELOR CENTRIFUGE
	2.1. Considerente teoretice privind pompele rotodinamice
	2.1.1. Clasificarea pompelor rotodinamice
	2.1.2. Particularitățile construcției rotoarelor pompelor centrifuge

	2.2. Ecuațiile fundamentale ale pompelor centrifuge
	2.2.1. Cinematica particulei de lichid în canalul rotorului pompei centrifuge
	2.2.2. Ecuația fundamentală a pompelor centrifuge
	2.2.3. Influența unghiurilor paletei rotorului pompei centrifuge asupra sarcinii de pompare

	2.3. Similitudinea pompelor centrifuge
	2.3.1 Similitudinea geometrică
	2.3.2. Similitudinea cinematică
	2.3.3. Aplicarea relațiilor de proporționalitate

	2.4. Rapiditatea pompelor centrifuge
	2.4.1. Influența rapidității pompelor centrifuge asupra geometriei rotorului
	2.4.2. Clasificarea pompelor centrifuge după parametrul de rapiditate

	2.5. Determinarea parametrilor principali ai pompei centrifuge
	2.5.1. Măsurarea debitului pompei
	2.5.2.  Măsurarea sarcinii de pompare
	2.5.3. Determinarea turației pompei
	2.5.4. Determinarea puterii pompei
	2.5.5. Stabilirea randamentului pompei
	2.5.6. Calculul înălțimii de aspirație a pompei centrifuge
	2.5.7. Stabilirea rezervei de cavitație (NPSHr4F4F )

	2.6. Reprezentarea curbelor caracteristice ale pompelor centrifuge
	2.7. Calculul dimensiunilor principale pentru pompele centrifuge
	2.8. Profilarea geometriei palelor pompei centrifuge
	2.8.1. Construcția paletei rotorului pompei centrifuge printr-un arc de cerc
	2.8.2. Construirea paletei pompei centrifuge prin puncte

	2.9. Concluzii la capitolul 2

	3. ARGUMENTAREA METODELOR NUMERICE DE CALCUL ALE ORGANELOR DE LUCRU ALE POMPELOR CENTRIFUGE
	3.1. Selectarea mediului software pentru realizarea procesului de optimizare
	3.2. Selectarea modelului de parametrizare a geometriei organelor de lucru ale pompei centrifuge
	3.2.1. Studiul modelelor de parametrizare a rotoarelor pompelor centrifuge
	3.2.2. Realizarea modelului de parametrizare în cadrul ANSYS SpaceClaim
	3.2.3. Realizarea modelului de parametrizare în cadrul ANSYS DesignModeler

	3.3. Selectarea metodelor de discretizare a modelului geometric
	3.3.1 Discretizarea în baza rețelei nestructurate
	3.3.2. Identificarea parametrilor optimali ai rețelei de discretizare nestructurate
	3.3.3 Modelului de discretizare în baza rețelei structurate

	3.4. Modelarea curgerii fluidului în organele de lucru ale pompei centrifuge
	3.4.1. Modelul matematic al curgerii fluidului
	3.4.2. Alegerea modelului de turbulență
	3.4.3. Modelarea procesului de cavitație

	3.5. Alegerea algoritmului de optimizare
	3.5.1. Aplicarea modulului ANSYS DesignXplorer
	3.5.2. Aplicarea modulului ANSYS optiSLang

	3.6. Concluzii la capitolul 3:

	4. OPTIMIZAREA CONSTRUCTIV-FUNCȚIONALĂ  A ORGANELOR DE LUCRU ALE POMPEI CENTRIFUGE
	4.1. Optimizarea rotorului pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2
	4.1.1. Parametrizarea și crearea modelului geometric
	4.1.2. Discretizarea modelului geometric
	4.1.3. Stabilirea condițiiloe inițiale și la limită
	4.1.4. Etapa de procesare și post-procesare
	4.1.5. Setarea procesului de optimizare
	4.1.6. Analiza rezultatelor geometriei optimizate
	4.1.7. Optimizarea rotorului (în întregime) a pompei centrifuge model CH 6,3/20-1,1-2
	4.1.8. Rezultatele optimizării rotorului

	4.2. Crearea și optimizarea rotorului pompei centrifuge pentru apă uzată
	4.2.1. Cercetarea căilor de obținere a modelului geometric al pompei centrifuge pentru apă uzată
	4.2.2. Elaborarea modelului geometric
	4.2.3. Discretizarea modelului geometric
	4.2.4. Stabilirea condițiilor inițiale și la limită
	4.2.5. Etapa de procesare și post-procesare
	4.2.6. Setarea procesului de optimizare
	4.2.7. Analiza rezultatelor obținute

	4.3. Crearea și optimizarea rotorului impulsor al pompei centrifuge de tip CMP
	4.3.1. Descrierea trăsăturilor distinctive ale optimizării rotorului impulsor
	4.3.2. Descrierea algoritmului procesului de optimizare
	4.3.3. Formularea sarcinii de optimizare
	4.3.4. Crearea modelului geometric
	4.3.5 Discretizarea modelului geometric
	4.3.6. Stabilirea condițiilor inițiale și la limită
	4.3.7. Procesarea, postprocesarea și selectarea datelor
	4.3.8. Setarea parametrilor și a criteriilor de optimizare
	4.3.9. Analiza și prelucrarea datelor efectuate în ANSYS optiSLang
	4.3.10. Validarea experimentală a rezultatelor optimizării

	4.4. Concluzii la capitolul 4

	5. CONCLUZII GENERALE ȘI RECOMANDĂRI
	BIBLIOGRAFIE
	ANEXE
	DECLARAŢIA PRIVIND ASUMAREA RĂSPUNDERII
	CURRICULUM VITAE

