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“As palavras tém a leveza do vento e a forca da tempestade.”
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Resumo

A tecnologia de difusores alocados em torno de rotores de turbinas hidrocinéticas objetiva
melhorar a conversao da energia do fluido em poténcia mecénica, embora as pas de turbinas
sob efeito difusor sejam suscetiveis a cavitacao, o que pode comprometer o aumento da
eficiéncia do sistema. Este trabalho apresenta o desenvolvimento de modelo de otimizacao
geométrica aplicado a pas de turbinas hidrocinéticas aumentadas por difusor. O modelo
proposto leva em conta o possivel surgimento de cavitacao nas pas do rotor. A principal
contribuicao desta proposta de trabalho para o estado-da-arte é o desenvolvimento de um
procedimento de otimizacao que considera os parametros da eficiéncia do difusor, 7,4, e
o empuxo no difusor, Cry, na formulagao do problema. O modelo é baseado no Teoria
do Elemento de P& para a busca da geometria otimizada, resultante da distribuicao das
cordas e angulos de tor¢ao que minimizem ou eliminem a ocorréncia de cavitagao. O
critério do minimo coeficiente de pressao é usado para avaliar a cavitacao nas pas. Além
disto, uma investigacao por meio de Dindmica dos Fluidos Computacional é conduzida
para validar o modelo com base na formulacao das Equacoes Médias de Navier-Stokes,
usando o modelo k-w-SST de turbuléncia e o modelo de cavitagdo de Rayleigh-Plesset na
geracao de cavitacao, conforme a producao de vapor de agua nas pas. Tal metodologia foi
aplicada no projeto de um rotor hidrocinético com didmetro de 10m, poténcia nominal
de 250 kW em uma corrente d’agua de 2,5 m/s. Uma andlise do modelo proposto com
e sem difusor foi realizada a fim de avaliar a influéncia da cavitacdo em uma geometria
otimizada em termos da distribuicao de cordas e angulos de torcao ao longo da pa. Como
resultado, verifica-se que a turbina hidrocinética aumentada por difusor dobra a ocorréncia
de cavitagao quando comparada com a turbina sem difusor. Além disso, considerando o
efeito do difusor, o modelo de otimizacao se mostra capaz de captar e permitir o ajuste da
geometria das pas no sentido de remover a ocorréncia de cavitagao, sendo, portanto, uma

boa alternativa para o projeto de turbinas hidrocinéticas com pas livres de cavitacao.

Palavras-chave: Difusor, turbina hidrocinética, cavitacdo, otimizagao, Dindmica dos

Fluidos Computacional.



Abstract

Diffuser technology placed around hydrokinetic rotors may improve the conversion of
the fluid’s kinetic energy into shaft power. However, rotor blades are susceptible to the
phenomenon of cavitation, which can impact the overall power efficiency. This paper
presents the development of a new optimization model applied to hydrokinetic blades
shrouded by a diffuser. The proposed geometry optimization takes into account the effect
of cavitation inception on the rotor blades surface. The main contribution of this work
to the state-of-the-art is the development of an optimization procedure that takes into
account the effects of diffuser efficiency, 74, and thrust, Cry. The model uses the Blade
Element Momentum Theory to seek optimized blade geometry in order to minimize or
even avoid the occurrence of cavitation. The minimum pressure coefficient is used as a
criterion to avoid cavitation inception. Also, a Computational Fluid Dynamics investigation
was carried out to validate the model based on the Reynolds Averaged Navier-Stokes
formulation, using the x-w Shear-Stress Transport turbulence and Rayleigh-Plesset models,
to estimate cavitation by means of water vapor production. The methodology is applied
to the design of a 10 m diameter hydrokinetic rotor, rated at 250 kW of output power at a
flow velocity of 2.5 m/s. An analysis of the proposed model with and without a diffuser is
carried out to evaluate the changes in the optimized geometry in terms of chord and twist
angle distribution. It is found that the flow around a diffused-augmented hydrokinetic
blade doubles the cavitation inception relative to the unshrouded case. Additionally, the
proposed optimization model can completely remove the cavitation occurrence, making it a

good alternative for the design of diffuser-augmented hydrokinetic blades free of cavitation.

Keywords: Diffuser, hydrokinetic turbine, cavitation, blade optimization, Computational

Fluid Dynamics.
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1 Introducao

1.1 Consideracoes gerais e motivacao do trabalho

Nos ltimos anos, o cenario energético tem apresentado acentuada instabilidade
em funcao de uma série de transformacoes que estao em curso em ambito mundial. Um
dos principais desafios que se apresenta ¢é a iminente necessidade de transicao entre as
fontes de energia nao-renovaveis para as fontes renovaveis. Fontes de energias renovaveis
trazem beneficios quanto aos problemas de esgotamento dos combustiveis fosseis, quanto a
necessidade de redugao dos niveis de emissao de CO5 e de poluigdo, e mostram-se como

alternativas adequadas na busca de metas de sustentabilidade ambiental.

De modo geral, sao renovaveis as fonte edlica, solar fotovoltaica, hidraulica, geo-
térmica e de biomassa. Cada uma dessa fontes tem suas peculiaridades, limitacoes e seus
desafios tecnolégicos especificos. A energia edlica e a solar sofrem com a intermiténcia da
fonte e com altos custos de implantacdo e armazenamento. A energia elétrica de fonte
hidraulica ou a geotérmica dependem, ainda, de condigoes geoldgicas especificas e seus
elevados impactos ambientais. A energia de biomassa requer esquemas sofisticados de

processos de conversao para o aproveitamento eficiente (IBRAHIM et al., 2021).

A despeito do cenario energético com intimeros desafios, a geracdo de energia
elétrica de fontes renovaveis tem crescido nos ultimos anos, embora a desejavel transicao
para fontes renovaveis esteja ainda aquém das necessidades globais. Dados da Agéncia
Internacional de Energia (do inglés, IEA) mostram o crescimento da geragao de energia de
fontes renovaveis (Figura 1). No total, a participagdo dessas fontes renovaveis ja alcanga

cerca 29% na demanda mundial de geracao de eletricidade
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Figura 1. Geragao de energia elétrica de fontes renovaveis 2019-2020 e 2020-2021, [TWh]).
Fonte: IEA (2021).

O Brasil é uma economia com demanda crescente de energia elétrica. Estimativas do
Ministério das Minas e Energias (MME, 2021) indicam um crescimento médio de 3,5% no
consumo de energia elétrica entre os anos de 2016 a 2026. Apesar de o Pais dispor de uma
matriz energética de origem predominantemente renovavel, problemas de oferta interna
de energia elétrica tém sido frequentes. Em um cenario de crise hidrica persistente, de
retomada das atividades econdmicas pos-pandemia e da politica de precos de combustiveis
fosseis empregados em termelétricas, o atendimento a essas demandas crescentes de energia

mostra-se como grande desafio a ser enfrentado.

Segundo o Balan¢o Energético Nacional (BEN) apresentado pelo Ministério de
Minas e Energia em 2020, as fontes renovaveis representaram 80,4% na reparticao da Oferta
Interna de Energia (OIE) em 2020, sendo a fonte hidraulica a primeira mais expressiva
com 65,2%, no entanto, com redugao de 0,4% na geragao de energia hidrica no Brasil entre
2019 e 2020 (MME, 2021). A Figura 2 mostra a estrutura da oferta de eletricidade no

Brasil em 2020.
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Figura 2. Oferta interna de energia elétrica por fonte em 2020. Fonte: MME (2021).

Considerando as tecnologias de fontes renovaveis, mais especificamente aquelas de
natureza hidrica dos rios (do inglés, Current Energy Conversion Systems — CECS), as
turbinas hidrocinéticas sao aparatos concebidos para a conversao da energia cinética de
escoamentos livres de 4gua em poténcia mecanica e energia elétrica, por meio de geradores

elétricos (Figura 3)

Figura 3. Turbina hidrocinética de eixo axial. Fonte: Verdant (2011)

As turbinas hidrocinéticas podem ser classificadas quanto a disposicao do eixo
em: eixo axial ou de eixo cruzado; e quanto a poténcia gerada em: pequeno, médio ou
grande porte (NIEBUHR et al., 2019). Nesses sistemas hidraulicos nao convencionais, via

de regra, o conversor de energia ¢ instalado no curso natural de um rio e, a principio,
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podem funcionar sem a necessidade de grandes volumes de dgua em reservatorios ou de

obras civis para desvio de cursos d’agua.

Nas ultimas décadas, as turbinas hidrocinéticas tém sido de interesse da pesquisa
cientifica e tecnologica por mostrarem-se bastante promissoras na geracao de energia limpa
e sustentavel. Quando instaladas em cursos d’aguas perenes, as turbinas hidrocinéticas
tém reduzidos os problemas de intermiténcia da fonte em comparacao com turbinas edlicas
ou a geracao solar fotovoltaica. Sdo especialmente tteis em areas remotas sem acesso a
rede de distribuicao de eletricidade, pois evitam o uso de geradores movidos a combustiveis

{6sseis.

No Brasil, do ponto de vista do desenvolvimento econdmico e estrutural, hé inimeras
localidades isoladas que apresentam potencial de implantacao e viabilidade econdémica
para o emprego de turbinas hidrocinéticas para geracao de energia em complementacao
ou substituicao a geradores termelétricos. Percentual significativo dessas localidades esta

localizado na regiao norte do Pais (MME, 2021).

A andlise técnico-econdmica para a implantacao de sistemas de geragdo de energia
hidrocinética tem complexidade envolta em diversos fatores que compoeem o problema.
Nesse cenario estao inseridas desde as caracteristicas otimizadas de rotores que efetivamente
extraem a energia do meio hidrico até as linhas de distribui¢do que sao responsaveis por
levar a energia ao consumidor final. Nesse sentido, o sistema estruturado de avaliagdo da
viabilidade técnica e econdmica de micro plantas hidrocinéticas desenvolvido por Blanco,
Secretan e Mesquita (2008) supriu uma lacuna existente do projeto conceitual desse tipo

de instalacao.

Em recente estudo (OLIVEIRA, 2021), também realizado em relagdo a maior
bacia hidrografica do Pais, foram apresentadas informagoes relevantes sobre a atrativi-
dade econémia e viabilidade técnica da implantacao de sistemas isolados de geracao de
energia hidrocinética em dois trechos especificos do Rio Amazonas: Obidos e Macapad.
No estudo, foram calculados indicadores médios de geracio entre 23,2 GWh/ano/km? e
36,9 GWh/ano/km?, respectivamente, em projeto de turbinas hidrocinéticas de 10m de

didmetro, o que corrobora a assertiva de existéncia e possibilidade de exploracao desse
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largo potencial hidrocinético com vistas ao desenvolvimento econémico sustentavel da
Regiao.

Embora sejam tecnologias que se desenvolveram muito nos ltimos anos, principal-
mente com base na experimentagao, hé entraves e obstaculos a vencer no desenvolvimento
das turbinas hidrocinéticas e consolida-las para uso em grande escala. Tais desafios di-
zem respeito a reducao de custos de implantacao, otimizagao de sistemas individuais e
das grades de distribuicao, além do equilibrio entre a extracao de energia e os impactos
ambientais (NIEBUHR et al., 2019). As principais barreiras para o amplo emprego dessas
turbinas estao relacionados ao custo por kW gerado em rios que fluem, a rigor, com baixas
velocidades, abaixo de 3 m/s. Outro fator relevante diz respeito a limitagao natural de
profundidade necesséaria para acomodar turbinas de didmetros maiores, mais eficientes e
com poder de geragao maior. Alguns desses fatores sao exaustivamente explorados por

Kirke (2019), motivo pelo qual deixamos de reaprecia-los no presente trabalho.

Do ponto de vista do projeto geométrico de rotores de turbinas hidrocinéticas, o
aumento de didmetro das pas das turbinas — que melhora a extracao de energia, mas acaba
por lidar com o aumento das velocidades do escoamento — traz consigo o aparecimento da
cavitacao com fendmento deletério da performance do sistema. Segundo Barber e Motley
(2016) e Buckland et al. (2013), os principais efeitos da cavitagao sdo a perda de poténcia, a
fadiga precoce do material e a necessidade de manutengdes mais frequentes. Nesse sentido,
evitar a cavitagao é imperativo para a viabilidade técnica e econdmica do projeto de

turbinas hidrocinéticas.

O presente trabalho propoe um novo procedimento de otimizacao para a definicao
geométrica de pas de rotores livres de cavitacao, aplicado as DAHT’s. A principal contri-
bui¢do do trabalho é a demonstracao de que os parametros de eficiéncia do difusor, 7y, €
de coeficiente de empuxo do difusor, Cry, podem impactar a condi¢ao de cavitagao em
uma DAHT. Ademais, a otimizacao proposta pode corrigir as distribui¢oes das cordas
e angulos de tor¢ao da pa, no propésito de evitar o inicio da cavitagao e melhorar a
eficiéncia da turbina. O coeficiente de pressao minimo é usado como critério para verificar

a cavitacado no modelo BEMT. Para aferir o modelo proposto, sdo realizados estudos
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comparativos com trabalhos da literatura em turbinas com geometrias otimizadas com
e sem difusor. Um modelo de simulacao numérica com turbina hidrocinética de 10 m de
didmetro também é utilizado para avaliar os efeitos dos pardmetros do difusor sobre a
cavitacao. Calculos de Dindmica dos Fluidos Computacional sdo conduzidos no sentido de
investigar as caracteristicas do escoamento sobre as pas da turbina, incluindo a producao

de vapor e a pressao do fluido na condi¢ao de cavitagao.

Como resultado, o procedimento de obtencao de geometria otimizada se guia a
demonstrar que a cavitacdo aumenta sob o efeito difusor, sugerindo que tal fenémeno
deva ser considerado no projeto das DAHT’s. O método de otimizagao propoe corrigir a
distribuicao da corda da pa por meio da analise da variagao da taxa de producao de vapor
d’agua entre as geometrias de pa corrigida e nao corrigida, no sentido de neutralizar a
producao e efeitos da cavitacdo. Mesmo exigindo validacao experimental, espera-se que
a metodologia proposta possa ser utilizada em aplicacoes reais do projeto de turbinas

hidrocinéticas.

1.2  Justificativa

Em uma perspectiva com foco na regiao amazonica, podemos inferir que a disponi-
bilidade de energia elétrica proveniente de grandes hidrelétricas costuma ser direcionada
principalmente aos centros urbanos maiores ou aos enclaves industriais que servem a
producao mineral. Em muitas areas distantes de centros consumidores regionais e das
redes de distribuigao, o fornecimento de energia elétrica é ainda precario e uma alternativa
sustentavel, por meio de unidades hidrocinéticas de pequeno porte, pode contribuir para a

solugao do problema de forneciomento de energia elétrica.

Estudos de viabilidade de plantas hidrocinéticas mostram que diversas localidades
da Regiao apresentam potencial para a implantacao desses sistemas. Santos et al. (2019)
indica que os custos tipicos de implantagao de sistemas hidrocinéticos na Amazonia estao
na faixa de 80 a 125 USD/kWh, e que aplicagoes de sistemas isolados e ribeirinhos na

bacia amazonica tém maior viabilidade econémica quando comparados a plantas Diesel
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ou fotovotaicas. No mesmo sentido, Oliveira (2021) atesta a viabilidade de sistemas
hidrocinéticos em algumas areas propicias a implantacao de turbinas hidrocinéticas na
Regiao, com velocidades do escoamento e profundidades vidveis ao regular aproveitamento
do potencial hidrico, colentando informacoes que orientam e contribuem para projetos

efetivos de turbinas hidrocinéticas na Amazonia.

O projeto de turbinas hidrocinéticas possui desafios quanto a producao de energia
com custos mais baixos por kW, o que impée a otimizagao dos componentes do equipamento
para niveis de eficiéncia os mais elevados possiveis. Os difusores sao dispositivos instalados
em torno dos rotores da turbina que objetivam aumentar a vazao em massa do fluido
e, consequentemente, elevar a extragao da energia cinética e a eficiéncia da turbina.
Velocidades de escoamento mais elevadas em decorréncia do uso de difusores permitem
até mesmo ultrapassar o limite de eficiéncia de Betz-Joukowsky e obter um significativo
aumento da produc¢ao de energia, uma vez que a poténcia elétrica gerada tem variacao
cubica com a velocidade do escoamento, justificando o emprego desses aparatos, ainda que

sujeitos a niveis mais elevados de cavitagao.

O presente trabalho se justifica por apresentar uma nova abordagem matemaética
aplicada ao projeto de turbinas hidrocinéticas com difusor, utilizando a teoria BEMT, que
visa a otimizar a geometria das pas do rotor, considerando o uso de difusores e o fenémeno
de cavitacao no escoamento. O método, de forma original, é construido sobre parametros
ainda nao avaliados sob o ponto de vista da literatura técnico-cientifica atual, podendo
trazer beneficios quanto ao aumento da energia produzida em turbinas hidrocinética e
apontar para o emprego mais amplo dessas tecnologias tteis para resolver problemas de

geracao de energia elétrica em cursos de agua.

1.3 Hipdteses adotadas no trabalho

No modelo matematico de otimizacao — onde sao estabelecidas as expressoes para
os fatores de indugao axial e tangencial, considerando os termos de eficiéncia do difusor, 7,4,

e coeficiente de empuxo, Cry, no balanco de energia —, as seguintes hipdtese sao adotadas:
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o Escoamento sobre o rotor é ideal, unidimensional, incompressivel e em regime

estacionario;
o Escoamento com restricao devido a presenca do difusor;

o Campo de velocidade uniforme na entrada do volume de controle analisado no

problema; e

o Os elementos da pa do rotor sao independentes, ou seja, nao ha interacao de

escoamento entre as secoes da pa.
Nas simulagoes do modelo CFD, as seguintes hipéteses sao adotadas:

o Escoamento tridimensional, incompressivel e em regime estacionario;
o Modelagao pelas equacgoes de Navier-Stokes;

e Modelo de turbuléncia k-w-SST;

e Modelo de cavitacao de Rayleigh-Plesset;

o Escoamento sem superficie livre em dominio retangular de dimensoes e profundidade

constantes.

1.4 Objetivos

1.4.1 Objetivo geral

Desenvolver um modelo matematico de otimizacao, aplicavel ao projeto de turbinas
hidrocinéticas (podendo também ser empregada para turbinas eélicas) com difusor e sob
efeito de cavitagao, que incorpore os pardmetros de eficiéncia (7,) e coeficiente de empuxo

(Crq) do difusor.

1.4.2 Objetivos especificos

o Incluir a eficiéncia e o empuxo do difusor na teoria BEMT;
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e Desenvolver um método de otimizacao com novas expressoes para o fator de indugao
axial, considerando a eficiéncia e o coeficiente de empuxo do difusor na teoria aplicada

a turbina com difusor, sujeitos a cavitacao;

o Avaliar a geometria obtida pelo método de otimizacao de pas de turbinas hidrociné-

ticas e edlicas de eixo horizontal sob o efeito de difusores e livres de cavitacao.

1.5 Estrutura e organizacao do trabalho

O presente trabalho esta organizado da seguinte forma:

O Capitulo 2 apresenta uma breve apresentacao sobre o estado-da-arte referente

aos modelos de otimizagao geométrica de turbina hidrocinéticas e edlicas.

O Capitulo 3 mostra o modelo mateméatico proposto de otimizagdo da geometria
de pas de turbinas hidrocinéticas aumentadas por difusor com cavitacao, considerando as
novas expressoes dos parametros principais de projeto de rotores. O modelo aplica a teoria
do momentum axial sob efeito difusor, explicitando uma nova expressao para os fatores de
inducao axial e tangencial e para corregoes por causa da perda na ponta da pa, incluindo

os parametros de eficiéncia, 74, e empuxo do difusor, C'r4, em pés livres de cavitagao.

O Capitulo 4 apresenta a modelagem de Dindmica dos Fluidos Computacional
empregada para analise numérico-computacional do escoamento sobre a turbina proposta
neste trabalho. E apresentada a geometria do rotor e do difusor, o esquema numérico-
computacional aplicado na simulacdo e a modelacdo do escoamento com cavitagao. A

formulagao do método de Rayleigh-Plesset de modelagao da cavitacao é apresentada.

No Capitulo 5, encontram-se os resultados e discussoes sobre o modelo de otimizagao
da geometria desenvolvido, com analise de sensibilidade da teoria BEMT. Além disso,
apresenta os resultados e discussoes sobre o modelo de CFD, com estudo de convergéncia
de malha e validagdo numérica, além dos resultados sobre o efeito de cavitagdo em pas

hidrocinéticas aumentadas por difusor.

O Capitulo 6 apresenta as conclusoes, as limitagoes do presente trabalho e eventuais
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sugestoes de trabalhos futuros.

1.6 Esquema da metodologia

De modo a apresentar uma breve descricao da organizagao do trabalho, temos o

seguinte esquematico da metodologia, mostrado na Figura 4.

Inicio

[ Anélise do problema ]
BEMT: DAHT,
difusor e cavitagao

Pesquisa bibliografica

BEMT com difusor

Campo de estudo

BEMT com cavitacao

Teoria
Analise de cavi- [ Nova Formulagao ] Difusor e CFD com
tacdo em DAHTs BEMT com Crg e ng Rayleigh-Plesset
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sultados do mo-
delo matemaético

Andlise

Y
[ CFD: convergéncia de ]

malha, comparagao
com experimentos e re-
| sultados da simulacao )

Conclusao

Figura 4. Esquema visual da metodologia adotada no trabalho. Fonte: Autor
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?2 Referencial tedrico

2.1 Aspectos gerais

O emprego de difusores em torno de rotores de turbinas hidrocinéticas pode
compensar os efeitos de um dos principais desafios desse tipo de tecnologia que é a
operacao em baixas velocidades do escoamento dos cursos d’dgua. A Figura 5 mostra uma

turbina de geracao de energia elétrica por meio de rotor hidrocinético sob efeito difusor.

Figura 5. Turbina hidrocinética com difusor. Fonte: Guinard (2021)

De fato, o difusor faz com que os vetores de velocidade aumentem de magnitude
no plano do rotor da turbina, consequentemente, aumentando a diferenca de pressao entre

as faces de montate e de jusante das pas e, entao, a eficiéncia da turbina.

Em teoria, o trabalho de De Vries (1979) foi um dos pioneiros na anélise de
escoamentos em turbinas equipadas com difusores. No estudo, o autor anuncia os diversos
parametros relevantes na analise e indica que a teoria do momento axial nao é conveniente
para o estudo dos difusores devido a dificuldade de avaliagdo do escoamento exterior.
Nesse caso, os parametros de eficiéncia do difusor, 74, e forca axial do difusor, Tp, sao
preferiveis. O autor mostra ainda que o efeito da sustentacao criada por anéis de vortices
(Lei de Biot-Savart) é indicado para induzir o aumento da velocidade do escoamento
sobre as pas (Figura 6). Assim, conforme atestado por Hansen, Sgrensen e Flay (2000),
a presenca de difusor pode fazer com que a turbina exceda o limite tedrico de eficiéncia

de Betz-Joukowsky, dado pelo coeficiente de poténcia C,, mqr = 16/27, para turbinas sem
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difusor. Nesse caso, havera significativo ganho na conversao de energia e na eficiéncia do

sistema hidrocinético.

Figura 6. Linhas de corrente do fluido ideal através de turbina com difusor. Fonte: Adaptado
de Hansen, Sgrensen e Flay (2000).

Em contrapartida a melhoria de eficiéncia que ¢é resultante da presenca do difusor,
se a pressao do fluido cai abaixo da pressdao de vapor do liquido na face posterior das pas
do rotor, ocorre o fendémeno de surgimento e colapso de bolhas no fluido, fenémeno esse
denominado cavitacio. A cavitacao tem efeito deletério na eficiéncia da turbina e pode
eliminar as vantagens do uso de difusores. Um dos primeiros trabalhos sobre cavitagao
advém do inicio do século XX, no trato de pas de propulsores maritimos (RAYLEIGH,
1917), no qual o autor fez uma andlise tedrica detalhada do fendémeno. Outro trabalho
nao menos importante é o trabalho de Plesset e Prosperetti (1977), que desenvolveu um

modelo tedrico de analise da formacao e colapso de bolhas de cavitacao em fluidos.

Os desafios tecnoldgicos das turbinas hidrocinéticas e edlicas sao semelhantes do
ponto de vista tedrico. Turbinas hidrocinéticas aumentadas por difusor (do inglés, DAHT’s)
podem superar o limite de eficiéncia de Betz-Joukowsky com um invélucro adequadamente
projetado, de modo a aumentar a vazao em massa sobre as pas do rotor e, assim, melhorar
a eficiéncia de geracao de energia como um todo (HANSEN, 2015). Entretanto, a medida
que aumenta a velocidade do fluido sobre as pas do rotor, o aparecimento da cavitagao

pode diminuir a vantagem obtida com o emprego do difusor.

Em se tratando de cavitagdo, podemos inferir que o niimero de cavitagao, o (Eq. 3.4),
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ea TSR = Qr/Vy, sao os adimensionais mais importantes para o tratamento do problema,
ambos relacionados & velocidade do escoamento (V). A T'SR relaciona a velocidade de
rotagdo da turbina (€2) com a velocidade do escoamento incidente, conforme a posigao
radial de uma secao da pé (r). Elevando a T'S R, temos maior possibilidade de ocorréncia
de cavitagao. Como correlagao entre o nimero de cavitagao, o, e a cavitagao, adotamos
que: se 0 < 0,4, ha cavitagao severa; e se o0 > 1, 34, tem-se auséncia de cavitagao. Segundo
Bajah et al. (2007) e Guo, Zhou e Wang (2015), a cavitacdo aparece tipicamente em
condi¢ao de T'SR acima de 7,0 e leva a significativa reducao do Coeficiente de Poténcia,
Cp =

e do Coeficiente de Empuxo, Cr = de uma turbina hidrocinética;

__r _ T
1/2pAVp3? 1/2pAVp??

onde P e T sao a poténcia e o empuxo na turbina, p é massa especifica do fluido e A é
a area de segao transversal do rotor. Para TSR = 7,5 e 0 = 0,64, Bajah et al. (2007)

reportou a ocorréncia de até 15% de cavita¢ao no dorso da pa de um turbina hidrocinética.

Em projetos de turbinas hidrocinéticas para a regido amazodnica, a escolha de
TSRs que estejam dentro das caracteristicas provaveis das condi¢oes dos escoamentos
presentes na Regiao ¢ salutar para a representagao mais realista das condi¢oes de operagao.
Velocidades de superficies até 3,0 m/s sdo comuns e profundidades limitrofes de 10,0 m
estao dentro do espectro das caracteristicas hidrolégicas e morfologicas dos rios da Regiao.
Outros aspectos regionais relevantes para a modelagdo do problema de projeto de turbinas
hidrocinéticas, tais como o transporte de sedimentos pelos rios, a variagdo do perfil de
velocidades em funcao da profundidade, as condigoes de existéncia de superficie-livre com
geracao de ondas ou a inversdao de correntes por efeito de maré nao fizeram parte do
escopo deste trabalho, mas certamente sao propostas para a ampliacao dos conhecimentos

relativos a esse tipo de engenho de geracao de energia.

Nesse contexto, o desenvolvimento de pas nao-cavitantes para DAHT’s é importante
para a industria de energia renovavel, pois contribui para a viabilidade de projetos

hidrocinéticos pelo uso de rotores mais eficientes.
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2.2 Estudos recentes sobre cavitacdo, pas otimizadas e efeito difusor

Recentemente, muitos trabalhos relataram o uso de difusor em turbinas hidroci-
néticas ou de maré (ZHU et al., 2020; SILVA et al., 2018; DO RIO VAZ; VAZ; SILVA,
2018), entretanto, poucos estabeleceram a implementagao de projetos otimizados de pés
nao cavitantes com difusor. Por exemplo, no trabalho de Do Rio Vaz, Vaz e Silva (2018) foi
desenvolvida uma metodologia de otimizacao de pas de turbinas hidrocinéticas sob efeito
difusor livres de cavitagao. O trabalho mostra que a cavitacao ¢ extremamente sensivel
ao coeficiente de aceleragdo do fluido (do inglés, TSR) e que esse pardmetro deve ser
considerado no projeto de pas hidrocinéticas. No entanto, nao foi feita nenhuma mencao a

eficiéncia do difusor, 1y, ou ao coeficiente de empuxo, Cry.

No trabalho de Batten et al. (2008), uma metodologia com emprego da Teoria do
Elemento de P4 (do inglés, BEMT) para o projeto hidrodindmico de turbinas de correntes
maritimas foi implementada. No modelo, foi realizada uma investigacao sobre a cavitacao
nas extremidades das pas operando préximas a superficie da agua. Verificou-se que a
cavitacao poderia ser evitada com o dimensionamento adequado de se¢oes 2D do perfil.
Embora o trabalho apresente algumas reflexoes interessantes sobre a cavitacao, estudos

sobre a otimizacao de pas hidrocinéticas livres de cavitacao nao foram elaborados de fato.

No trabalho de Silva et al. (2017), apoiado por uma investigacao de dindmica dos
fluidos computacional, foi desenvolvida uma abordagem de otimizagao baseada em BEMT
para turbinas hidrocinéticas de eixo horizontal, considerando os efeitos da cavitagao. O
modelo foi aplicado apenas as turbinas sem difusor, usando o coeficiente de pressao minimo
como critério do modelo de otimizagao. O trabalho mostrou que a regiao de ocorréncia de

cavitacao pode ser reduzida por meio de uma corre¢do na geometria da pa.

Como extensao do modelo apresentado por Vaz e Wood (2016) para turbinas
edblicas aumentadas por difusor, encontramos um trabalho que inclui um critério de
analise de cavitagdo para hidroturbinas (DO RIO VAZ; VAZ; SILVA, 2018). O método do
trabalho emprega o coeficiente de pressao minimo como critério para manter a pressao da

extremidade da pa acima da pressao de vapor de dgua, incluindo o efeito difusor. Para
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obter a geometria otimizada da p&, a corda é determinada usando a razao de aceleracao
do difusor como a variavel manipulavel para avaliar a corda corrigida e o angulo de torc¢ao
em cada secao da pa. O empuxo e a eficiéncia do difusor nao foram considerados naquele

procedimento.

Como nas turbinas edlicas, o aprimoramento da perfomance da DAHT depende
das geometrias do difusor e do rotor. No caso dos difusores, os parametros de projeto sao
indicados, em regra, pelo didmetros de entrada e saida, comprimento, angulo de entrada,
eficiéncia, relacao de area e coeficiente de empuxo. Os trés ultimos parametros influenciam
no desempenho da turbina, mas nao hé registro na literatura atual que analise o impacto
de tais parametros em relacao a cavitagao. O conceito de um bom projeto para as DAHT’s
deve considerar os efeitos de cada um desses parametros relativos ao difusor sobre o

desempenho da turbina.

A cavitacao pode levar a reducao da perfomance do rotor hidrocinético uma vez que
os pulsos ou flutuagoes locais da pressao fluida podem contribuir significativamente para
a formagao de bolhas de vapor, causando ruido, vibragao ou erosao das pas (TASKAR,;
STEEN; ERIKSSON, 2017; PENNINGS et al., 2015; WANG; SAMPSON, 2015). Vérios
métodos de CFD tem sido desenvolvidos nas tltimas décadas no sentido de permitir a
investigacao numérica da cavitagao. Nesses métodos, o liquido e o vapor sao usualmente
tratados como uma mistura homogénea com densidades variaveis. O método de duas fases
usa uma relacdo empirica de transferéncia para a fracao volumétrica e, assim, a interacao

entre agua e vapor pode ser calculada.

Em Morgut, Nobile e Bilus (2011), os autores investigaram a cavitagdo para trés
modelos diferentes de transferéncia de massa em escoamentos cavitantes em torno de
hidrofélios, incluindo o modelo Zwart (ZWART; GERBER; BELARMI, 2004), presente
no programa ANSYS/CFX. Eles aplicaram uma estratégia de otimizacdo para sintonizar
apropriadamente os coeficientes empiricos de cada modelo. Os autores concluiram que os
resultados sao praticamente os mesmos para os trés modelos estudados, em concordancia

com os dados experimentais.

O comportamento da cavitacao é observado de modo diferente nos escoamentos.
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De acordo com Chen et al. (2016), a cavitagao pode ser de regime inicial, de cisalhamento,
de folha, de nuvem ou supercavitante, dependendo do ntimero de cavitagao. Os autores
conduziram uma investigacao numérica sobre a transicao entre os regimes de folha e nuvem
em um hidrofélio tipo NACAO0012 em oscilagao. Eles usaram um método barotropico para
prever numericamente a transicao entre os regimes de folha e de nuvem em grandes angulos
de ataque. Concluiram que as componentes de oscilacdo do hidrofélio tém as mesmas

frequéncias das nuvens de vapor produzidas por cavitacao.

As simulagbes tipo Large Eddy Simulation (LES) — que removem em grande parte
as informacoes de escala das equagoes de Navier-Stokes, tornando-as de solugdo mais
praticas para problemas de engenharia — tém sido usadas recentemente para analisar o
comportamento dinamico de fluidos em torno de hidrofélios. Em Movahedian, Pasandideh-
fard e Roohi (2019), os autores investigaram o comportamento transiente da cavitagdo de
folha e de nuvem em torno de um perfil NACA com torgao tridimensional por meio de
LES e da técnica de Volume de Fluido (do inglés, VOF), sendo essa uma técnica aplicavel
a solucao das equacoes de Navier-Stokes com problemas com interface no fluido. O autores
ilustraram a dinamica de evolugdo da cavitacao por meio da representagdo do crescimento
da bolha e espraiamento da nuvem de cavitagao, até o colapso da bolha. Os jatos de
cavitagao nas diregoes radial e lateral decorrentes de efeitos tridimensionais também foram

analisados e mostrados.

Em Pendar, Esmaeilifar e Roohi (2020), os autores estudaram por meio de LES
o comportamento dinamico da cavitagao em hidrofélios tridimensionais com perfis tipo
NACA 634-021 com bordo de ataque de geometria ondulada. Eles mostraram que os
hidrofélios geometricamente modificados no bordo de ataque apresentaram significativa

reducao das flutuacoes nas forgas dindmicas.

Em sintese, sao diversas as nuances que caracterizam e envolvem o estabelecimento
da geometria das pas de um rotor hidrocinético. O problema comporta a presenca do
difusor como elemento de mudanga do escoamento em torno do rotor, no sentido de buscar
melhor eficiéncia do conjunto como um todo. De modo contrario ao benéfico efeito difusor,

a existéncia de cavitagdo nas pas repercute de modo destrutivo nessa conversao de energia
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e deve ser levada em consideracdo. O emprego de modelos numéricos de transferéncia de
massa para a solugao do complexo problema da cavitagao se mostra necessario. O trato
numérico do problema requer, portanto, a solugao em condi¢oes de escalas compativeis
com o tamanho do rotor e, também, na micro escala de geracao de bolhas no escoamento

cavitante, o que dificulta sobremaneira a solu¢do numérica.

Por uma questao de organizacao do texto, aspectos tedricos adicionais sobre
a formulagao do critério de cavitacao e da otimizagdo geométrica das pas de rotores
hidrocinéticos foram deixados para as segoes 3.1 e 3.2, especificamente. Na secao 4.2

encontra-se a formulacao do modelo de simulagao numérica de escoamento com cavitagao.
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3 O modelo de otimizacao para pas hidrociné-

ticas aumentadas por difusor com cavitacao

3.1 Critério de cavitacao em rotores hidrocinéticos

De acordo com Adhikari, Vaz e Wood (2016) e Goundar, Ahmed e Lee (2012), a
cavitacao é um grande problema para turbinas hidrocinéticas que da origem a vibracao,
danos a superficie da pa e perda de desempenho, principalmente para grandes e médios
rotores onde a velocidade relativa do escoamento é elevada. Esses problemas devem ser

considerados nos estagios iniciais dos projetos de hidrorrotores (SILVA et al., 2017).

Como leciona Lauterborn e Ohl (1997), durante o terceiro regime dos escoamentos
liquidos, os escoamentos cavitantes, uma grande quantidade de liquido vaporiza, formando
bolhas de vapor que tornam a pressao e a velocidade significativamente diferentes daquelas
em escoamentos nao-cavitantes. A condi¢do para ocorrer a cavitacdo é que a pressao local
p caia abaixo da pressao de vapor da agua. Para rotores hidrocinéticos com difusor, o
difusor aumenta a velocidade das particulas fluidas no plano do rotor. Essa caracteristica
pode levar a uma condicao severa de cavitagdo que aumenta o efeito adverso na forga
de sustentacao produzida nas pas. Em fluidos nao-cavitantes, o critério de cavitagao que

relaciona o nimero de cavitagao, o, e o coeficiente pressao minima, Cppn, deve ser:
Cpmin + 0 >0, (3.1)

onde Cpmin ¢ 0 minimo valor do coeficiente de pressao c,, definido por

P — Patm
Cp =T, (3.2)
P o2
sendo p é a massa especifica do fluido, p e puu, s@o as pressoes local e atmosférica,

respectivamente. A velocidade relativa do fluido em cada segdo de pa, W, é definida em

Vaz e Wood (2016) como:

W =/[Vo (1= )] + [ (1+ap)P, (3.3)
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onde V; é a velocidade do escoamento livre. Os pardmetros a; e a; sao as componentes
axial e tangencial do fator de inducao de velocidades nas pas, respectivamente. €2 e r sao
a velocidade angular e a posicao radial na turbina. A expressao do nimero de cavitagao,

o, é descrita por Silva et al. (2017), na forma:

o= Patm + ng — Pv
TG

(3.4)

onde g é a aceleracao da gravidade, H ¢ a submersao e p, ¢ a pressao de vapor. Substituindo

a Eq. 3.4 na Eq. 3.1, obtém-se Voay > W, onde a velocidade de cavitagao é:

am+ H_ v
VCAV — \th Pg b ) (35)

1
- §pcpmin

Ve ay denota a velocidade minima na qual a cavitacao ocorrerda para uma posi¢ao
radial especifica na pa do rotor. A Figura 7 ilustra a condicao de pressao estatica em uma
secao da pa de uma DAHT.

Superficie Livre

. Difusor
\7
h N —
i P=Pam + gh
H=h+r Secdo da Pa
,,,,,,, W
r
Vi
Entrada

Figura 7. Condicao de pressao estatica em uma se¢do da pa na DAHT. Fonte: Adaptado
de Silva et al. (2017).

3.2 O modelo proposto de otimizacao geométrica das pas

Conforme reportado por Vaz e Wood (2018), para modelar as perdas de energia em

um escoamento com difusor é necessaria uma abordagem semelhante aquela usada para
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determinar as caracteristicas do escoamento em um duto na presenca de perdas. Em regra,
supoe-se que o fluido em torno do rotor nao tem atrito e a componente de velocidade
devida a rotacao é desprezada. As linhas tracejadas na Figura 8 mostram o volume de

controle usado para analisar o desempenho da turbina aumentada pelo difusor.

A expressao otimizada para turbinas revestidas vem das equagoes da quantidade
de movimento, considerando as velocidades de rotagao das particulas no escoamento
(PHILLIPS et al., 2003; SILVA et al., 2018). De acordo com Do Rio Vaz et al. (2014),
para turbinas modernas, é necessario considerar o efeito do fator de inducao tangencial, a’.
O torque elementar pode ser obtido diretamente a partir da equacao de energia cinética
aplicada a superficie de controle mostrada na Figura 8, na qual a area infinitesimal no
plano do rotor é dA = 27rdr, levando ao coeficiente de poténcia, Cp, a seguinte forma

(VAZ; WOOD, 2018):

Difusor - ’\ ”
%
> ~ Surperficie de »
> controle
Secdo da >

fo |,

Empuxo no
difusor
_»

Y

IV

0 12 N 4

3 <

»
—_— —_ = »

Figura 8. llustracao simplificada das velocidades através de uma DAHT ideal. Fonte:
Adaptado de Vaz e Wood (2018).

Cp=ci[l—ef—(1—na) (1-p*)ed], (3.6)

onde Vj é a velocidade na esteira distante, ¢4, = V;/Vj é a velocidade adimensional da
esteira, e; = V1 /V, é a razao de velocidade, e V; = V5 é a velocidade no plano do rotor. O

parametro § = A/Asz, onde A é a area seccional do difusor no plano do rotore Az é a drea
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seccional no plano de saida do difusor. A eficiéncia do difusor, 7,4, é definida na forma:

D3 — D2

, 3.7
50 (VE—=V3) (3.7)

Nd =

onde p, e p3 sdo as pressoes estaticas no plano do rotor e na saida do difusor, enquanto V5
e V3 sao as velocidades correspondentes. O coeficiente de pressao, ¢,3, na saida do difusor
é:

c _ P3 — Do
R )
7))/

onde py é a pressao estatica no escoamento livre. O empuxo é obtido dividindo-se Cp por

(3.8)

e1, o que resulta em Cp = Cp/e; (HANSEN; SORENSEN; FLAY, 2000).

De acordo com Sgrensen (2016) e posteriormente demonstrado por Bontempo
e Manna (2016), Cp, Cr e c,3 sao fortemente dependentes de €4. Vaz e Wood (2018)
apresenta uma expressao para €4 com avaliagdo da quantidade de movimento no interior

do volume de controle mostrado na Figura 8 que resulta em:

es=e1— /(1 —e1)? + Cra— e2(1 — B2)(1 — 1a), (3.9)

onde C7yg é o coeficiente de empuxo do difusor, que é importante mesmo se nao existirem
perdas no difusor (ng; = 1). Observe que, resolvendo as Egs. (3.6) e (3.8), e fazendo

Cr = Cp/ey para empuxo da turbina em termos de €4, chegamos em:

CP = 28% {1 — &1 + \/(1 — 81)2 + CTd — 8%(1 — ﬁQ)(l — 77d) — Z;Td} s (310)

Cp3z = 6% (2 — 52) —2¢e1

11— )+ Cra— 31— B2)(1 — nd)] +1

+ Crg —€1(1 — 82)(1 — na), (3.11)

C
CT = 251 |:1 —é&1+ \/(1 - 51)2 + CTd — 8%(1 — ﬁ2)(1 — 77d) — ?Td .
1

(3.12)

Os valores 6timos para €1 e g4, sao determinados maximizando Cp na Eq. 3.6, o

que resulta em (VAZ; WOOD, 2018):

65?()” [62 (1 — ’r]d) =+ ﬁd} — CTdA + 4810;»5 (1 —+ CTd + A) — 28%0@5 (5 + 3A) = 0 (313)
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onde g1, =1 —ap,, €

A= \/1 + Crd + €1,y {—2 + €10 [B% (1 —na) + Ud]} (3.14)

. Deste modo, a solugao da Eq. 3.13, por meio da escolha de uma de suas 3 raizes, possibilita
definir o valor de €; e iniciar o procedimento de otimizacao da geometria da pa. Note-se
que o efeito do difusor é considerado neste procedimento de otimizacao por meio de trés
parametros improtante: 7g, 3 e Crq. Depois de determinar €,,,,, a velocidade na esteira

distante, 4,,,, ¢ obtida por meio da Eq. 3.9.

Em um volume de controle anular de raio r, considerando a independéncia ao

empuxo do difusor, o coeficiente de empuxo elementar é:

dCr
dr,

:481 (1 —€4>’I“*, (315)

onde r, = r/R. O fator de perda da extremidade de Prandtl, F', é incluido em &4 a partir
da Eq. 3.9 com a = a,F sendo medido no fluxo médio, o que resulta em (VAZ; WOOD,
2018):

e1=1—a,F —\/(aF)? — (1 — a,F)2(1 — 52)(1 — ng) + Cra, (3.16)

Da Teoria do Elemento de P4, o coeficiente de empuxo elementar em cada secao é:

=2 3.17
dr, “1 sen?¢ ’ (3.17)
onde o, = Nc¢/(2nr) é a solidez local, C,, = Cjcos ¢ + Cyseng é o coeficiente de forga

normal e ¢ o angulo de incidéncia, definido na Figura 9 como:

¢ = tan™ [M] , (3.18)

onde z = Qr/V,. Portanto, conforme Do Rio Vaz, Vaz e Silva (2018), a corda otimizada

corrigida para cada secao da pa é dada por:

CO

w 2
=c | — 3.19
Copt Copt [(1 _ fS)VCAV] ) ( )

onde fg é um fator de seguranca e a corda nao corrigida é:

e 4rr, (1 — €4opt) sen?¢
ce, = N . (3.20)
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Plano do rotor

Figura 9. Diagrama de velocidades no elemento da pa. Fonte: Adaptado de Vaz e Wood
(2018).

A correcao na distribuicdo das cordas passa a ser importante porque a presenca do
difusor aumenta a velocidade axial no plano do rotor, o que consequentemente aumenta o
angulo de ataque sobre a pa e leva a necessidade de analisar a condicao de cavitacao por

meio da condicao, W > Vioay.

A Eq. 3.19 é a mesma para a turbina sem difusor. Essa é uma constatacao importante
porque foi obtida por Silva et al. (2017) para turbinas hidrocinéticas sem difusor, o que
demonstra que, mesmo para turbinas com difusor, o termo {%r pode ser aplicado
para a corrigir a distribuicao de corda otimizada, de modo a evitar a cavitagao. Depois
de obter ¢;,,, da Eq. 3.13, o valor otimizado a,, pode ser facilmente calculado usando
ap,,, = 1 —€1,,,- O fator de indugdo tangencial, a’, como funcao de ¢;,, é encontrado pela

conservacao de energia, o que resulta na poténcia otimizada do elemento de pa:

AP,y = ;pVOS len, (1-¢3,,) =<t (1= 58%) (1 = na)| dA. (3.21)

Além disso, aplicando a equacgao da quantidade de movimento angular na secao da

pa, temos:

dP,,; = 2pVoayey, QP r2dA. 3.22
P b D
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Combinando a Eq. 3.21 e a Eq. 3.22, chegamos a:

— 2e1,, (1 — 64opt) — Cry

bopt 42

(3.23)

com g4 ., dado por:
opt

2
€4Opt = €1Opt — \/(1 — 810pt> + OTd — é‘%opt(l — 62)(1 — T]d). (324)

De fato, a Eq. 3.23 e a Eq. 3.24 merecem ser destacadas, pois tém a capacidade
de sintetizar o modelo proposto de otimizacao da geometria, uma vez que congregam os
parametros relevantes para de caracterizagao do problema: as caracteristicas do difusor
Crg, ng € 5. Assim, permitem a definicdo da geometria otimizada da pa por meio da corda

e do angulo de tor¢ao em cada segao.

Em consequéncia da Eq. 3.23, o angulo de incidéncia ideal, ¢y, pode ser determi-
nado por meio da Eq. 3.18. Para calcular uma dada pa da DAHT livre de cavitacao, a
metodologia é descrita no Algoritmo 1, no qual é mostrado o procedimento iterativo para

o calculo da corda otimizada e do angulo de torcao em cada segao radial.

Algoritmo 1 : Otimizacao de corda e dngulo de tor¢ao do elemento de pa
Entrada: 7, 2, Cp(pt), Cplagp) € Vi
Entrada: Crg, 1, 8 (caracteristicas do difusor)
Calcula ¢, da Eq.(3.13), €4,,,, da Eq. 3.9 e Cp,,,, da Eq. 3.6
De i =1 até Ns (ntimero de segdes) faga
Calcula ay,,, € @, ,, usando Egs. (3.13) e (3.23)
Calcula ¢y, usando a Eq. 3.18 para ap,, e agopt
Calcula F' a partir de ¢, e raios
Calcula C), = Cjcos @opt + Cqsengyp € Crp = Cpsengop — Cg cos ope, Obtidos com avgpy
no maximo de C;/Cy
Calcula a velocidade relativa, W
Calcula Copt» Usando a Eq. 3.20 e Oopt = Dopt — Clopt
Calcula Vi 4y, usando a Eq. 3.5
se W > Voay entao
Calcula cgp,, usando Eq. 3.19
fim se
fim De
Obtém a geometria da pa corrigida
Integra Empuxo e Torque ao longo das pas para obter Cr e Cp
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4 Simulacao numérica em CFD

Uma simulagado numérica utilizando CFD (ANSYS-CFX) foi elaborada para inves-
tigar o escoamento através da DAHT, verificando a ocorréncia de cavitagao nas pas do
rotor em comparagao com os resultados experimentais apresentados por Silva et al. (2017)

e Vaz e Wood (2016).

Em ligeira sintese, a modelagdo numérica resolve, no dominio fluido, sob condigoes
de contornos especificas, a equagao da continuidade e as equagoes médias em Reynolds de
Navier-Stokes (do inglés, RANS) para fluido incompressivel em dominio tridimensional,
com o emprego de duas equagoes adicionais do modelo de turbuléncia x-w-SST. Ademais,
para a verificagdo da cavitacao, ¢ empregado o modelo de cavitagdo de Rayleigh-Plesset

(PLESSET; PROSPERETTI, 1977).

A simulagdo CFD foi conduzida em trés abordagens distintas. No primeiro caso,
apenas o difusor é posto no dominio do fluido e uma simulacao é realizada a fim de
comparar a razao de aceleragao no escoamento em decorréncia da presenca do difusor, 7,

com os resultados apresentados por Barbosa et al. (2015).

A segunda abordagem foi conduzida com a solugdo do escoamento apenas sobre o
rotor, sem difusor, a fim de validar os resultados de eficiéncia decorrentes da modelagao
numérica apresentada por Silva et al. (2017), que inclui o fendmeno de cavitacao e adota o

modelo de Rayleigh-Plesset.

Por fim, o modelo final de simulacao avaliou a cavitacao de uma turbina hidrocinética
com difusor (difusor e rotor). Sao estudados os efeitos da cavitagdo na poténcia do rotor,
conforme os parametros da eficiéncia e do coeficiente de empuxo do difusor. A geometria
otimizada da pa que foi obtida pelo procedimento descrito na Secao 3.2 pdde, entao, ser
avaliada e modificada (mudanga das cordas e angulos de ataque dos elementos da pa) em

busca da mitigacao dos efeitos da cavitagdo na turbina com difusor (geometria corrigida).

Note-se que o momento de inércia da turbina nao foi levado em consideragao neste
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trabalho porque a hipotese é de regime continuo e velocidade incidente constante de
operagao. O momento de inércia se torna relevante para condicao de partida da turbina,

conforme descrito por Vaz et al. (2018).

4.1 Geometria do difusor

Turbinas aumentadas por difusor tém sido discutidas e relatadas principalmente
para rotores edlicos (IGRA, 1981; BET; GRASSMANN, 2003; OHYA et al., 2008). No
presente trabalho, a geometria é modelada com um difusor cénico que envolve o rotor da
turbina com Lg/D; = 1,425 e ¢4 = 4°, como mostrado na Tabela 1. A Figura 10 mostra

uma ilustracao da geometria do difusor.

Tabela 1. Dimensoes do difusor. Fonte: Autor.

Parametro Valor
Didmetro de entrada do difusor (D;) 10,50 m
Diametro de saida do difusor (D) 12,60 m
Distancia de montante do rotor (L) 3,70 m
Distancia de jusante do rotor (L) 11,263 m
Comprimento total do difusor (Lg;) 14,963 m
Espessura da parede do difusor (t4) 4,0 mm
Angulo de abertura (¢q) 4,0 graus

4.2 Simulacao de escoamentos com cavitacao

O fluido que passa através da turbina hidrocinética aumentada com difusor é
considerado incompressivel, totalmente turbulento. O escoamento é tridimensional, estatis-
ticamente estacionario e representado pelas equacoes de Navier-Stokes Médias de Reynolds
e pela equagao da continuidade, em um esquema de volumes finitos. Esta abordagem
tem sido amplamente utilizada para simular turbinas edlicas, conforme apresentado em
Benjanirat e Sankar (2003). Também, uma abordagem CFD semelhante foi adotada para

analisar a curva de desempenho de uma turbina hidrocinética de maré (JO et al., 2012).

De fato, a técnica de decomposi¢ao de Reynolds das equagoes de Navier-Stokes

aplica um tratamento no tempo de modo a reduzir a complexidade do sistema nao-linear
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Figura 10. Geometria do Difusor: (a) Vista na linha de centro e (b) Vista frontal. [Dimen-
soes em mm]|. Fonte: Autor.

de equagdes decorrentes da variavel temporal. As equagdes RANS usam uma solugdo que
separa a descri¢ao do escoamento em um termo médio independente do tempo, u(x), e
outro termo temporal relativo as flutuagdes em torno do escoamento médio, u'(x,t); em

notagao tensorial, respectivamente, @; e ;.

Assim, a contribuicdo das flutuagoes da velocidade turbulenta, w;, sobre os campos
de velocidade e pressao média é dada pelo tensor de Reynolds 7;; = W (POPE, 2000). De
modo a transportar a indeterminacao do sistema do produto cruzado das flutuagoes turbu-
lentas para a viscosidade turbulenta, um modelo de turbuléncia precisa ser empregado. No
caso, o chamado modelo r£-w-SST é usado (MENTER, 1994). Este modelo foi desenvolvido
para lidar com fortes gradiente de pressao adverso, sendo possivel prever o tamanho e o
inicio da regiao de separacao do escoamento causada pelo gradiente de pressao adverso. O
modelo obtém o transporte de tensao de cisalhamento de turbuléncia pelo fluido e usa
um tratamento automadtico para a condi¢do na parede (JO et al., 2012), o que permite
acurdcia independente do y* da malha (ver Segdo 4.3, para defini¢ao de y™). De fato, o
modelo de turbuléncia x-w-SST utiliza uma formulacao que mescla os modelos k-¢ e k-w,

empregando-os conforme a distdncia da parede, sendo o modelo k-w substancialmente mais
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preciso nas camadas proximas a paredes (MENTER; KUNTZ; LANGTRY, 2003). Nesse
sentido, o modelo k-w-SST é uma escolha natural para simulagdo numérica de escoamentos

em turbinas hidrocinéticas.

Quanto a descricao do fenomeno de cavitagao, esse pode ser estabelecido por
equagoes governantes da quantidade de uma mistura continua de duas fases: agua liquida

e vapor. Desse modo:

arapa arozpaui

at 8% “ ( )
onde u; sdo as componentes de campo médio de velocidades, p é a massa especifica e 1,
representa a taxa de mudanga de massa entre as fases de vapor e liquida, por unidade de

volume da mistura, de modo que:

Ty = —1i. (4.2)

Os subscritos a@ = (I, v) indicam, particularmente, as fases liquida ou de vapor;
e r, € a fragdo volumétrica escalar para cada uma dessas fases. Com a abordagem de
nao-equilibrio térmico entre as fases, a soma das duas fracoes volumétricas deve ser a
unidade, isto é, r, + r, = 1 (GERBER, 2002). Supondo que ambas as fases partilham
a mesma velocidade, a equagao de conservagao da quantidade de movimento média é
obtida pela substituicao da massa especifica do fluido p pela massa especifica da mistura

Pm = Pir1 + puTy, de modo que:

ow;  _ om op 0 ( ) 7
Y% Rt A 218 — Tl 4.
Pm” 54 + Pl Ox; 0z; * Ox; O = Pttty ) T, 4

onde p é a a pressao média, p é a viscosidade dinamica do fluido, f é um termo
fonte (por exemplo, for¢a gravitacional, de Coriolis ou centrifuga). S;; sdo as componentes
da parte simétrica do tensor de gradiente de velocidade. O tensor de Reynolds pyuzu’; é

fornecido pelo modelo de turbuléncia x-w-SST.

A Eq. 4.2 permite que os céalculos das duas fases sejam feitos resolvendo a equagao
da continuidade e a equacao da quantidadede movimento escritas na forma da Eq. 4.3.
A taxa de producao de vapor m, ¢é obtida considerando a equagao de Rayleigh-Plesset

(PLESSET; PROSPERETTI, 1977). Assim, para uma bolha esférica nucleada no liquido
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circundante, o crescimento dindmico da bolha pode ser descrito como:

d2RB 3<dRB)2 ZUst o Pv—D

RB dt? +§ dt leB B Pl

7 (4.4)

onde Rp é raio de um sitio de nucleacao, o é o coeficiente de tensao superficial, p, é a
pressao no interior da bolha, assumida como sendo a pressao de vapor a temperatura do

liquido, e p é a pressao no exterior da bolha.

Desprezando bolhas menores e a tensao superficial, como tratado por Plesset (PLES-

SET; PROSPERETTI, 1977), a aproximagao de primeira ordem leva a Eq. 4.4:

dRp 2py, —p
— =\/z . 4.5
dt 3 Pl ( )

A vazao em massa deve ser modelada para descrever a transferéncia de massa

entre as fases de vapor e liquido, considerando os processos de vaporizacao e condensacao,
respectivamente. Definindo o niimero especifico de bolhas por unidade de volume de

mistura, Ng (note que, m, = pU%ﬂ'R%), a taxa de variagao de massa de vapor por unidade

. 2y —
tiy = NppoAnR%, /gp . b (4.6)

A Eq. 4.6, em termos da fragao volumétrica de vapor r, = NgdrR%,/3, é dada por:

. 37’1;[71; 2 DPv—DP
m, = - . 4.7
Rp V3 p (4.7

A Eq. 4.7 trata apenas a vaporizagao, ou seja, m, > 0, uma vez que p, — p é positivo.

de volume é:

A Eq. 4.7 nao consegue lidar com redugao do raio (dRg/dt < 0) devido & condensacao,
que ocorre quando p > p,. Ademais, o modelo original de Rayleigh-Plesset nao leva em
consideracdo o fendomeno de nucleagao. A vaporizagao comeca nos locais de nucleacao e,
a medida que a fracao de volume de vapor aumenta, a densidade do local de nucleacao
diminui proporcionalmente. Assim, na expressao para vaporizacao, r, é substituido por
Tnue(1 —7y), onde 7. é a fracdo de volume dos locais de nucleagdo (MORGUT; NOBILE,
2012). Finalmente, Bakir et al. (2004) propds uma modificacdo que leva a Eq. 4.8, onde F,

é um coeficiente empirico adimensional para os processos de condensagao e vaporizacao:

. 3rnuc(1 - Tv)ﬂv 2 ’pv _ p‘
m, = F, = sgn(py — D). 4.8
7 3, Y (po — 1) (4.8)
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Os coeficientes da Eq. 4.8 encontrados por Bakir et al. (2004) sao apresentados na

Tabela 2.

Tabela 2. Constantes do material e condi¢oes para o modelo de Rayleigh-Plesset a 25°C'.
Fonte: Autor.

Quantidade Valor
F, 0,01 (Condensagao) and 50 (Vaporizagao)
L 997 kg/m?
oy 0,02308 kg/m®
True 5x 1074
Didmetro médio da bolha (Rp) 1x107%m
Pressao de vapor (p,) 3,170 kPa

4.3 Esquema numérico-computacional

O presente trabalho adota um modelo geométrico inspirado naquele que foi desen-
volvido por Silva et al. (2017) para o estudo da cavitacdo nas pas do rotor. A geometria
da pa usa originalmente uma configuracao de perfis NACA 65(3)-618 cuja distribui¢ao
¢é descrita na Tabela 3. Essa geometria foi empregada nas simulacoes sem difusor e nas
simulac¢oes com difusor sem o procedimento proposto de otimizacao das pas. Note-se que
o perfil NACA 65(3)-618 foi escolhido tdo somente para desenvolver o procedimento de

otimizagao, pois a selecao especifica de perfil nao estd no escopo do presente estudo.

O dominio computacional é de 31mx50m x 150m, como ilustrado na Figura 11. As
dimensoes do dominio seguem o modelo adotado por Silva et al. (2017), construido a partir
das informacoes contidas nos trabalhos de Mo e Lee (2012) e Yelmule e Anjuri (2013). O
rotor esta posicionado a 2,5 D a partir da fronteira de entrada e a 12,5 D para a fronteira
de saida, de modo a reduzir a influéncia dessas fronteiras nos resultados. O centro do rotor

e do difusor estao localizados a 9,0m abaixo da surperficie da dgua (H = 9 m).
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Tabela 3. Distribuicao original da corda e angulo de trogao das pas do perfil NACA 65(3)-
618. Fonte: Adaptado de Silva et al. (2017).

Raio r(m) Distancia (r/R) Corda (m) Torgao (graus) Eixo(%corda)

0,793 0,148 0,27 24 30
0,949 0,189 0,56 20 30
1,185 0,237 0,55 16 30
1,400 0,280 0,51 13 30
1,635 0,327 0,47 11 30
1,860 0,372 0,43 10 30
2,086 0,417 0,39 8 30
2311 0,462 0,35 7 30
2,536 0,507 0,33 6 30
2,761 0,552 0,30 5 30
2,985 0,597 0,28 5 30
3,210 0,642 0,26 4 30
3,432 0,686 0,26 4 30
3,657 0,731 0,26 3 30
3,880 0,776 0,26 3 30
4,101 0,820 0,25 2 30
4,328 0,865 0,26 2 30
4,550 0,910 0,26 2 30
4,776 0,955 0,26 2 30
5,000 1,000 0,11 1 30

Face de saida:
Pressdo de

referéncia
Faces do Topo, Base, Esquerda e Direita:
Escorregamento

Difusor e rotor:
N&o-
escorregamento

3
|
y\/bx ™~ -

Figura 11. Dominio computacional e condi¢oes de contorno aplicados na simulagao nu-
mérica do escoamento sobre a DAHT. Fonte: Autor, adaptado de Silva et al.
(2017).

Face de entrada:
Velocidade

V,=2.5m/s

As condigoes de contorno sao definidas com a seguir: uma velocidade uniforme
(Vo) de 2,5 m/s e um nivel de turbuléncia de 5% de intensidade sdo aplicados na segao de

entrada como uma condi¢ao de contorno de Dirichlet. Na fronteira de saida, uma condigao
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de contorno de pressao ¢é especificada com uma pressao estatica constante para evitar que
ocorra retorno do escoamento. A condi¢do de contorno de nao-deslizamento é aplicada nas
superficies das pas e do difusor. A condicdo de deslizamento livre é satisfeita nas faces
superior, inferior e lateral do dominio prisméatico. Uma velocidade angular de 35 rotacoes
por minuto é imposta na zona de referéncia mével. Os parametros principais sao mostrados

na Tabela 4. As condigoes de contorno estao descritas na Tabela 5.

Tabela 4. Parametros usados na simulagdo da DAHT. Fonte: Autor.

Parametro Valor
Diametro de turbina (D) 10,0 m
Diametro do bosso 1,5 m
Ntmero de pas (V) 3
Massa especifica da dgua (p) a 25°C 997 kg/m?
Submersao da turbina (H) 9m
Datm 1x10° Pa
Do 3,17x10% Pa
Aceleragao da gravidade (g) 9,81 m/s?
Velocidade angular do rotor (£2) 35 rpm
Tipo de segao do félio NACA 65(3)-618

Tabela 5. Condigoes de Contorno. Fonte: Autor.

Regiao Condicao
Entrada Vo =2,50 m/s
Saida p = constante
Rotor No-slip (ndo-escorregamento)
Difusor No-slip (ndo-escorregamento)
Superficies externas Slip (escorregamento)
Dominio rotacional Malha de referéncia (Frozen rotor)
Intensidade de turbuléncia 5%

De modo a permitir diferentes niveis de refinamento, a malha computacional ¢é
dividida em trés zonas: uma fina regiao cilindrica ao redor do rotor da turbina; uma outra
regiao cilindrica que envolve o difusor; e a regido prismatica que envolve as duas anteriores,
até as fronteiras do dominio. Dentro do cilindro fino de 10,5 m de diametro e 2 m de
comprimento, o problema numérico é definido em relacao a um referencial mével, onde as
equagoes governantes sao resolvidas levando em consideragdo a componente de Coriolis e

a forga centrifuga, em um enfoque de rotor parado (frozen rotor).
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A discretizacao do dominio fluido impacta fortemente a solugdo numérica, e o refi-
namento deve obedecer a importancia da geometria na representacao fisica do escoamento.
De fato, a parede do rotor, a parede do difusor e o interior do difusor sao regides onde o
refinamento da malha deve ser feito com atencao. A resolucao da malha na camada limite
proxima as paredes do rotor ¢ importante devido a queda de pressao no lado da sucgao da
pa do rotor e a consequente ocorréncia de cavitacdo quando a pressao é inferior a pressao
de vapor nos nticleos de bolhas. De acordo com o valor do pardmetro y* (SCHLICHTING;
GERSTEN, 2000), definido como:

A, ut
yr == (4.9)

onde u* ¢ a velocidade de cisalhamento na parede, A, a distancia da parede ¢ v a
viscosidade cinematica, a regiao proxima a parede pode ser dividida em trés regides
distintas: camada viscosa (y* < 5), camada intermedidria (5 < y™ < 30) e camada

totalmente turbulenta (y* > 30) (WILCOX, 2006).

Para resolver com precisao a subcamada viscosa, os valores de y™ devem ser menores
que 5. No presente modelo numérico, a camada limite proxima a zona da parede do rotor
foi definida usando 25 elementos de células, aumentando a escala espacial com um fator de
1,2 entre as camadas adjacentes. A espessura do primeiro elemento de malha foi definida

para 107% m, levando a vy}, = 1,01, que é apropriado para o modelo de turbuléncia

Kk-w-SST.

A distribuicdo da malha entre as zonas de refinamento é mostrada na Figura 12 a
Figura 14. Antes das simulagoes, um estudo de convergéncia de malha foi realizado com
cinco diferentes malhas, a fim de verificar a disposicdo mais adequada, niimero de células
e nos. Em todas as malhas, os valores de poténcia e do pardmetro y™ foram verificados.
A andlise encontrou que a partir de um refinamento de malha de 20,5x10° células nao
havia mais variacao de tais parametros. Entao, essa distribuicao foi adotada para todas as

simulagoes. Mais detalhes sobre a avaliacao sdo encontrados na Secao 5.2.1.
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Figura 12. (a) Semi dominio exterior. Regido escura no centro da imagem corresponde ao
local onde ficam o difusor e o rotor da turbina. (b) Malha préxima ao difusor
(malha do dominio exterior e regido cilindrica MRF foram suprimidas). Fonte:
Autor.

(b)

Figura 13. (a) Corte na regiao cilindrica MRF que envolve o rotor. (b) Visualizagdo da
malha 3-D em secao proxima a raiz da pa. Fonte: Autor.

() (b)

Figura 14. (a) Vista da malha ndo-estruturada em uma segao de pé. (b) Visualiza¢ao do
perfil do hidrofélio préximo ao bordo de ataque. Fonte: Autor.
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5 Resultados e Discussao

Para avaliar os resultados obtidos com o modelo de otimizacao proposto, consi-
deramos os parametros geométricos de projeto mostrados nas Tabelas 4 e 3 para todas
as simulagoes. Os resultados estao divididos em duas fases: (i) o modelo de otimizacao é
avaliado considerando a eficiéncia e o empuxo caracteristicos do difusor e, (ii) simulagoes
de CFD sao feitas para verificar a otimizagao, a partir de um modelo de cavitacao com

base na fragao volumétrica de vapor d’agua.

5.1 Resultados do modelo de otimizacao

O procedimento de otimizacao analitico-numérico com e sem difusor apresenta
as distribuicoes de cordas e angulos de torcao mostrados na Figura 15. Esses resultados
sao calculados para uma relagdo de area de difusor constante, apresentada na Tabela 6.
A eficiéncia do difusor, a relacdo da area e o empuxo também sao mostrados na Tabela
6, e foram obtidos a partir das dimensoes e simulacoes feitas conforme a metodologia
computacional descrita na secao 4.3. O difusor cénico usado aqui é escolhido apenas
para fins de avaliacdo do comportamento do modelo. Este trabalho nao pretende analisar

qualquer variagao da geometria do difusor.

A Figura 15 mostra que a turbina em efeito difusor nao faz a corda local tender a
zero na raiz e na extremidade da pa, como ocorre para turbinas sem difusor. Isso ocorre
em fungao do fator de perda de Prandtl, F. Neste caso, a distribui¢do do angulo de torcao
é fortemente impactada pelo difusor (Figura 15b). Tal como foi recentemente apontado por
Vaz, Okulov e Wood (2020), em turbinas sem difusor, nos procedimentos de optimizacao
usando o fator de Prandtl, a corda é sempre zero na raiz e na extremidade da péa, como
mostrado na Figura 16. Isto acontece porque a velocidade na esteira distante, ¢4, dada
pela Eq. 3.16, reduz-se para ¢4 = 1 — a,F" para o caso de turbina sem difusor, e entao, se

F — 0, c— 0, como ¢4 — 1. Para uma turbina com difusor, o termo extra na Eq. 3.16,
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leva €4 a ser sempre menor que a unidade, consequentemente tornando ¢ > 0.

Este resultado demonstra que em qualquer otimizacao considerando o efeito do
difusor, a corda nunca sera zero na raiz e na extremidade da pd, mesmo usando modelos
de perda nas extremidades. Consequentemente, o aumento da corda ao longo de toda a pa
aumenta o torque produzido pelo rotor, o que é importante para o arranque da turbina,
pois o comportamento de partida requer maior torque em baixa velocidade de corrente

(VAZ et al., 2018; MOREIRA et al., 2020).

Tabela 6. Pardmetros de otimizacao do difusor. Fonte: Autor.

Parametro Valor

3 0,7511
" 0,4712
Crq 0,6458
0.6
‘ =  sem difusor
0.5 v T
2
—— sem difusor = 041
R === com difusor B
. | Y03}
1 ’ ~~~~ ®
S RS -~
________________ 027
0 .
0 1 2 ’ ! 5 )
r - (m)
; .
0 1 ’ ’ 4 5

Figura 15. Resultado do modelo de otimizagao: (a) Corda e (b) distribuigdo do dngulo de
tor¢cao ao longo da pa. Note-se que o termo sem difusor refere-se ao resultado
do trabalho de Silva et al. (2017), e com difusor refere-se ao presente modelo
de otimizacao da geometria das pas. Fonte: Autor.
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0.8

0.6

0.4r

0.2}

—— sem difusor

=== com difusor

0 1 2 3 4 5
1 - (m)

Figura 16. Resultado do modelo de otimizacao: Fator de perda de Prandtl sob efeito do
difusor. Note-se que o termo sem difusor refere-se ao resultado do trabalho de
Silva et al. (2017), e com difusor refere-se ao presente modelo de otimizagao da
geometria das pas. Fonte: Autor.

Para avaliar o desempenho do procedimento de otimizacao sob condicao de cavitacao
para uma turbina com difusor, os parametros de projeto mostrados na Tabela 4 sao levados
em consideracao. A distribuicao da corda nao corrigida e corrigida em relacao a cavitacao
¢ mostrada na Figura 17a. Observe-se que a cavitacio ocorre em aproximadamente 80%
do comprimento da lamina, e o modelo corrige a corda para evita-lo. Quando W se torna
maior do que Voay, 0 modelo impoe uma correcao a fim de modificar a velocidade relativa,
como mostrado na Figura 17b, para posicoes radiais > 4,12 m. A abordagem assume W
sempre menor que Veoay. Esta otimizacao da metodologia é semelhante a descrita por Do
Rio Vaz, Vaz e Silva (2018), sendo a principal diferenca a adi¢ao da eficiéncia do difusor e
empuxo para a abordagem matematica, que nao é relatada naquele trabalho. Para validar
e comparar a otimizacao proposta com outros modelos disponiveis na literatura, simulagoes
de CFD sao realizadas na secao 5.2 usando duas turbinas, com e sem a disposicao de

difusor.
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Figura 17. Resultado do modelo de otimizagao: (a) Efeito da cavitagdo na distribuicao
da corda ao longo da pé. (b) Velocidades relativas e de cavitacao em fungao
da posicao radial. Note-se que o termo sem difusor refere-se ao resultado do
trabalho de Silva et al. (2017), e com difusor refere-se ao presente modelo de
otimizacao da geometria das pas. Fonte: Autor.

5.1.1 Cavitacao a partir do modelo proposto

A energia hidrocinética da dgua que passa pelo rotor é proporcional a vazao em
massa. Envolver o rotor com um difusor é um método usual para aumentar a velocidade
axial sobre o rotor e, consequentemente, o coeficiente de poténcia da turbina. No entanto,
devido a mudanca nos campos de velocidade e pressao, a cavitacao pode ocorrer e afetar
o desempenho do rotor. Uma geometria otimizada da pa deve ser capaz de mitigar esse

efeito prejudicial.

A metodologia inicial de avaliagao nessa etapa objetiva a comparacao dos resultados
de cavitacao entre a turbina sem difusor e com difusor. Emprega-se a geometria original
das pds apresentada no trabalho de Silva et al. (2017), sob 0o modelo analitico proposto no

presente trabalho, embora sem a correcao para a geometria otimizada.

A Eq. 3.1 mostra que a cavitacao ocorre quando Cpp:, + 0 < 0. As turbinas com e
sem difusor ficam sujeitas ao critério de cavitagao que é aplicavel em funcao da posicao

radial do elemento de pa, mostrado na Tabela 7.
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De fato, a condicao sem difusor mostra que a cavitagdo ocorre a partir de um
raio acima de 3,50 m até a extremidade da pa. Esses resultados parecem estritamente

consistentes com aqueles relatados por Silva et al. (2017).

Para o caso de turbina com difusor, a cavitacao comeca mais cedo, a partir de 3,00
m da posicao radial da pa até a extremidade. A Figura 18 mostra o resultado da avaliagao

da cavitagdao na pa do rotor para as duas situagoes estudadas.

Tabela 7. Célculos da aplicagdo do critério de cavitacao na pa. Fonte: Autor.

Sem difusor Com difusor

r[m] W [m/s] o Comin W [m/s] o Cpmin

1,00  4,4366 17,9746 -4,4438  4,8882 14,8072 -4,5960
1,25 5,2192 12,8085 -3,8261  5,6089 11,0903 -4,2369
1,50 6,0395 9,4309 -3,1398  6,3809 8,4489 -3,6099
1,75 6,8841 7,1554 -2,8491 77,1868 6,5652 -3,4404

2,00  7,7450 59,0713 -2,4387  8,0165 92,2003 -3,0272
2,25  8,6173 4,4344 -2,2454  8,8635 4,1915 -2,8229
2,50 9,4979 3,5959 -2,1149  9,7230 3,4313 -2,5876

2,75 10,3847 29625  -2,0876 10,5926 28474  -2,5156
3,00 11,2762 24740  -1,9430 11,4700 23011  -2,2933
325 12,1714  2,0004  -1,7277 12,3537 2,0202  -2,0685
3,50 13,0695 1,7843  -1,7887 13,2425 1,7379  -1,7737
3,75 13,9700 1,5365  -1,5611 14,1354 1,5008  -1,5322
4,00 14,8724 1,3336  -1,3559 15,0299 1,3058  -1,3339
4,25 15,7764 1,1654  -1,1807 15,9229 1,1441  -1,1691
450 16,6818 1,0247  -1,0465 16,8117 1,0089  -1,0314
475 17,5882 0,9060  -0,9224 17,6833 0,8063  -0,9166
500 18,4957  0,8049  -0,8104 18,5221 0,8026  -0,8180
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Figura 18. Resultado da aplicac@o do critério de cavitacdo (cpmin + o) [Eq. 3.1] na pa
das turbinas. Note-se que o termo Turbina sem difusor refere-se ao resultado
do trabalho de Silva et al. (2017), e Turbina com difusor refere-se ao modelo
proposto de otimizagao, sem corre¢ao, e sob efeito difusor. Fonte: Autor.

5.2 Resultados da simulacao CFD

5.2.1 Validacao numérica e estudo de convergéncia de malha

Para garantir resultados confidveis e precisos, ¢ imperativo que sejam feitos estudos
de convergéncia de malhas e validagoes com resultados experimentais nas simulagoes
numéricas. Para fins de validagao numérica, a razao de aceleragao () do difusor, obtida
por simulagdo CFD, foi comparada com os dados experimentais obtidos por Barbosa et al.

(2015).

As medicoes sao realizadas com um difusor de 0,255 m de comprimento com 0,5
mm de espessura e 5 graus de angulo de abertura. No modelo numérico, o difusor esta
vazio, nenhuma malha rotacional foi implementada no difusor interno. A camada limite
proxima a parede é definida com 25 camadas, aumentando em um fator de 1,2 entre as
células adjacentes. A Figura 19 mostra a razao de velocidade (V,/V,) na linha central do
difusor com a posigao relativa ao longo do difusor (X/L4) e mostra uma boa concordancia
entre os resultados numeéricos e experimentais no pico da curva. Este ponto é importante

porque é o local onde esta posicionada a turbina.
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Figura 19. Resultado de razoes de velocidade (V,,/V;) experimental e de CFD com difusor
isolado. Fonte: Autor, adaptado de Barbosa et al. (2015).

Conforme discutido na Segao 4.3, a discretizacao do dominio do fluido impacta
fortemente na solu¢ao numérica e o refinamento deve considerar a efetiva importancia da
geometria na representacao fisica do escoamento. Um refinamento da malha foi aplicado
nas regioes internas e circunvizinhas do difusor, a jusante e a montante do rotor, para
avaliar a dependéncia da malha. Utilizou-se um critério de qualidade do refinamento da
malha com base nos resultados da poténcia da turbina. Conforme mostrado na Tabela 8,
mesmo com uma diferenca de mais de um milhao de nds entre as Malhas D e E do caso
com difusor, nao ha alteragdo significativa nos valores de poténcia mecanica, evidenciando
a convergéncia da malha para os resultados numéricos. Estudo da convergéncia de malha

pelo método GCT foi também elaborado e é mostrado na Segao 5.2.1.1.

Tabela 8. Refinamento de malha - turbina com difusor. Fonte: Autor.

Malha Células yt Poténcia Dif.[%)]
[x109]
A 16,2 1,32 388 kW -
B 17,6 1,01 337 kW 13,1
C 18,4 1,15 333 kW 1,2
D 19.4 1,10 325 kW 2.4
E 20,5 1,11 324 kW 0,3
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5.2.1.1 Indice de Convergéncia de Malha

A medida da incerteza da convergéncia dos resultados dos célculos CFD pode ser
determinada por uma metodologia que utiliza um parametro de estimativa denominado
Indice de Convergéncia de Malha (do inglés, GCI) (ROACHE, 1994). O método GCI
¢ uma medida da defasagem entre um valor numérico efetivamente obtido e um valor
assintotico dentro de uma faixa de convergéncia da variavel de mérito, f, associada ao

objetivo da andlise CFD e dependente do refinamento da malha.

Por meio de, no minimo, duas solugoes de malha — uma menos e outra mais refinada
—, o método usa um parametro para estimar o erro de convergéncia de malha aplicando a
teoria generalizada de extrapolacao de Richardson. Pela aplicacao do método, é possivel
obter o erro para a malha mais refinada, que se apresenta como um intervalo que pode
conter a solu¢do numérica assintética de convergéncia (CELIK; ZHANG, 1995). Mais

especificamente com a metodologia GCI, sdo obtidas as seguintes expressoes:

el

GCI[refinada] = Fsﬁa

(5.1)

__h-h
i

(5.2)

onde F} é o fator de seguranga do método, r é a razao de refinamento da malha e

p € a ordem de convergéncia da solu¢ao numérica.

O fator de seguranga, Fy, tem recomendacao na faixa de 1 a 3 (CELIK; ZHANG,
1995). Um valor de 3 representa um fator conservador, relacionado a um nivel de incerteza
mais elevado para a estimativa do erro, usualmente com o emprego de apenas duas malhas.
Valores menores podem ser empregados caso haja mais conhecimento do processo de
geragao e refinamento da malha. Um fator em torno de 1,25 é indicado por Roache (2003)
com o emprego em trés ou mais malhas para verificar se a solugdo numérica encontra-se

no comportamento assintético de convergéncia.

O indice GCI é uma medida percentual da defasagem entre o valor obtido em
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uma simulacdo numérica especifica e o valor assintético de convergéncia. Em sintese, o
indice indica quanto a solu¢do numérica deve mudar em caso de refinamento adicional da
malha. Um valor pequeno de GCI indica que os resultados numéricos estdo em uma faixa

assintética de convergéncia.

No caso de trés malhas, a checagem da convergéncia das solu¢oes pode ser feita

pela obtengao do quociente entre os indices (@), relativos aos respectivos pares de malhas:

GCly

P GC]127 <53)

Q=

No presente estudo foram adotados os valores disponiveis na Tabela 8 para aplicacao

do método, considerando as trés malhas mais refinadas.

O numero de células (h) em cada malha foi adotado para o célculo da razao efetiva
de refinamento, na forma: r.; = (hy/hy)'/?, de modo a considerar a tridimensionalidade
do problema. A poténcia elétrica da turbina foi adotada como a variavel de mérito da

simulagao numérica (f).

Foram calculados a ordem de convergéncia, a extrapolagao de Richardson para
o refinamento méaximo (zero de espacamento da malha) e o indice GCI. A ordem de

convergéncia ¢ dada por Roache (1994):

3= 2
f2

A Tabela 9 e Tabela 10 mostram os resultados da metodologia.

/l”<7"ef) (5.4)

Tabela 9. Resultados da Metodologia GCI para os pares de malhas. Fonte: Autor.

Parametro Valor
Ordem de convergéncia p=113,11
Estimativa de zero valor de malha f = 323,85
Fator de seguranca F,=1,25

Tabela 10. Pardmetro GCI da simulagdo numérica. Fonte: Autor.

Malha Razao,r GCI (%)
1-2 1,018554 0,055115
2-3 1,017797 0,484170
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Tabela 11. Quociente de checagem de convergéncia de malha. Fonte: Autor.

Faixa entre malhas Q
1-2 a 2-3 0,910

Observando os dados da Tabela 11, notamos que o quociente () esta préximo a
unidade, o que indica que as solugoes estao dentro da faixa de convergéncia assintotica.
Portanto, podemos inferir que a poténcia elétrica da turbina obtida numericamente tem
valor estimado de 323,85 kW, com um erro de faixa de 0,055%. Esse resultado atesta
a convergéncia da solugao numérica com a malha mais refinada que foi adotada nas

simulagoes.

5.2.2 Cavitacao a partir da simulacdo numérica

De modo adicional, a producao de cavitacao também foi avaliada pelos resultados
das simulagoes CF'D dos seguinte casos: (i) turbina sem difusor; (ii) turbina com difusor

na geometria original e (iii) turbina com difusor e geometria otimizada.

Conforme discutido na Secao 4.2, o volume total de vapor é usado para quantificar
a cavitacdo. Desta forma, considera-se que a cavitagao ocorre apenas quando a fragao de
volume do vapor é maior que 0,01. Para a turbina sem difusor, a simulacao indica um

volume de vapor igual a 383,6 m/, enquanto para a turbina revestida indica 779, 2 m/.

A turbina com difusor e pas otimizadas mostra producao insignificante de vapor
(ver Tabela 12). Portanto, as simulagoes numéricas mostram que a turbina com difusor
produz o dobro de vapor d’agua em comparagao com a turbina sem difusor, enquanto que
o procedimento de otimizacao proposto neste trabalho mostra-se capaz de neutralizar a

producao de vapor do sistema.

Tabela 12. Resultados da producao de vapor na pa. Fonte: Autor.

Turbina Valor|[m/]
Sem difusor 383, 6
Com difusor nao-corrigido 779, 2
Com difusor corrigido 0,15

A Figura 20 (a) mostra a regido da pé superior onde ocorre a cavitagao, no lado
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de succao da turbina sem difusor. A Figura 20 (b) mostra a mesma regiao onde ocorre a
cavitagdo para a turbina revestida com difusor. Esse significativo aumento na producao de
cavitacao ocorre porque a pa otimizada em Silva et al. (2017) ndo considera o efeito do
difusor. Esse fato demonstra a necessidade de levar em conta, no processo de otimizacao

da pd, as mudangas no escoamento ocasionadas pelo difusor.

O resultado da otimizacao da geometria da pas em funcao do efeito difusor e da
cavitagao, conforme apresentada na Secao 5.1, é mostrado na Figura 20 (c). A geometria
corrigida da pa foi testada exatamente nas mesmas condigoes de simulacao da configura-
¢ao de turbina com difusor. As simulagoes numéricas foram conduzidas mantendo-se a
distribucao da malha eos parametros usados para a Malha E. Pode ser observado que o
resultado foi uma completa auséncia de cavitagao neste caso da geometria corrigida da
pa do rotor, ou seja, a metodologia de corre¢ao da geometria é capaz de integralmente
evitar o surgimento da cavitagdo. Isso ocorre em decorréncia da técnica de otimizacao
aplicada, que considera a aumento da corda e do angulo de tor¢ao, como mostrado na
Figura 15. O aumento da corda é uma consequéncia direta da Eq. 3.19, que mostra a

extrema dependéncia entre a corda e a velocidade relativa do escoamento, W.

Na Figura 21, o contorno de pressao e as linhas de corrente para a turbina com
difusor, considerando a geometria nao-corrigidas das pas, sao mostrados. Adicionalmente,
na Figura 22, os mesmos dados sao mostrados para a configuragao de geometria de pas
corrigidas da turbina com difusor. Para uma visualizagao mais detalhada do campo de
pressao no fluido nas proximidades da ponta das pas, foi selecionada uma se¢ao no raio de
r = 4,9 m. Os dados sao mostrados na Figura 23, para todos os casos estudados. Apés a
correcao da geometria das pas, nao foi encontrada cavitagao, pois os valores de pressao

estao todos acima da pressao de vaporizac¢ao do fluido.
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Vapor D'agua. Fragdo Volumétrica

0.75

0.56

0.47

(b)

(©

. Resultados da simulagdo CFD. Fracao volumétrica de vapor d’dgua (r,) no

bordo de succao da pa: (a) turbina sem difusor; (b) turbina com difusor; (c)
turbina com difusor e pas corrigidas. Fonte: Autor.
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. Resultados da simulagdo CFD. Linhas de correntes em cores pela velocidade do
escoamento e contorno de pressao na superficie da pa nao-corrigida. (a) lado
de pressao. (b) lado de sucgao. Fonte: Autor.
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Figura 22. Resultados da simulagdo CFD. (a) Linhas de correntes em cores pela velocidade
do escoamento. Lado de pressao. (b) Contorno de pressiao na superficie da pa
corrigida. Lado de sucgao. Fonte: Autor.

Figura 23. Resultados da simulacao CFD. Contorno de pressao a uma distancia radial
de 4.9 m a partir do centro do rotor. (a) Turbina sem difusor. (b) Turbina com
difusor. (¢) Turbina com difusor e pas otimizadas (corrigidas). Fonte: Autor.

5.3 Resultados do Coeficiente de Poténcia

O coeficiente de poténcia da turbina em fungao da TSR da formulacao do BEMT
proposta no presente trabalho é mostrado na Figura 24. Note que a curva de C'p parece
ser constante quando comparada com aquela apresentada por Silva et al. (2017). Esse
comportamento foi também apontado por Vaz, Okulov e Wood (2020), no qual os autores
sugerem que turbinas edlicas aumentadas por difusores tém curvas de poténcia praticamente
constantes em comparagao com turbinas sem difusores. Esta é uma constatacao importante,

pois implica em verificar que uma turbina com difusor tem a capacidade de sustentar uma
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eficiéncia mais elevada para uma faixa mais ampla de condi¢oes operacionais.

0.8 Condigo avaliada, C,, = 0.62
07k TSR =7.33 |
06k Wmite —
Q@
0.5r CFD, Cp =0.54 « : :
&~ 04¢F OO O D Dy
v 04 @@'@'0@ @:
2 |
03r © ! ]
1
021 ! ]
1
0.1 |- | —¢— Pres. trabalho , |
=@~ Silva et al, 2017 !
O 1 1 1 1 1
4 5 6 7 8 9
TSR

Figura 24. Resultado do modelo de otimizagao. Coeficiente de Poténcia (Cp) em fungao
da razao de velocidade (TSR) na turbina hidrocinética com pds otimizadas
(corrigidas). Considerando a poténcia de 325 kW, apresentado na Tabela 8, o
Cp da simulagdo CFD com as pas otimizadas tem valor de 0,54. Fonte: Autor.
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6 Conclusao

6.1 Aspectos gerais

O emprego de tecnologias hidrocinéticas para geracao de energia elétrica em regides
de grande extensao territorial como a Amazonia contém grandes desafios relacionados aos
custos de implantacdo de sistemas isolados. O propdsito principal da presente pesquisa foi
desenvolver uma ferramenta de andlise capaz de facilitar a tarefa de concepcao de pas de
rotores hidrocinéticos, que, em tltima analise, se traduz em um modo de contribuir para a

reducao dos custos de construcao e manutencao desse tipo de sistema.

O estabelecimento do modelo matematico de otimizagao desenvolvido no presente
trabalho mostrou-se propicio ao uso nos estigios iniciais do projeto de geometria das
pas de turbinas hidrocinéticas aumentadas por difusor sob efeito de cavitagdo. A nova
formulagao, com hipétese de extensao da teoria do BEMT cléassico, trata a influéncia do
difusor por meio do coeficiente de empuxo, Cry e eficiéncia do difusor, 1y, sendo aplicavel
a rotores hidrocinéticos ou edlicos de eixo horizontal, em um custo computacional menor
quando comparado a simulagoes C'F'D ou em menor tempo e custo, quando comparado a

métodos experimentais, o que plenamente justifica seu uso.

Ao inserir e considerar expressoes independentes para os parametros do difusor,
o modelo proposto mostra-se mais representativo do problema fisico em questao quando
comparado aos modelos desenvolvidos por Silva et al. (2017) e Do Rio Vaz, Vaz e Silva
(2018). Em sintese, o modelo capta a intrinseca varia¢ao de dependéncia dos valores da
corda e do angulo de torcao com W? nas expressdes, como ¢ mostrado na Eq. 3.19, o
que ¢ relevante para o estabelecimento da geometria otimizada das pas, sob um processo

iterativo de busca e avaliagao em cada secao.

Em sintese, as expressoes para o fator de indugao axial, agom (Eq. 3.23), e do fator
de velocidade, e4,,, (Eq. 3.24), estabelecem um tratamento inédito para o problema e

constituem a maior contribuicao do trabalho para o estado atual da pesquisa. A primeira,
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porque expressamente insere os parametros do difusor no modelo BEMT. A segunda,
porque, além de trabalhar tais parametros, propiciona o ajuste no fator de Prandlt que

produz corda diferente de zero nas extremidades das pas.

Na avaliacao da cavitacao, o modelo analitico leva em consideracao a contribuicao
do difusor no escoamento que atravessa a turbina hidrocinética. Em seu algoritmo, altera
a corda e o angulo de tor¢ao da geometria original da pa de modo a manter a velocidade
relativa, W, sempre inferior a velocidade de cavitagao, Vo ay, resultando em uma nova

geometria na qual se busca a eliminacao da ocorréncia de cavitagao.

A melhor representatividade fisica do modelo matematico desenvolvido também é
percebida pelo fato de a turbina otimizada sob efeito difusor nao tender a produzir corda
de comprimento nulo nas pontas das pas e nas proximidades do bosso (Figura 15a), como
acontece com os modelos anteriores que também empregam o fator de Prandlt, F'. Tal
resultado impacta diretamente nos aspectos construtivos e de vida 1util das pas, da mesma
forma como demonstra que o modelo captura a influéncia do aumento de velocidade do
fluido, decorrente da presenca do difusor, na distribuicao dessas cordas e angulos de torc¢ao

da pa (Figura 15b).

Resultados quantitativos de aumento do coeficiente de poténcia, C'p, para sistemas
hidrocinéticos aumentados por difusores ainda sao escassos na literatura. Acréscimos de
até 79% na eficiéncia em turbinas hidrocinéticas foram encontrados por Nunes et al. (2019).
Kokasih e Tondelli (2012) relataram acréscimos de até 100% no Cp para turbinas com
difusor, tendo encontrado valores de 77% para turbina sob TSR de cerca de 7,3. O presente
modelo analitico, comparado com os resultados de simulacao obtidos por Silva et al. (2017),
apresenta valor de 51% de aumento na eficiéncia da turbina com difusor e pas otimizadas

nessa faixa de TSR, o que mostra aderéncia aos valores de referéncia disponiveis.

Da simulacao em CFD, podemos notar que o emprego da geometria otimizada das
cordas foi capaz de reduzir significativamente a producao de vapor, como mostrado na
Tabela 12. Ademais, houve redugao da ocorréncia de cavitacdo no lado de sucgao das pas
do rotor pelo uso das pas corrigidas, como mostrado na Figura 22. Comparando o valor

de Cp da simulagdo da turbina otimizada com os resultados obtidos por (SILVA et al.,
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2017), o acréscimo fica em torno de 32%. A predicao da cavitagao mostrou-se aderente aos

estudos apresentados por Silva et al. (2017) e a vantagem da modificacao da distribuigao

das cordas das pas, decorrentes do processo de otimizacao, pode ser percebida claramente

nos resultados analiticos e na simulagdo numérica (Figura 24) .

6.2

(a)

6.3

Limitacoes
As principais limitagoes do presente modelo sao:

Ha necessidade de validacao usando resultados experimentais, além da validacao em

condicoes diferentes daquelas empregadas no presente trabalho.
Ha necessidade de validacao com diversidade de geometrias de difusores;

O modelo nao foi estudado para geometrias de pas mais complexas que apresentem

variacao do eixo de torgao das secoes, por exemplo.

Sugestdes para trabalhos futuros

Para trabalhos futuros, propoe-se o seguinte:

ampliar a investigacao para o estudo de outras geometrias de difusor;

realizar experimentos que adotem a geometria otimizada proveniente do presente

método, considerando a acao do efeito da cavitacao e a presenca do difusor;

ampliar a investigacao da geometria da pa com verificacao da distribuicao de cordas,
angulos de torcao e skew, seja por avaliacao experimental ou por meio de simulagao

computacional;

estender os resultados de simulagao no sentido de considerar condi¢oes de operagao
mais realistas, onde possam ser avaliados efeitos de atrito no fundo e paredes, bem

como efeito de superficie-livre nos contornos do modelo CFD.
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(e) estudo de viabilidade técnica e econdmica da implantacdo de turbinas hidrocinéticas
com difusores em face dos eventuais ganhos de eficiéncia pelo uso desse tipo de

aparato.
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APENDICE A . Cédigo fonte

Cédigo implementado em GNU Octave ? (EATON et al., 2020).

close all; clear all; clc; format long;

% THIS PROGRAM USES THE BLADE ELEMENT THEORY (BET) EXTENDED TO DIFFUSER

% AUGMENTED WIND TURBINE (DAWT) IN ORDER TO DETERMINE A OPTIMUM ROTOR-BLADE.
% THE APPROACH IS DERIVED FROM THE ONE-DIMENSIONAL MOMENTUM ANALYSIS.

% THE CLASSICAL PRANDTL'S TIP-LOSS FACTOR IS USED AND CAVITATION CHECK IS

% CARRIED ON.

% IMPLEMENTED BY: %

% PROF. HAMILTON PESSOA PICANCO AND PROF. DR. JERSON R. P. VAZ

N = 30; %$NUMBER OF SECTIONS ALONG THE BLADE

B = 3; %$NUMBER OF BLADES

rho = 997; % WATER DENSITY at 250C - Kg/m"3

mu = 8.94e-4; % DYNAMIC VISCOSITY OF WATER at 250C - N.s/m"2
rt = 5.0; % MAXIMUM ROTOR RADIUS - m

rh = 0.75; % MINIMUM HUB RADIUS - m

CL = 0.991579;

CD = 5.871422346728224E-003;

AOA = 3*pi/180;

r = linspace(rh,rt,N);

H= 6; % ROTOR DEPTH - m

Cpmin = [-1.135 -1.138 -1.140 -1.141 -1.141 -1.142 -1.142 -1.142 -1.142 -1.142

-1.142 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.143 -1.144

-1.144 -1.144 -1.144 -1.145 -1.145 -1.145 -1.145 -1.145 -1.146];

%SET THE TIP-SPEED RATIO (TSR)

RPM = 35; SRPM
OME = pi*RPM/30; %$ROTOR ANGULAR SPEED - rad/s
V0 = 2.5; $wind speed - m/s

2 Copyright ©1996-2022 The Octave Project Developers
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X = OME*rt/V0; % Tip-Speed Ratio (TSR)

tic (); %Time counter

for j = N:-1:1

LSR(j) = OME*r(j)./V0; % Local Speed Ratio (LSR)

[(W(J),Wc(j),Vcav(]),FF(]J),aal(]),aal(j),c(j),tet(3),cpp3(J),CTT(J),CNN(J)]

optimumDAW ROTOR (H,Cpmin (j),CL,CD,ACA,OME,V0,B,rh,r(j),rt);

end

[CQQ, TORQ] = TORQUE (rho,B,c,V0,W,CTT,r,OME) ;
[CTN, THRU] = THRUST (rho,B,c,V0,W,CNN, r,OME) ;
CP = X*CQQ

icav = I_CAV(N,W,Vcav)

c = chord(N,icav,r,c);

Re = rho*W.”2.*c/mu;

av_Re = trapz(r,Re)/(rt-rh)

X

h plot(r(l:2:end),Wc(l:2:end), 'k-',x,W, "k--
',r(l:2:end),Vcav(l:2:end), 'ko:"); grid on;

set (h, 'LineWidth',1.5, '"MarkerSize',10);
set (gca, 'FontSize',16, 'FontName', 'times"');
xlabel ('r - (m)');

ylabel ('Velocity - (m/s)');

legend ('W (corrected)','W (uncorrected)','V {cav}', 'Location', 'Best"');

y = [ricitet];

fid = fopen('chord CORREC.txt',6 'w');
fprintf (fid, '$12.8f %$12.8f %12.8f\n',y);
fclose (fid) ;

y = [r;citet];

fid = fopen('shape Hamilton.txt',6 'w');

fprintf (fid, '$12.8f %12.8f %12.8f\n',y);
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fclose (fid) ;

figure;
h = plot(r,c,'k-"); grid on; axis equal;
set (h, 'LineWidth', 1.5, '"MarkerSize', 10);

set (gca, 'FontSize', 16, 'FontName', 'times"') ;

xlabel ('Radial position - (m)"');
ylabel ('Chord distribution - (m)');
%legend('Chord, ¢ - (m)','Twist angle, \theta -

(rad) ', 'Location', 'NorthEast"') ;
saxis ([0 0.19 0 0.1]);
return
figure;
h = plot(r,tet, 'k-"); grid on; %axis equal;
set (h, 'LineWidth',1.5, '"MarkerSize',10);
set (gca, 'FontSize',16, 'FontName', "times"') ;
xlabel ('Radial position - (m)"');
ylabel ('Twist angle distribution - (%o)"');

%legend('Chord, ¢ - (m)','Twist angle, \theta -
(rad) ', 'Location', 'NorthEast"') ;

%axis ([0 0.19 0 0.71);

figure;
h = plot(r,Re, 'k-"); grid on; %axis equal;
set (h, 'LineWidth',1.5, '"MarkerSize',10);
set (gca, 'FontSize', 16, 'FontName', 'times"');
xlabel ('Radial position - (m)"');
ylabel ('Local Reynolds number');

%legend('Chord, ¢ - (m)','Twist angle, \theta -
(rad) ', 'Location', 'NorthEast"') ;

saxis ([0 0.19 0 0.7]);

y = [r;c;tet];
fid = fopen('shape DCO.txt',6 'w');
fprintf (fid, '%12.8f %$12.8f %12.8f\n',vy);

fclose (fid) ;

79



toc

function [W,Wcav,Vcav,F,al0,al,c,tet,cp3,CT,CN] =
optimumDAW_ ROTOR (H,Cpmin, CL,CD,AOA,OMME,V, B, rh, r,R)

rho = 997;

1d5;

ol
]
o
3

Il

pv = 3.17d3;

bet = 0.751111; %0.3587;

eta 0.47116; %0.907;

Ctd = 0.645782; %0.456;

$SOPTIMIZATION THROUGH EQUATION OF a0

x = OMME*r/V;

[elopt,edopt,CPopt] = CP_opt(Ctd,eta,bet); %Eq. 9
al = (2.*elopt* (1l-edopt)-Ctd)/ (4.*x"2); $Eq. 25
a0 = 1l.-elopt; %Eq. 13

fprintf('al = %d a0 = %d \n', al, a0);

%COMPUTES THE FLOW ANGLE - PHI

CN = CL*cos (PHI) + CD*sin (PHI);

CT = CL*sin (PHI) - CD*cos (PHI);



$THIS BLOCK USES THE PRANDTL'S TIP-LOSS FACTOR

W = sqgrt ((OMME*r* (1+al))”~2 + (V*(1l-a0))"2); %Relative velocity

$fprintf ('W = %d OME = %d \n', W, OMME);

el = 1.-a0;
eel = 1.-F*a0;

o

Sfprintf('el = %d eel = %d \n', el, eel);

root = roots ([l -2*eel 2*eel-(Ctd-eel”2* (l-bet”2)*(l-eta))-11);
e4 = root(2);

%ed = eel-sqgrt((l-eel) .”2+Ctd-eel.”2* (1-bet"2)* (1l-eta));
cp3 = ed4"2 - bet"2*el”2;

o

$fprintf('ed4 = %d cp3 = %d \n', ed, cp3);

c = real (4.*pi*r* (1-ed) *sin (PHI)"2./ (B*CN*el));
tet = real (PHI-AOQA);
$fprintf('c = %d tet = %d \n', c, tet);

o

Vcav = sqgrt ((patm+rho*g*h-pv)/ (-0.5*rho*Cpmin)); %$Eg. 5

$fprintf ('patm = %d rho = %d g = $d H = %d pv= %d \n', patm, rho,

fprintf ('Vcav = %d\n', Vcav);
Wcav = W;
if W > Vcav
c = c*(W/((1-fs)*Vcav))"2;
Wcav = (l.-fs)*Vcav;

end

function [elopt,edopt,CPopt] = CP_opt (CTd,nd,b)

g

h, pv);
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elopt = fzero(Q@(el)fCP(el,CTd,nd,b),2./3); %Find roots of Eq. 13
r = roots ([l -2*elopt 2*elopt- (CTd-elopt”2* (1-b"2)*(1l-nd))-11);
ed4opt = r(2); %Find roots of Eq. 9

CPopt = elopt* (l-edopt.”2)-elopt.”3.*(1-nd)* (1-b"2);

fprintf('el opt = %d e4 opt = %d CP_opt = %d \n', elopt, edopt, CPopt);

end

function [F] = PRANDTI FACTOR(B,R,Ri,rh, PHT)
$THIS FUNCTION CALCULATE THE CLASSICAL PRANDTL'S TIP-LOSS FACTOR
ftip = B* (R-Ri)/(2.0*Ri*sin (PHI)) ;
froot = B*(Ri-rh)/(2.0*rh*sin (PHI)) ;
Ftip = 2.0*acos (exp (-ftip)) /pi;
Froot = 2.0%*acos (exp (-froot)) /pi;
F = Ftip*Froot;

$F = 2.0*acos (exp(-f)) /pi;

end

function [c] = chord(N,I CAV,r,c)
$REAL(8) :: r(N),c(N),cl,c2,rl,r2
$INTEGER :: I,I CAV,N

fprintf ('T_CAV = %d \n', I _CAV);
if I CAV ==
return

end

cl = c(N-2*(N-I_CAV));
c2 = c(I_CAv);
rl = r(N-2*(N-I_CAV));

r2 = r(I_CAV);

for 1 = I _CAV:-1:N-2*(N-I_CAV)
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c(i) = cl+(c2-cl)/(r2-rl)*(r(i)-rl);

end

fprintf ('C (1) = %d \n', c);

end

function [icav] = I CAV(N,W,Vcav)

for i = 1:N
if W(i) >= Vcav (i)

$[W(i),Vcav(i)]

icav = i;

return
else

icav = N;

end

end

function y = fCP(el,CTd,nd,b)

y = 6*el”"3* (-b"2* (-1+nd) +nd) -CTd*sqgrt (1+CTd+el* (-2+el* (b"2+nd-b"2*nd) ) ) +...

4*el* (1+CTd+sqgrt (1+CTd+el* (-2+el* (b"2+nd-b"2*nd)))) -
2*el”2* (5+43*sqgrt (1+CTd+el* (-2+el* (b"2+nd-b"2*nd))));

end

function [CQ,TOR] = TORQUE (rho,B,CHORD,V,W,CT, r, OME)

DQ = 0.5*rho*W."2.*CHORD.*B.*CT.*r;
$TOR = trapz (r,DQ)-TQr;

TOR = trapz(r,DQ);

CQ = TOR/ (0.5*rho*pi.*r (end).”3.*V."2);

end



function [CT,THRU] = THRUST (rho, B, CHORD,V,W,CN, r, OME)

DT = 0.5*rho*W."2.*CHORD. *B.*CNj;
THRU = trapz(r,DT);

$THRU = THRU+Fdr;

CT = THRU/ (0.5*rho*pi*r (end) "2*V"2);

end
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Abstract: Diffuser technology placed around hydrokinetic rotors may improve the conversion of the
fluid’s kinetic energy into shaft power. However, rotor blades are susceptible to the phenomenon
of cavitation, which can impact the overall power efficiency. This paper presents the development
of a new optimization model applied to hydrokinetic blades shrouded by a diffuser. The proposed
geometry optimization takes into account the effect of cavitation inception. The main contribution
of this work to the state of the art is the development of an optimization procedure that takes into
account the effects of diffuser efficiency, 174, and thrust, C4. The authors are unaware of any other
work available in the literature considering the effect of 17; and Cr; on the cavitation of shrouded
hydrokinetic blades. The model uses the Blade Element Momentum Theory to seek optimized blade
geometry in order to minimize or even avoid the occurrence of cavitation. The minimum pressure
coefficient is used as a criterion to avoid cavitation inception. Additionally, a Computational Fluid
Dynamics investigation was carried out to validate the model based on the Reynolds-Averaged
Navier-Stokes formulation, using the x — w Shear-Stress Transport turbulence and Rayleigh-Plesset
models, to estimate cavitation by means of water vapor production. The methodology was applied
to the design of a 10 m diameter hydrokinetic rotor, rated at 250 kW of output power at a flow
velocity of 2.5 m/s. An analysis of the proposed model with and without a diffuser was carried out to
evaluate the changes in the optimized geometry in terms of chord and twist angle distribution. It was
found that the flow around a diffuser-augmented hydrokinetic blade doubles the cavitation inception
relative to the unshrouded case. Additionally, the proposed optimization model can completely
remove the cavitation occurrence, making it a good alternative for the design of diffuser-augmented
hydrokinetic blades free of cavitation.

Keywords: diffuser; hydrokinetic turbine; cavitation; blade optimization; blade element momentum
theory; Rayleigh—Plesset model

1. Introduction

Hydrokinetic turbines are attractive renewable technologies as they can harness the
kinetic energy from rivers, estuaries, tidal and marine currents and convert it into elec-
tricity. The technological challenges of hydrokinetic and wind turbines are similar from a
theoretical point of view. The classical Betz limit states that a maximum power coefficient
of 16/27 for bare turbines in idealized flow conditions [1,2]. However, diffuser-augmented
hydrokinetic turbines (DAHTs) can even overcome this limitation with a properly designed
shroud that increases the mass flow over the rotor blades, improving power output. On the
other hand, as the axial fluid velocity increases, cavitation reduces the advantage of the
diffuser due to the appearance of cavitation bubbles. The development of non-cavitating
blades for DAHTs is indeed important for the renewable energy industry, as it contributes
to the efficient design of hydrokinetic turbines.
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Although many papers have recently reported the use of diffusers on hydrokinetic
or tidal turbines [3-5], only a few have established the implementation of optimized
design of non-cavitating blades with a diffuser. For example, in [5], an optimization
methodology for diffuser-augmented hydrokinetic blades free of cavitation was developed.
Their work shows that cavitation is indeed sensitive to the diffuser speed-up ratio, and such
a phenomenon needs to be considered in the design of shrouded hydrokinetic blades.
However, no mention was made of diffuser efficiency, 74, and thrust, Cry.

In [6], the Blade Element Momentum Theory (BEMT) for the hydrodynamic design
of marine current turbines was implemented. In that model, an investigation was carried
out considering cavitation on shallow tip immersion. It was found that cavitation can be
avoided with the suitable design of 2D blade sections. Although the work presented some
interesting thoughts about cavitation, studies on optimization of hydrokinetic blades free
of cavitation were not addressed.

In [7], supported by a Computational Fluid Dynamics (CFD) investigation, an opti-
mization approach based on BEMT for horizontal axis hydrokinetic turbines, taking into
account the effect of cavitation, was developed. The model was applied only to bare
turbines, using the minimum pressure coefficient as a criterion in the optimization model.
The research demonstrated that by modifying the blade geometry, the cavitation inception
can be reduced even further.

In [5], the authors extended the optimization model presented in [2]. They developed a
cavitation criterion for hydro turbines. Additionally, this work used the minimum pressure
coefficient as a criterion to maintain the tip pressure above water vapor pressure, including
the diffuser effect. To obtain the blade-optimized geometry, the chord is determined using
the diffuser speed-up ratio as the manipulated variable to assess the corrected chord and
twist angle for each blade section. The diffuser thrust and efficiency are not considered in
the procedure.

As such, in wind turbines, the enhancement of DAHT’s performance depends on the
diffuser and rotor geometries. In the case of diffusers, the design parameters are inlet and
outlet diameters, length, entrance angle, efficiency, area ratio and thrust coefficient. The last
three parameters influence the turbine performance, but the authors are unaware of any
work in the current literature showing the impact of them regarding cavitation. The concept
of a good design for a DAHT must consider the effects of each of these parameters on the
DAHT performance.

Cavitation may lead to a decrease in the hydrodynamic performance of a hydrokinetic
rotor since pulses or fluctuations in local pressure significantly contribute to vapor bubble
formation, also causing noise, vibrations and erosion of the blades [8-10]. Several CFD
methods have been developed in recent decades to numerically investigate cavitation.
Liquid and vapor are often treated as an homogeneous mixture with variable densities.
This two-phase method uses an empirical transfer equation for the local volume fraction,
and the interaction between water and vapor can be computed. In [11], the authors
investigated two-dimensional sheet cavitation of three different mass transfer models
for cavitating flows around hydrofoils, including the Zwart model, also in ANSYS/CFEX.
They applied an optimization strategy to properly tune the empirical coefficients of each
model. They concluded that the results were nearly the same for the three models, in good
agreement with experiments.

Different dynamics of cavitating behaviors can be observed in liquid flows. According
to [12], incipient cavitation, shear cavitation, sheet/cloud cavitation and supercavitation
regimes can be found depending on the nondimensional cavitation number. The authors
carried out a numerical investigation into the dynamics of the transition between sheet
and cloud cavitation regimes around the NACAQ012 hydrofoil, in a study considering an
oscillating hydrofoil. They used a barotropic law approach to numerically predict the cyclic
transition between regimes at a large angle of attack. They concluded that the hydrofoil ‘s
main oscillation component has the same frequency as the shedding of a vapor cloud.
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Large Eddy Simulation (LES) has been extensively used in recent works to investigate
cavitation dynamics of fluid around hydrofoils. In [13], the authors investigated unsteady
sheet-cloud cavitating flow around a twisted 3-D NACA foil, using LES and VOF tech-
niques. They illustrated the detailed dynamics of cavitation evolution by depicting cavity
growth, shedding and downstream collapse. The radial and lateral jet flows concerning
the three-dimensional effects of a twisted wing were also reported. In [14], the authors
studied the dynamic characteristics of cavitating flow around a sinusoidal wavy leading
edge hydrofoil with a NACA 634-021 profile by means of multiphase modeling. They
found that the geometrically modified hydrofoil, named the Wavy Leading Egde (WLE)
hydrofoil, exhibits a significantly reduced level of unsteady fluctuations in dynamic forces.

Therefore, this paper proposes a new optimization procedure for the geometric defi-
nition of rotor blades free of cavitation applied to DAHTs. The main contribution of this
work is the demonstration that #7; and Cp, can strongly impact the cavitation condition on
a DAHT. Additionally, the proposed optimization can correct the chord and twist angle
distributions, avoiding cavitation inception. The minimum pressure coefficient is used
as the criterion to avoid cavitation in the BEMT model. A hydrokinetic turbine with a
10 m diameter was used to evaluate the effects of those diffuser parameters concerning
cavitation. Comparisons with other models available in the literature are addressed. CFD
calculations were carried out to investigate water vapor pressure over cavitating blades.

As a result, the proposed model shows that cavitation can increase under the effect
of a diffuser, suggesting that such a phenomenon needs to be considered in the design
of DAHT. In addition, the optimization method corrects the blade chord distribution,
reducing the cavitation inception at the design condition when comparing the water vapor
production rate for both corrected and uncorrected blade geometries. Even though it
requires experimental validation, it is expected that the proposed methodology can be used
in real applications.

This paper is organized as follows. The next section shows the optimization model for
DAHTs. Section 3 presents the CFD methodology using the Rayleigh—Plesset cavitation
model. In Section 4, the results and discussion are stated. Section 5 shows the conclusions
of this study.

2. The Optimization for Hydrokinetic Blades Shrouded by Diffuser
2.1. Cavitation Criterion on Hydrokinetic Rotors

According to [15,16], cavitation is a major problem for horizontal axis marine current
turbines, usually leading to vibration, blade surface damage and performance loss, mainly
for large and medium rotors, where the relative velocities are higher. These issues need
to be considered in the early stages of hydro rotor projects [7]. During the third regime of
liquid flows (cavity flows [17]), a large amount of liquid vaporizes, forming vapor bubbles
which make pressure and velocity fields significantly different from those in non-caviting
flows. The condition for cavitation to occur is that the local pressure p should have dropped
to below the vapor pressure of water. For shrouded hydrokinetic rotors, the diffuser
increases the flow axial velocity at the rotor plane. This characteristic can lead to a severe
cavitation condition, having increasing adverse effects on the lift force generated at the
blades. In non-caviting flows, the cavitation criterion that relates the cavitation number
o and the minimum pressure coefficient ¢, should be cpyin + 0 > 0, where ¢y is the
minimum value of the pressure coefficient c,, defined by

P — Patm
Cp =g 6
4 %pwz

where p is the fluid density, p and pas, are the local and atmospheric pressures, respectively,
and the relative velocity of water on each blade section is defined by [2] as

W= \/[Vg(lfub)]er [Qr(1+a})]?, @)
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where Vj is the free-stream velocity. The parameters a; and aj, are the axial and tangential
induction factors at the blades, respectively, while () and r are the angular velocity and
radial position of the turbine. The expression for the number of cavitation, ¢, is described
by [7] as:

+pgh —
o= Patm ! sz Pv, ®)
2PW
where g is the gravitational acceleration, /1 is the submerged distance and p,, is the vapor
pressure. Another way to consider the cavitation at each blade section of a rotor is through
Equation (4) [7], where the cavitation velocity is

Veav = 4| Patm % 037~ Po Jlrpgh — o, 4
—20Cpmin

Vcav denotes the minimum flow velocity at which cavitation will occur for a specific
radial position on the hydrokinectic blade, i.e., Vcay > W. Figure 1 illustrates the static
pressure condition on a DAHT blade section.

Free Surface

Diffuser
\/
h N —
i P=Patm + Pgh
H=h+r Blade section
e

AN
Outlet

Figure 1. Static pressure condition on a DAHT blade section.

2.2. The Optimization Model

As reported in [18], to model a diffuser with losses, an approach similar to that used
to determine duct flow in the presence of losses is required. It is assumed that the fluid
surrounding the rotor is frictionless, and the rotational velocity component is ignored.
The dashed lines in Figure 2 show the control volume used to analyze diffuser-augmented
turbine performance. The optimum expressions for shrouded turbines come from the
momentum equations with rotational velocities in the flow [4,19]. According to [20],
for modern turbines, it is necessary to consider the effect of the tangential induction factor,
a'. The elemental torque can be obtained directly from the momentum equation applied to
the control surface shown in Figure 2, in which the infinitesimal area at the rotor plane is
dA = 2rrdr, allowing the power coefficient as [18].

Cp=¢g {l—si—(l—iyd)(l—ﬁz)eﬂ, )

where V is the velocity in the far-wake, ¢4 = V,/V} is the dimensionless far-wake velocity,
g1 = V1/Vp is the velocity ratio, and V; = V) the velocity at the rotor plane. p = A/ A3,
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where A is assumed equal to the diffuser area at the rotor, Aj is the cross-sectional area
of the diffuser outlet and 7, is the diffuser efficiency. For a shrouded rotor, the power
coeffcient can be written using the pressure coefficient, c,3, at the diffuser outlet, which is

defined as
cpp = P3 — Po
V5

©)

where py is the static pressure in the freestream. The thrust is obtained by dividing Cp by
€1, resulting in Cr = Cp/¢1 [21]. Cp, Cr and cp3 strongly depend on ¢4, as demonstrated
by [22,23]. In [18], an expression for ¢4 was demonstrated by applying the momentum
equation to the control volume shown in Figure 2, resulting in

es=e1—\/(1—e1)? + Cra — 21— B)(1 - ), @)

where Cyy is the diffuser thrust coefficient, which is important even if there were no losses
in the diffuser (7; = 1). Note further that solving Equations (5) and (6), and making
Cr = Cp/¢; for the turbine thrust coefficient in terms of ¢4, yields:

Cp =2¢] [1 —e+ \/(1 —&1)?+Crg — (1 ) (1 —1a) — %ﬂ ®)

e =€ (2 - /32> —2¢1 {1 + \/(1 —e) +Cry—&(1- )1 - ’Yd)}

+1+Cra— 11~ ) (1~ 1), ©)
and
C
Cr =2¢ {1 —e1+ \/(1 —e1)*+Cra— (1 - ) (1 —14) — %} (10)
Diffuser - —_\_ >
g
= Control >
surface
Blade >
section
Vo 7
,,’,,,,, ,,,,,,,,,,,,,,,, P -
Diffuser
thrust
> _ - -»C
Td 4
0 12 3\ -_ |

Figure 2. Simplified illustration of the flow velocities through an ideal DAHT. Control volume
locations are: (0), free flow; (1) and (2), rotor plane; (3), diffuser end; and (4), far-wake.

The optimum values for 1 and ¢4 are determined by maximizing Cp in Equation (5),
giving [18]:

661, [B* (1= 1a) +1a] — Crad + 4e1,,(1+Cra+8) — 28 (5+38) = 0, (1)
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where ¢, =1—ay,, and

A= \/1+Cm+€1w,{*2+81m[52(1 —1a) +7ld]}- (12)

Only the diffuser effect is considered in this optimization procedure, via three im-
portant parameters: 14, f and Cry. After determining 3, ,, the far-wake velocity, e4,,, is
calculated using Equation (7). On an annular control volume at radius r, considering the
non-dependency of diffuser thrust, the elemental thrust coefficient is:

dCr
dry

=4e1(1—eq)rs, (13)

where r, = r/R. The Prandtl tip loss factor, F, is included in &4 from Equation (7) with
a = apF as the streamtube average, resulting in [18]

es=1-ayF =/ (@F)2 — (1 - ayF)*(1 — 2) (1 — 1) + Cry, (14)
From the blade element theory, the elemental thrust coefficient at each blade section is

dCr 5 0sCuts
=2 1.2 .7
dry sin® ¢

(1)

where 0; = Nc/(2nr) is the local solidity, C, = Cjcos¢ + C;sin¢ is the normal force
coefficient and ¢ the flow angle (Figure 3), defined as

T B )
¢ = tan Lc(lJru;)}' (16)

where x = Qr/Vj. Therefore, from [5] the optimum corrected chord, Cg‘;,,, for each blade
section is given by:

W 2
co __ uc 17
o=t v o
where f; is a safety factor, and cg, is
drr, (1 — - sin? ¢
Cg;czt = ( ) . (18)

N Cn Slop "
The correction on chord distribution is important because the diffuser increases the
axial velocity at the rotor plane, consequently increasing the angle of attack, making
cavitation relevant to be accounted for through the condition, W > Vcay.
Equation (17) is the same as for a bare turbine. This is an interesting result because
it is obtained by [7] for hydrokinetic turbines with no diffuser, demonstrating that, even

for shrouded turbines, the term {L
(1—fs)Vcav
chord distribution in order to avoid cavitation. After obtaining ¢1,,, from Equation (11),

the optimized a,p; can be easily calculated using a;,, = 1 —€1,,,,. The tangential induction

2
} can be applied to correct the optimum

factor, a’, as a function of €1, is found using conservation of energy, resulting in the
optimum element power:

1
APopt = 50V3 [e1, (1 -, ) =€, (1= 82) L= 1a) | A (19)
Additionally, applying the angular momentum equation to a blade section,

dPopt = 20Voajes,, QO r*dA. (20)
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Equations (19) and (20) give
2810 1-— 840 — CTd
Ty = (1 ) , (21)
opt Ax2
with &y, given by
2 2 2
Edopy = Elgpy — (1 - Slnp,) +Cra—#f,,(1=F)(1 = 1a). (22)

Hence, the optimum flow angle, ¢op:, can be determined through Equation (16).
To compute a given DAHT blade free of cavitation, the methodology is described in the
Algorithm 1, in which the procedure for the calculation of the optimum chord and twist
angle at each radius is shown.

[
,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,,, * (1 Q
/ “(+u'b)1‘
a )

Rotor plane

Figure 3. Blade element velocity diagram.

Algorithm 1 Chord and twist angle optimization

Require: r, Q), Cr(aopt), Cp(aopt) and Vp
for i = 1 to Ns (Number of sections) do
Compute ay,, and a’bup[ using Equations (11) and (21), respectively;
Compute ¢opt using Equation (16) for Aoy and a;ﬂpr ;
Compute C;, = C; cos ¢ + Cysin ¢, calculated for a,p¢ obtained from maximum C; /Cy;
Compute the relative velocity, W;
Compute C},‘;t, using Equation (18) and 6opt = Popt — Aopt;
Compute Vi 4y, using Equation (4);
if W > Viay then
Compute c%,, using Equation (18) or (17)

opt’
end if
end for
Compute blade geometry.

3. Computational Fluid Dynamics Methodology

A numerical simulation using CFD (ANSYS-CFX) was carried out to investigate
the flow through the DAHT to verify the occurrence of cavitation on the rotor blades,
comparing the simulation to the results presented by [2,7]. Continuity and incompressible
three-dimensional Reynolds-Averaged Navier—Stokes equations (RANS) are solved with
the two equations k-w SST turbulence model.
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CFD simulation has been considered in three different approaches. For the first case,
only the bare diffuser is placed in the fluid domain and simulation is carried out in order to
compare the diffuser speed-up ratio y with the results presented by [24].

The second approach intends to validate the bare rotor’s overall efficiency with the
results presented by [7], including the cavitation phenomenon. The Rayleigh-Plesset
cavitation model [25] is used.

Finally, the cavitation model is applied to a diffuser-augmented hydrokinetic turbine
(diffuser and rotor) so that the effects of cavitation in the rotor power and thrust coefficients
can be achieved. Optimized blade geometry obtained by the procedure described in Section 2.2
was also simulated. The moment of inertia of the turbine was not taken into account in this
paper because it is not important for the runaway condition of the rotor. It only becomes
relevant during turbine starting for a constant flow velocity, as pointed out in [26].

3.1. Diffuser Geometry

Diffuser-augmented turbines have been published mainly for wind rotors [27-29].
In the present work, the geometry is modeled with a conical diffuser that encloses the
turbine rotor with L;/D; = 1.425 and ¢; = 4°, as shown in Table 1. Figure 4 shows an
illustration of the diffuser geometry.

Table 1. Diffuser dimensions.

Parameter Value
Inlet diffuser diameter (D;) 10.50 m
Outlet diffuser diameter (D,) 12.60 m
Diffuser upstream length (L;) 3.700 m
Diffuser downstream length (L) 11.263 m
Diffuser total length (L;) 14.963 m
Diffuser thickness (;) 4.0 mm
Opening angle (¢;) 4.0 deg

h‘S,OOO —7

12,600
10,500

12,600

r— 10,500 —T

L3,7o ’ 11,263

(a) (b)

Figure 4. Diffuser geometry: (a) Centerline section view and (b) Front view. (Dimensions in mm).

3.2. Cavitating Flow Simulation

The fluid which passes through the diffuser-augmented hydrokinetic turbine is as-
sumed to be incompressible and fully turbulent. The flow is three-dimensional, statistically
stationary and represented by the Reynolds-Averaged Navier-Stokes (RANS) equations
and the continuity equation in a finite volume scheme. This approach has been largely
used to simulate wind turbines, as presented in [30]. Additionally, a similar CFD approach
has been used to analyze the performance curve of a tidal current turbine [31].

The Reynolds Stress Tensor 7;; = pul’.u; gives the contribution of the turbulent velocity

fluctuations u} to the time-averaged velocity #; components and mean pressure p [32].
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Thus, the so-called k-w Shear-Stress Transport (SST) model is applied [33]. This model has
been developed to handle strong adverse pressure gradient flows so that it can predict the
size and onset of flow separation caused by an adverse pressure gradient by calculating the
transport of turbulence shear stress using an automatic wall treatment [31]. In this sense,
the SST model is a natural choice for numerical simulation of flows through hydrokinetic
turbines, which show physical similarity to wind turbines.

The cavitation process can be described by governing equations that assume a two-
phase continuum mixture of liquid water and vapor. Thus:

Orapn | OTaPall
8t Bx,-

= Tily, (23)

where p is the density and ri1, represents the rate of change of mass between the vapor and
liquid phases, per unit of mixture volume.

 a—— (24)

The subscript « = (I,v) indicates the particular liquid or vapor phase, and r, is the
volume fraction scalar of each phase. With a thermal non-equilibrium approach between phases,
the sum of the two volume fractions must equal one, i.e., 7 + 1, = 1 [34]. Assuming that
both phases have the same velocity, the mean momentum conservation equation is derived by
replacing the fluid density p with the mixture density p,, = p;7; + porv, as shown below

o; o oD ) -
j o 9P
Pm? + Pm”iaixi = _aixj + aTc, (zﬂsij - Pmu,,'u;) + om f/ (25)
where y is the dynamic viscosity, f is the additional momentum source (e.g., the gravita-
tional, Coriolis and centrifugal forces). S;; are the components of the symmetric part of

the velocity gradient tensor. The Reynolds Stress Tensor p;, u?u} is supplied by the k-w SST
turbulence model.

Equation (24) allows the two-phase calculations to be performed by solving the conti-
nuity equation and the momentum equation written in the form of Equation (25). The rate
of vapor production i, was calculated using the Rayleigh-Plesset Equation [25]. Thus, the
dynamic growth of a spherical nucleated bubble can be described as:

dZRB 3 dRB 2 20'5[ - Po—p
w3 ar) =T (26)

R
? piRp o1

where Rp is the radius of a nucleation site, o;; is the surface tension coefficient, py is the
pressure in the bubble, assumed to be the vapor pressure at liquid temperature, and p is
the pressure outside the bubble.

Neglecting smaller bubbles and surface tension term as stated by [25], first-order
approximation leads the Equation (26) to:

dRp 2po—p
bl S el A i 27
dt 3 po @7

Mass transfer needs to be modeled to describe the interphase mass transfer between
vapor and liquid considering vaporization and condensation processes, respectively. Defin-
ing the bubble density number, N, as being the number of bubbles per unit of volume
of the mixture (note that m, = pvgnR%), the rate of change of vapor mass per unit of
volume is:

2po—p 28)

ity = Nppo4rTR3 .
ny BPv2TTRER 3 p
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Equation (28), in terms of the vapor volume fraction r, = Ng47R3 /3, is given by:

_ 3ropy [2po—p
RB 3 1Y

My

29)

Equation (29) only considers the vaporization, i.e., ni, > 0, once p, — p is positive.
Equation (29) cannot handle a radius decrease (dRp/dt < 0) caused by condensation, when
p > po- In addition, the original Rayleigh—Plesset model does not take into account the
nucleation phenomena. Vaporization begins at nucleation sites and, as the vapor volume
fraction increases, the nucleation site density decreases accordingly. Thus, in the expression
for vaporization, r is replaced by 7, (1 — 15 ), where 4y is the volume fraction of the nucle-
ation sites [35]. Finally, [36] proposed a modification that leads to Equation (30), where F; is
dimensionless empirical coefficient for both the condensation and vaporization processes.

S 3rnuc(1*rv)Pv 2 ‘Pv*P‘ _
tity = Fe R 3o sgn(po — p)- (30)

Coefficients of Equation (30) found by [36] are given in Table 2.

Table 2. Material constants and conditions for the Rayleigh-Plesset Model at 25 °C.

Quantity Value
F. 0.01 (Condensation) and 50 (Vaporization)
o1 997 kg /m3
00 0.02308 kg/m?3
Tuue 5x 1074
Mean bubble diameter (Rp) 1x107°m
Pressure of vapor (py) 3.170 kPa

3.3. Numerical Setup

The present work adopts a geometric model similar to that developed by [7] for
cavitation study on the blade rotor. The blade geometry uses a NACA 653-618 foil whose
distribution is described in Table 3. It is worth noting that NACA 653-618 was chosen only
to assess the optimization process proposed here, and airfoil selection is not the focus of
this study.

The computational domain is 31 m x 50 m x 150 m, as illustrated in Figure 5. The ro-
tor is positioned at 2.5 D from the inlet boundary and 12.5 D to the outlet boundary.
The diffuser and rotor center are located at 9 meters beneath the water “s surface (H = 9 m).

OUTLET

Reference
Pressure

TOP, BOTTOM, LEFT, RIGHT FACES,
Slip Condition

DIFFUSER AND ROTOR
No slip condition

Figure 5. General setup of the computational domain and boundary conditions.
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Table 3. Blade chord and twist distributions for the NACA 653-618 foil [7].
Radial Distance Span Station Chord Length Twist Twist Axis
() (r/R)
[m] (-] [m] [deg.] [% chord]
0.793 0.148 0.27 24 30
0.949 0.189 0.56 20 30
1.185 0.237 0.55 16 30
1.400 0.280 0.51 13 30
1.635 0.327 0.47 11 30
1.860 0.372 0.43 10 30
2.086 0.417 0.39 8 30
2.311 0.462 0.35 7 30
2.536 0.507 0.33 6 30
2.761 0.552 0.30 5 30
2.985 0.597 0.28 5 30
3.210 0.642 0.26 4 30
3.432 0.686 0.26 4 30
3.657 0.731 0.26 3 30
3.880 0.776 0.26 3 30
4.101 0.820 0.25 2 30
4.328 0.865 0.26 2 30
4.550 0.910 0.26 2 30
4.776 0.955 0.26 2 30
5.000 1.000 0.11 1 30

The boundary conditions are defined as follows. A uniform velocity (Vp) of 2.5m/s
and a turbulence intensity of 5% are applied at the inlet section as a Dirichlet boundary
condition. At the outlet region, a pressure outlet boundary condition is specified with a

constant static pressure over the boundary mesh face to prevent inflow from occurring.

A non-slip condition is applied to the blades and diffuser surfaces. The free slip condition is
satisfied at the top, bottom and lateral faces of the prismatic domain. An angular velocity of
35 revolutions per minute is imposed on the moving reference zone. The main parameters
are given in Table 4. Boundary conditions are given in Table 5.

Table 4. Design parameters used in the simulation of the DAHT.

Parameter Value
Turbine diameter (D) 10 m
Hub diameter 1.5m
Number of blades (N) 3
Free stream velocity (Vp) 25m/s
Water density (p) at 25 °C 997 kg/m3
Submergence of the turbine (H) 9m
Patm 1 % 10° Pa
Po 3.17 x 10° Pa
Gravity (g) 9.81 m/s?
Angular velocity (€2) 35 rpm
Foil type NACA 653-618

The domain was divided into three different zones: a thin cylindrical zone around the

turbine rotor; a cylindrical zone that envelops the diffuser; and the remaining flow zone.

All domains were defined as stationary except for a thin cylinder of 10.5 m in diameter and
2 m in length which encompasses the blades. Here, the domain was defined with respect to
a moving reference frame where the governing equations are solved, taking into account
the Coriolis and centrifugal forces components in the frozen rotor approach used by the
CFD solver.
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Table 5. Boundary conditions.
Region Condition
Inlet Vo =250m/s
Outlet p = constant
Blade surface No-slip
Rotor surface No-slip
Top, bottom and lateral surfaces Slip
Rotatory domain Frozen rotor
Turbulence intensity 5%

Discretization of the fluid domain heavily interferes with the numerical solution and
refinement must obey the importance of the region in the representation of the flow physics.
In fact, the rotor wall, diffuser wall and diffuser interior are regions where mesh refinement
must be performed with care in the present case. The resolution of the mesh in the boundary
layer close to the rotor walls is still important due to the pressure drop at the suction side
of the rotor blade and the consequent occurrence of cavitation when pressure is lower than
vapor pressure at the nuclei of bubbles. According to the value of the parameter y* [37],
defined as
Ayt

v

- @61
where u™ is the wall shear velocity, Ay the wall distance, and v the kinematic viscosity,
the region close to the wall can be divided into three distinct layers: viscous layer (y* < 5),
buffer layer (5 < y* < 30) and the fully turbulent layer (y* > 30) [38]. To accurately solve
the viscous sublayer, the values of y* must be less than 5. In the present numeric model,
the boundary layer near the rotor wall zone was defined using 25 cell elements, increasing
the spatial scale by a factor of 1.2 between adjacent layers. The first mesh element was set
to 107® m, resulting in a y;},, = 1.01, which is appropriate for the x — w SST turbulence
model. The mesh distribution along the zones defined is shown in Figures 6-8.

Before all simulations, a mesh convergence study using 5 different meshes was con-
ducted in order to verify the most appropriate distribution, number of cells, and nodes.
In all meshes, the value of power and the y* variables were verified. This analysis dis-
covered that a mesh with 20.5 x 10° cells exhibits no variation in these variables with
further refinement, so this distribution was used in all simulations. More details about this
evaluation are shown in Section 4.2.1.

L
(a) (b)

Figure 6. (a) Outer semi domain grid. Dark region in the center of the figure corresponds to the diffuser

and rotor location. (b) Grid close to the diffuser (outer domain and MREF cylindrical meshes suppressed).
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@) (b)

Figure 7. (a) Plan view in the cylindrical MRF grid surrounding the rotor. (b) 3-D close-up view near
hub and blade.

(@ (b)

Figure 8. (a) View of the unstructured grid at a blade section. (b) Close-up view of the hydrofoil
profile near the leading edge.

4. Results and Discussion

To assess the proposed optimization model, the design and geometric parameters
shown in Tables 3 and 4 are used for all simulations. The results are divided into two
phases: (i) the optimization model is evaluated considering the diffuser efficiency and
thrust, and (ii) CFD simulations are performed to verify the optimization considering a
model based on the volume fraction of water vapor.

4.1. The Optimization Model

To analyze the optimization procedure with and without a diffuser, chord and twist
angle distributions are presented in Figure 9. These results are obtained for a constant
diffuser area ratio according to Table 6. The diffuser efficiency, area ratio and thrust shown
in Table 6 are calculated from the dimensions and simulations made according to the
computational methodology described in Section 3. The conical diffuser used here was
chosen only for the purpose of evaluating the model’s behavior. This work does not intend
to analyze the variation of diffuser geometry.

Figure 9a shows that when the turbine is under the effect of a diffuser, the local chord
does not tend to zero at the root and tip of the blade, as it is for a bare turbine case using
Prandtl tip/root loss factor, F. In this case, the twist angle distribution is heavily impacted
by the diffuser (Figure 9b). As recently pointed out by Vaz, Okulov and Wood [39], for a
bare turbine optimization procedure using the Prandtl loss factor, the chord is always zero
at the root and tip of the blade, as shown in Figure 10. This is because Equation (14) reduces
the far wake velocity, 4, to ¢4 = 1 — a,F for a bare turbine, and then, if F — 0, ¢ — 0,
as g4 — 1. For a turbine with diffuser, the extra term in Equation (14), results in a value of
g4 that is always less than unit, causing ¢ > 0. This result demonstrates that, even when
using tip loss models, any optimization that takes the diffuser effect into account, the chord
will never be zero at root and tip of the blade. Consequently, the increased chord along the
entire blade increases the torque produced by the rotor, which is important for starting the
turbine, as starting behavior requires higher torque at low stream velocity [26,40].
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Table 6. Diffuser design parameters.
Parameter Value
B 0.7511
14 0.4712
Crg 0.6458
0.6 : . ! ;
0.5F
2 . ;
— without diffuser 04r
s - - - - with diffuser —
g C
= - 7 0.3
! S S
© S~a
_______________ 02F
0 L L L
0 1 3 4 5 0.1f
r-(m)
0 L L L L
0 1 2 3 4 5
r-(m)
(a) (b)

Figure 9. (a) Chord and (b) twist angle distributions along the blade under the effect of a diffuser.

0.8
0.6
59
04r
0.2r
- - - -with diffuser
0 L L L
0 1 2 3 4 5

r-(m)

Figure 10. Prandtl tip loss factor under the effect of a diffuser.

To assess the performance of the optimization procedure under cavitation conditions
for a turbine with a diffuser, the design parameters shown in Table 4 are taken into account.
The uncorrected and corrected chord distributions in relation to the cavitation are shown in
Figure 11a. Note that cavitation occurs at approximately 80% of the blade length, and the
model corrects the chord to avoid it. When W becomes higher than Vcay, the model
imposes a correction in order to modify the relative velocity, as shown in Figure 11b for
radial positions > 4.12 m. The method assumes W to always be lower than Vcay. This
optimization methodology is similar to that described in [5], with the main difference being
the addition of diffuser efficiency and thrust into the mathematical approach, which is not
reported in [5]. In the next section, CFD simulations are performed with optimized turbines
with and without a diffuser.
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Figure 11. (a) Cavitation effect on the chord distribution along the blade. (b) Relative and cavitation
velocities as functions of the radial position.

4.2. CFD Simulations and Validation
4.2.1. Verification of Optimal Point of Rotor Position and Mesh Independence Study

To ensure reliable and accurate results for the optimization model, mesh convergence
studies and numerical validations must be carried out. The diffuser speed-up ratio ob-
tained by CFD simulation was compared with experimental data obtained in [24]. Their
measurements were performed with a 0.255-meter-long diffuser with a 0.5 mm thickness
and a 5-degree opening angle. In the numerical model, the diffuser is empty; no rotational
mesh has been implemented. The boundary layer near the rotor wall is defined with
25 layers, increasing by a factor of 1.2 between adjacent cells. The velocity ratio (Vy/V;) in
the diffuser centerline is depicted with the relative position (X/L;) in Figure 12 and shows
good agreement between the numerical and experimental results at the peak of the curve.
This point is important because it is the location where the turbine is placed.

15 Experimental (Barbosa et al, 2015) ©
m CFD: Present work —%—
1.45
(0]
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°
>
=~ 125
>
1.2
o
1.15
1.1
1.05
1
0.95
-0.5 0 0.5 1 15
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Figure 12. Comparative CFD-experimental velocity ratios on bare diffuser. Adapted from [24].

A grid refinement is applied in the interior and surrounding regions of the diffuser,
downstream and upstream of the rotor, to assess the mesh dependence. As shown in
Table 7, although there is a difference of one million between Meshes D and E for the
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shrouded case, there is no significant change in values of mechanical power, evidencing
the independence of the grid from the numerical results.

Table 7. Grid independence results—shrouded turbine.

Mesh Cells [ x 10°] y;',,'ax Power
Mesh A 16.2 1.32 388 kW
Mesh B 17.6 1.01 337 kW
Mesh C 18.9 115 333 kW
Mesh D 194 1.10 325 kW
Mesh E 20.5 1.11 324 kW

4.2.2. Numerical Simulation of Cavitation Effect on Diffuser-Augmented
Hydrokinetic Blades

The hydrokinetic energy of the water passing over the rotor is proportional to the mass
flow. Shrouding the rotor with a diffuser is a common method to increase the axial velocity
and, consequently, the turbine power coefficient. However, due to the change in speed and
pressure fields, cavitation can occur and affect the performance of the rotor. Optimized
blade geometry should be able to mitigate this prejudicial effect. As previously described,
cavitation occurs when cpy,i, + 0 < 0. The bare and shrouded turbines were subjected to
the cavitation criterion as a function of radial position, Table 8. Indeed, the bare condition
shows that cavitation occurs beyond 3.50 m up to the tip of the blade. These results seem
strictly consistent with those reported by [7]. For the case of shrouded turbine, cavitation
begins earlier, from 3.00 m of the blade length up to the tip. Figure 13 shows the cavitation
at the suction side of the upward blade of the rotor.

Table 8. Cavitation criterion at upward blade.

Bare Turbine Shrouded Turbine

r [m] W [m/s] o CPmin W [m/s] o CPmin

1.00 4.4366 17.9746 —4.4438 4.8882 14.8072 —4.5960
1.25 5.2192 12.8085 —3.8261 5.6089 11.0903 —4.2369
1.50 6.0395 9.4309 —3.1398 6.3809 8.4489 —3.6099
1.75 6.8841 7.1554 —2.8491 7.1868 6.5652 —3.4404
2.00 7.7450 5.5713 —2.4387 8.0165 5.2003 —3.0272
2.25 8.6173 4.4344 —2.2454 8.8635 4.1915 —2.8229
2.50 9.4979 3.5959 —2.1149 9.7230 3.4313 —2.5876
2.75 10.3847 2.9625 —2.0876 10.5926 2.8474 —2.5156
3.00 11.2762 2.4740 —1.9430 11.4700 2.3911 —2.2933
3.25 12.1714 2.0904 —1.7277 12.3537 2.0292 —2.0685
3.50 13.0695 1.7843 —1.7887 13.2425 1.7379 —1.7737
3.75 13.9700 1.5365 —1.5611 14.1354 1.5008 —1.5322
4.00 14.8724 1.3336 —1.3559 15.0299 1.3058 —1.3339
4.25 15.7764 1.1654 —1.1897 15.9229 1.1441 —1.1691
4.50 16.6818 1.0247 —1.0465 16.8117 1.0089 —1.0314
4.75 17.5882 0.9060 —0.9224 17.6833 0.8963 —0.9166
5.00 18.4957 0.8049 —0.8194 18.5221 0.8026 —0.8180

As discussed in Section 3.2, the total vapor volume is used to quantify cavitation.
In this way, cavitation occurs only when the volume fraction of vapor is greater than 0.01.
For the bare turbine, the simulation indicates a vapor volume equal to 383.6 mL, while
for the shrouded turbine, it indicates 779.2 mL. In other words, the numerical simulations
show that the shrouded turbine produces twice the amount of vapor as compared to the
bare turbine. Figure 14a shows the top blade region where cavitation occurs on the suction
side of the bare turbine. Figure 14b shows the same region where cavitation occurs for the
shrouded turbine. This increase in cavitation occurs because the blade optimized by [7] did
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not consider the diffuser effect. This fact demonstrates the need to account for the changes
promoted by the diffuser on the flow during the blade optimization process.

Bare Turbine —6—
Shrouded Turbine —%—

CPpin+ 0
®

Figure 13. Cavitation criterion at upward blade (suction side).

The optimization due to the effect of the diffuser and cavitation correction were
applied, as stated in Section 4.1, also shown in Figure 14c. The optimized blade was tested
in the same simulation conditions applied to the previously shrouded configuration. It
can be noticed that there is a complete absence of cavitation for the proposed optimized
rotor blade. Note that the proposed methodology can integrally avoid cavitation inception.
This occurs due to the optimization technique considering the increase in the axial velocity
through the rotor blades, consequently increasing chord and twist angle distributions,
as shown in Figure 9. This is a direct consequence of Equation (17), in which the chord is
strongly dependent on the relative velocity, W.

After the correction of the blade geometry using the procedure shown in Section 2,
the CFD simulation was carried out again, keeping the mesh distribution and data param-
eters used in Mesh E. In Figure 15, the pressure contour and streamlines for a shrouded,
not corrected turbine are shown. Additionally, in Figure 16, the same data are shown for
a shrouded turbine with blade correction. For a more detailed view of the pressure field
in the fluid around the tip of the blade, a radial section at a radius = 4.9 m was selected.
These data are shown in Figure 17, for all cases studied. After blade geometry correction,
no cavitation is found because the pressure values are all above the water vapor pressure.

Water Vapour.Volume Fraction

0.93
0.84

(b)

0.37
0.28
0.19

0.09

(©)

Figure 14. Volume fraction of water vapor at suction side: (a) bare turbine; (b) shrouded turbine; (c)
corrected blade.
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Figure 15. Streamlines colored by velocity magnitude and pressure contour in uncorrected blades

surfaces. (a) Pressure side. (b) Suction side.
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Figure 16. Streamlines colored by velocity magnitude and pressure contour in corrected blades
surfaces. (a) Pressure side. (b) Suction side.
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The power coefficient as a function of tip speed ratio, using BEMT, is shown in
Figure 18. Note that the curve for Cp seems to be really flat when compared to that
calculated by Silva et al. [7]. This behavior is also pointed out by [39], in which the authors
suggest that diffuser-augmented wind turbines have much flatter power curves than bare
turbines. This characteristic is important because it means that at any operating condition,
a shrouded turbine tends to keep its efficiency higher.

) (b)

Figure 17. Pressure contour at a blade radius 4.9m from the rotor center. (a) Bare turbine. (b) Shrouded
Turbine. (¢) Shrouded optimized turbine.
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Figure 18. Power coefficient of the optimized blade with diffuser. Adapted from [7].

5. Conclusions

This work shows the development of a new optimization model applied to diffuser-
augmented hydrokinetic blades, taking into account the effect of cavitation inception.
The model demonstrates that diffuser efficiency, 7, and thrust, Ct,, directly impact the
cavitation on shrouded hydrokinetic blades. Such an impact occurs through the optimum
expressions to calculate chord and twist angle, which are dependent on W2, as depicted
in Equation (17). As shown in Figure 9, the optimization increases chord and twist angle
distributions, altering the pressure condition at each blade section. To avoid cavitation
inception, the results show that the model needs to account for the diffuser contribution
to the flow passing through the rotor. As a result, the chord and twist angle change in
order to keep the relative velocity W lower than the cavitation velocity V 4y at all times.
Another interesting result is that when the turbine is under the effect of a diffuser, the local
chord does not tend to zero at the root and tip of the blade (Figure 9a), as it occurs for a
bare turbine using the Prandtl tip/root loss factor, F, and the twist angle distribution is
heavily impacted by the diffuser (Figure 9b). Even though the model presents good results,
some limitations must be analyzed carefully. There is a need for model validation using
experimental data, as well as analysis of the model in off-design conditions. Nevertheless,
the work demonstrates that any optimization methodology needs to consider the diffuser
as it can intensify the cavitation on hydrokinetic blades.
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HT
MRF
LES
RANS
VOF
Arabic Symbols
a,a
ay, ﬂ/h
A

Az

c

CMC, CCO
Ci, Ca
CIJ

Cp3
Cpmin
Cn

Cr, Crq
D

Di: D,
dp

f

fs
F

F

&8

hH
1y iy
Ly, Ly
Lq

N

Ng

P
Patm
Po

P2

Hydrokinetic Turbine

Moving Reference Frame

Large Eddy Simulation
Reynolds-Averaged Navier-Stokes
Volume Of Fluid Technique

Streamtube average axial and tangential induction factors
Axial and tangential induction factors at the blade

Area of the Disc (m?2)

Cross section at the diffuser outlet (m?)

Chord (m)

Uncorrected and corrected chord (m)

Lift and drag coefficients

Power coefficient

Pressure coefficient at the diffuser outlet

Minimum pressure coefficient

Normal force coefficient

Thrust coefficient and diffuser thrust coefficient

Turbine Diameter (m)

Inlet and outlet diffuser diameters (m)

Elementary power (W)

Additional momentum source (ms~2)

Safety factor

Prandtl’s tip loss factor

Empirical constant of the cavitation model

Gravity (m s72)

Distance between free surface and turbine radial or center position (m)
Rate of change mass per unit of volume for liquid and vapor phases
Upstream and downstream diffuser lengths relative to rotor center plane (m)
Diffuser total length (m)

Number of blades

Number of bubbles per unit of mixture volume

Local pressure (Pa)

Atmospheric pressure (Pa)

Pressure in the external flow (Pa)

Pressure in the turbine upstream (Pa)

Pressure in the diffuser outlet (Pa)

Vapor pressure (Pa)

Radial position at the rotor plane (m)

Radius of the rotor (m)

Dimensionless radial position

liquid and vapor volume fractions

Nucleation volume fraction

Bubble radius (m)

Symmetric part of the velocity gradient tensor

Mean velocity and flutuations components (ms~1)
Reynolds Stress Tensor (m2s72)

Diffuser thickness (m)

X-component of the flow velocity at the diffuser centerline (ms~1)
Freestream flow velocity (m s7h)

Axial velocity at the rotor (m s7h)

Axial velocity at the diffuser outlet and at the wake (ms~1)
Minimum cavitating flow velocity (ms~1)

Longitudinal position at the diffuser centerline (m)
Relative velocity of fluid
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Greek Symbols
w Angle of attack (rad)
B Cross sectional area ratio
Ay Wall distance (m)
€1 Velocity ratio
€y Far-wake velocity ratio
N4 Diffuser efficiency
04 Diffuser speed-up ratio
I Dynamic viscosity (kgm~!s~1)
v Kinematic viscosity (m2s71)
Q Angular velocity of turbine (s™H
0 Fluid density (kgm™—3)
01,00, Pm Liquid, vapor and mixture densities (kg m~3)
o Cavitation number
s Local solidity
Ost Surface tension coefficient
¢ Flow angle (rad)
o Diffuser opening angle
Tj Reynolds stress tensor (m? %)
6 Twist angle (rad)
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