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RESUMO

E apresentada uma analise do coeficiente de pressdo no lado de succdo de pas
como critério de dimensionamento de bombas axiais. Um modelo CFD tridimensional
€ desenvolvido e validado a partir de ensaios experimentais disponiveis na literatura.
O modelo utiliza o método dos volumes finitos através do software comercial Ansys
CFX. Na etapa de aplicagdo do critério € utilizado o software X-Foil para a
determinacao dos coeficientes de sustentacao e arrasto dos perfis do rotor. Um caso
de estudo € apresentado para o dimensionamento de bombas axiais para um grande
tunel de recirculagdo, a ser empregado para ensaios de embarcagdes, estruturas
navais e turbinas hidrocinéticas. Especial atencdo € dada para as condigdes de
cavitacdo da bomba. O critério do coeficiente de pressdo minimo é entdo avaliado

pelo modelo CFD, encontrando bom rendimento para a bomba dimensionada.

Palavras-chave: Bomba Axial, CFD, Coeficiente de Pressdao Minimo



ABSTRACT

An analysis of the pressure coefficient on the suction side of blades is
presented as a design criterium for axial-flow pumps. A CFD model is developed and
validated from experimental tests available in the literature. The model uses the finite
volume method through the commercial software Ansys CFX. In the criterion
application step, the X-Foil software is used to determine the lift and drag coefficients
of the blade profiles. A case study is presented for the dimensioning of axial-flow
pumps for a large recirculation tunnel, to be used for testing vessels, naval structures
and hydrokinetic turbines. Special attention is given to pump cavitation conditions.
The criterion of the minimum pressure coefficient is then evaluated by the CFD

model, showing good performance for the pump.

Keywords: Axial-Flow Pump, CFD, Minimum Pressure Coefficient.
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1.INTRODUGCAO

1.1 Consideragées Gerais

Em 2007 o governo brasileiro criou o programa “Caminho da Escola”, que
tem como objetivo promover a padronizagdo nos veiculos de transporte escolar no
Brasil (AMARANTE MESQUITA et al., 2015). Neste escopo, foi concebido o projeto
de um tunel de agua para testar modelos de lanchas escolares. Assim, € necessario
projetar bombas axiais alta capacidade e baixa queda que serdo usadas para
promover o escoamento no tunel de agua.

O projeto do tunel de agua visa montar uma infraestrutura laboratorial capaz
de produzir testes em modelos de lancha, aumentando a sua eficiéncia
hidrodindmica nos riachos dos estados da Regido Norte, bem como em outros tipos
de modelos em escala, e outros equipamentos, como turbinas hidrocinéticas.

Devido as caracteristicas do canal de agua recirculante no qual serao
instaladas as bombas (baixa altura manométrica e grande porte), o custo de
aquisicao destes rotores no mercado se torna muito elevado. Portanto para se evitar
a aquisicdo de um modelo de rotor importado de alto custo, foi efetuado o
dimensionamento de um rotor de bomba axial para tunel de agua recirculante,
utilizando um critério de projeto comprovadamente eficiente, baseado em estudos
anteriores.

Uma énfase especial deve ser dada a analise de cavitagdo no projeto destes
rotores, tendo em vista que a pressao hidrostatica na entrada das bombas ¢é baixa,
devido a pequena altura de coluna de agua disponivel para a sucg¢ao. Outro ponto
interessante de mencionar € a adicdo de aletas diretérias para uma maior
conformidade do escoamento dentro da secéo de testes, bem como uma eficiéncia
melhorada da maquina.

Bombas sdao usadas em uma ampla gama de aplicagbes industriais e
residenciais. O equipamento de bombeamento é extremamente diversificado,
variando em tipo, tamanho e materiais de construcéo (LIU et al., 2019). Estas
maquinas promovem o escoamento com pas fixadas em um elemento rotativo,

chamado rotor.
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Na transferéncia de energia entre as pas e o fluido ocorrem perdas causadas
por efeitos viscosos de separagao do escoamento (ENGELMANN et al., 2021), nas
folgas entre o rotor e a carcaga e de outros efeitos tipicos de escoamentos
tridimensionais (MANZANARES FILHO, 1994; ZEMANOVA E RUDOLF, 2020) como

é ilustrado na Figura 1.1.

5

CAMADAS

Pt PERDA POR FUGA LIMITES
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) e
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Figura 1.1 — Principais perdas hidraulicas em uma maquina axial.
(SEROVY, 1985)

Os métodos de projeto classicos de maquinas de fluxo axiais (STEPANOFF,
1957; PFLEIDERER, 1979) podem se basear na teoria da asa de sustentagao, cujos
resultados atendem os objetivos de projeto, porém, sem uma analise detalhada da
influéncia de parametros geométricos, como o perfil da pa em grade, angulo de
montagem e folga de topo. Tendo em vista esse problema, é necessaria a aplicagao
de determinados critérios tendo por finalidade atender aos requisitos de
desempenho, como carregamentos aerodinamicos, efeitos de cavitacdo dentre
outros.

Ao se dimensionar uma maquina através da teoria da asa de sustentagao, ha

a possibilidade de se adotar diversos perfis aerodinamicos, e assim obter uma
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familia de perfis de pas que atendam aos critérios pré-estabelecidos para o projeto.
Isto impde a necessidade de um refinamento na metodologia com o intuito de
selecionar as grades de melhor desempenho aerodinamico, dentro desta familia de
resultados. Este € o objetivo de se utilizar o critério do coeficiente de pressao
minimo como critério de dimensionamento de grade, pois, como ja foi provado, ele
tem uma maior generalidade em relagao a outros critérios de dimensionamento de
grade (FERNANDES,1973).

Quando uma bomba de fluxo axial funciona em condi¢cbes fora do ponto de
projeto, a bomba entrara em condi¢des hidraulicas instaveis. O estol causado pelo
descolamento do fluido, da pa, pode levar a vibragao violenta, ruido, fluxo turbulento
e uma queda acentuada na eficiéncia. Isso afeta a seguranca e a estabilidade da
bomba (MU et al., 2020). Para estudar as caracteristicas de fluxo de uma bomba de
fluxo axial, o campo de fluxo interno pode ser investigado usando analise CFD
tridimensional.

Devido as dificuldades em tratar os efeitos tridimensionais do escoamento
complexo das turbomaquinas, técnicas de simulagdo numérica foram desenvolvidas
para resolver as equagdes que descrevem o comportamento do escoamento (YE et
al., 2022). Xie et al. (2022) realizaram um estudo sobre o comportamento do
escoamento da bomba axial numericamente, e mostraram os efeitos da cavitagao na
performance da maquina. Zhang e Tang (2022), muito recentemente, investigaram
experimentalmente um sistema de bomba de fluxo axial em condigdes extremas e
propuseram um modelo numérico para prever as caracteristicas do escoamento.

Uma analise CFD sera entdo conduzida para avaliar o comportamento de
operagdo da maquina projetada. A simulagdo CFD permite prever o comportamento
dos escoamentos em maquinas hidraulicas e consequentemente as suas
caracteristicas operacionais, sem que haja a necessidade de construgao de modelos
materiais, 0 que gera uma economia de recursos financeiros e do tempo de
desenvolvimento do projeto.

O pacote de software Ansys TurboGrid, especifico para trabalhar com
geometrias de turbomaquinas, foi utilizado para gerar a malha do dominio de
simulagdo em CFD. As curvas caracteristicas da bomba foram obtidas usando o
método de volumes finitos para resolver as equagdes RANS (Reynolds Averaged
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Navier-Stokes) e foi utilizado o modelo de turbuléncia k-w SST, pois € o mais
recomendado quando ha separacgao de fluxo (MENTER et al., 2019).

Os resultados obtidos pelo modelo CFD foram comparados com as curvas de
desempenho obtidas experimentalmente por Fernandes (1973). Por via da
comparagao verificou-se que os resultados experimentais estavam proximos aos
obtidos pelo CFD, e assim validou-se o modelo, que poderia complementar a
limitacdo no momento do experimento em visualizar o campo de escoamento das

bombas.

1.2 Justificativa

O tunel de agua circulante (30m x 10m x 2,5m) para ensaios de modelos das
lanchas escolares sera instalado em um galpdo disponibilizado pelo Nucleo de
Desenvolvimento Amazénico em Engenharia - NDAE, da Universidade Federal do
Para — UFPA, com sede em Tucurui / Para. A Figura 1.2 ilustra a escala de

construgao e a baixa altura manométrica em relagao ao volume de fluido deslocado.

Z2:5m

Figura 1.2 - Tanel de agua recirculante horizontal para testes de embarcagées do
NDAE.
(FONTANA, 2019)
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Devido ao comportamento complexo do escoamento através de uma
turbomaquina, o escoamento real nao pode ser previsto de modo preciso a partir de
uma base analitica. Assim, o comportamento real de uma bomba é determinado
experimentalmente. Dessa forma, os ensaios experimentais da literatura auxiliam no
entendimento do escoamento das maquinas, porém com altos custos.

A analise numérica sera entdo introduzida, como uma maneira alternativa,
para obter os campos de pressao e perfis de velocidade nos rotores, a fim de
verificar o comportamento do fluido no interior dos canais da pa, e verificar regides
de redugdo de pressdo e recirculagdo de fluidos. Proporcionando assim, um
entendimento mais profundo sobre as caracteristicas do escoamento dentro dos
canais das pas de bombas axiais projetadas através do critério do coeficiente de

pressao minimo.

1.3 Objetivos

1.3.1 Geral

Dimensionar bombas axiais para um tunel de agua recirculante utilizando
CFD.

1.3.2 Especificos

e Desenvolver um modelo CFD tridimensional de rotor e estator de uma bomba
axial baseado nos dados de projeto, utilizando ferramentas de projeto
computacional.

¢ Validar o modelo CFD com base em dados experimentais existentes.

e Dimensionar as bombas do tunel de agua recirculante do NDAE/UFPA utilizando

o critério do coeficiente de pressdo minimo.
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2 DIMENSIONAMENTO DE BOMBAS AXIAIS

2.1 Conceitos Fundamentais

No projeto de uma bomba axial, o rotor € o componente principal, sendo
responsavel por fornecer energia ao liquido. Ele é projetado para fornecer uma
vazao Q, com uma altura manométrica H, a uma denominada rotagao.

O projeto é baseado em um roteiro de calculo, cuja finalidade é obter as
dimensdes principais do rotor. Esse roteiro € fundamentado na Teoria das Grades
Lineares, na qual as velocidades sao admitidas como sendo uniformes nas sec¢oes
de escoamento do rotor (WU, 1952). A Figura 2.1 ilustra como é o fluxo em uma

bomba axial.

Estagio

Pas do rotor

N

Fluxo —

Pas do estator

—_—

Eixo do rotor
............................. Pt

Figura 2.1 — Esquema de uma bomba axial de estagio simples.

Uma maneira eficiente de se elevar a capacidade de uma bomba axial é a
instalagao de aletas na descarga, para que a energia cinética do fluxo circunferencial
de saida seja convertida em pressao. No caso de limitagées construtivas, podem ser
acopladas duas bombas axiais em paralelo para que a vazao necessaria seja
atingida (SULTANIAN, 2019).
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2.1.1 Parametros Adimensionais e Curvas Caracteristicas

Uma turbomaquina, é caracterizada pela sua velocidade especifica, nq, que
determina o tipo e a forma basica do rotor. De acordo com Pfleiderer (1979) a

velocidade especifica € usualmente dada pela Equacéo 2.1:

S nQ1/?
T (gHy4

(2.1)

onde n, Q e H s&o rotacgéo (r.p.s.), vazdo (m?/s) e altura manométrica (m) de projeto,
respectivamente. Para uma analise mais geral, os parametros sdo apresentados na
forma adimensional. O coeficiente de pressao y é utilizado em conjunto com a
velocidade especifica para obtengdo dos parametros geométricos basicos do rotor, e
é apresentado na Equacéao 2.2, sendo ue a velocidade tangencial da ponta da pa e g

a aceleracao da gravidade.

p =290 (2.2)

Ue

Neste trabalho, para estipulacao inicial da eficiéncia hidraulica da maquina foi
utilizado o diagrama de Cordier (Figura 2.2) em funcdo de dois coeficientes
adimensionais, o coeficiente de velocidade o e o coeficiente de didmetro &, definidos
pelas Equacgdes (2.3) e (2.4) (CASTEGNARO, 2018).

o =2,108n, (2.3)

_1,054(v%25)

6 QO,S

(2.4)

Através do diagrama de Cordier (Figura 2.3) € possivel obter uma relagao de
diametros v e uma rotagdo n recomendadas pra uma determinada condicdo de
vazdo e altura manométrica de projeto (PFLEIDERER, 1979). As principais

dimensoes de um rotor axial, sdo o didmetro externo De, 0 didmetro interno D;, a
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relagdo entre o didmetro interno e o didmetro externo v, e o numero de pas do rotor,
Np.

Essas grandezas podem ser obtidas através de correlagdes empiricas que
estdo apresentadas em diagramas como o de Cordier (1955), especificos para cada
classe de turbomaquina, correlacionados através de seus coeficientes

adimensionais.

© Ventiladores
® Compressores

4+ Bombas

g 1
038}

n.a I

0,4}

u|1 i i s
06 08 1 2 . 6 8 10

Figura 2.2 — O diagrama de Cordier em termos de o e §
(CASTEGNARO, 2018)

Uma turbomaquina é caracterizada pelas suas curvas caracteristicas, onde a
altura manométrica H em funcdo de uma determinada vazao Q é determinada para
uma determinada rotagdo. Através das curvas caracteristicas € possivel observar

qual a altura maxima que uma bomba axial deve operar sem entrar na regidao de
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“sela”, (Figura 2.4) que é instavel e deve ser evitada para garantir o maximo

rendimento e longevidade para a maquina (JI et al., 2021).

9 T
\ _— Faixa
1 \ \ % 0,8 —_— = ]'E‘Jl’!‘&]ﬂ]ldildh
172 ! ’

4 <
i D
3 N ——
2§ \“/_
1
I!|:|:|}|:|:|
200 500" 1000 1500 2000

mmbas axinis
- +—— Nga|—

Ventiladores axiais

Figura 2.3 — Diagrama de Cordier em termos de ¢ e n A.
Adaptado de (AMARANTE MESQUITA, 1986)

Altura H (m
() Regido instavel

Vazdo Q (m¥/s)

Figura 2.4 — Curva caracteristica tipica para uma bomba axial.
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Para se evitar que o sistema opere em regides de alta instabilidade e que
perdas significativas de eficiéncia ocorram por conta disso, € necessario variar a
rotacdo das maquinas para que determinada vazao seja atingida de forma eficiente.
A Figura 2.5 ilustra esse comportamento, onde a bomba consegue um melhor
rendimento com a rotagcdo variavel. Os pontos B e D representam a bomba
operando com rotagado menor que a nominal, e os pontos A, C, e E representam a

rotacdo nominal.

n(%)

Q

Figura 2.5 - Bomba operando em rotagao variavel.

2.1.2 Grades Lineares e Triangulos de Velocidade

Devido a dificuldade em se determinar uma solugdo para as equagdes que
governam o comportamento do escoamento turbulento das turbomaquinas, as

solugdes mais simples envolvem a adogao de hipdteses e consideragcdes em relacéo
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aos parametros e propriedades do escoamento, e que dependem do tipo de
turbomaquina e da geometria das pas do rotor

Uma simplificagao classica do problema tridimensional foi proposta por Wu
(1952) e esta ilustrado na Figura 2.6. O método consiste em representar o campo do
escoamento tridimensional através de superficies de correntes bidimensionais.
Assim, podemos visualizar uma familia de superficies S1 para o escoamento pa-a-
pa ou em grades, sobrepostas entre si para definir os perfis das pas em sec¢des que
vao do cubo a ponta da pa; e uma segunda familia de superficies, ditas S2, para o
escoamento meridional.

Devido a simplicidade da configuragdo em grade, fica possivel investigar os
coeficientes dinamicos, tais como os de sustentacdo e arrasto, bem como
distribuicdo de pressdo, crescimento, transicdo e separacdo, camada limite,
vorticidade, cavitacdo, dentre outros fenbmenos pertinentes ao escoamento entre
pas rotativas (PFLEIDERER, 1979).

r z -
— P a
Y s
/ LAY : I'
q 5 t
/ SR A em) |Sfd
Wit N \S1 " 4
WA %_____
\ I.. L] Fr
v\ AT T e— .
\\ "‘\. 1 i-51 :'41
Y o = '_"
8" ’JL
. i - s

Figura 2.6 — Superficies de corrente, propostas por Wu (1952).

Para as velocidades, é convencionado ¢ para representar a velocidade absoluta do
escoamento, w para a velocidade relativa e u para a velocidade tangencial. Por
convengao eles sempre sdo medidos internamente ao tridngulo de velocidades

definido pela Equacgao (2.5), conforme ilustrado na Figura 2.7 para os pontos 4 e 5.
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Para uma maquina rotativa, tem-se a seguinte relacédo (Equacao (2.5) e Equagéao
(2.6)). Sendo que os indices r, u e a se referem as suas componentes radiais,

tangenciais e axiais, onde e,, ey € e, representam os versores do sistema cilindrico.

c=u+w (2.5)
¢ =cee, + ceg + cae, (2.6)

Para o projeto das bombas utilizadas neste trabalho sera empregada a
notacdo mais usual no Brasil, a notacdo alema. Segundo esta notacao (Figura 2.7),
os pontos 4 e 5, representam a entrada e a saida do rotor. Os pontos 3 e 6 se
referem as posigdes anterior e posterior ao rotor (PFLEIDERER, 1979).

Os angulos caracteristicos a e 3 referem-se aos angulos que a velocidade
absoluta c e relativa w fazem com a velocidade tangencial u. O espagamento entre
os perfis € o chamado passo t; o comprimento da corda do perfil € / e 0 angulo de
montagem, ou angulo construtivo, ou angulo de calagem, é B. O escoamento se

aproxima da grade com velocidade uniforme ws.

Grade Linear Triangulo de Velocidade

Figura 2.7 — Grades lineares.
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Ao ser defletido pelas pas, o fluxo sai com velocidade uniforme ws. A

velocidade vetorial média w- é definida pela Equacéo 2.7.

— —
—, W3+t wg

e = (2.7)

Esta situacdo mostrada na Figura 2.7 corresponde ao caso da entrada “sem
choque”, em que a velocidade relativa tem a mesma diregdo da tangente a pa.
Neste caso admite-se a situacdo de entrada do escoamento a 90°, o que pode ser
adotado tanto para maquinas axiais quanto para maquinas radiais. Com a presenca
de estatores antes do rotor, no entanto, esta situagao pode variar.

O estator das bombas costuma ser construido em perfis de arco circular com
espessura constante para todas as secdes. Sendo que para o tracado dos perfis foi
utilizada a metodologia de Srinivasan (2008), que consiste na utilizacdo do diagrama
de Howell (Figura 2.8) para obtencao da relagdo corda/passo do estator com base
nos angulos de entrada e saida da secao do cubo. Ele utiliza o angulo de saida do
estator no eixo x e 0 angulo que deve ser adicionado ao angulo de saida do rotor no
eixoy.

Em maquinas axiais as condicbes de entrada dos difusores dependem das
condicdes de saida do rotor. Na saida do difusor o fluxo € sempre axial, e a energia
circunferencial do fluido que sai do rotor é transformada em pressao pelas pas do
estator (PFLEIDERER, 1979). Para as mesmas sec¢des de pas que foram divididas
para o rotor é utilizado o dngulo de entrada das aletas do estator (Equacgao (2.8)). E

do diagrama de Howell o valor da solidez (//f) do estator pode ser determinado.

C
tga, = — (2.8)
Cus
O numero de pas do estator varia de 5 a 8 sendo um numero menor de pas
para bombas menores. A distancia axial entre as pas do rotor e do estator deve ficar
em torno de 5% do didmetro externo do rotor para que nao afete a performance da

maquina (STEPANOFF, 1957).
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Figura 2.8 - Diagrama de Howell.

2.1.3 Equacao de Euler das Turbomaquinas

Considerando uma linha de corrente de grade para um determinado raio da
pa da maquina, o torque T que deve ser aplicado ao eixo do rotor para que a
quantidade de movimento tangencial da massa de fluido aumente, pode ser
encontrado aplicando-se a segunda lei de newton, Lewis (1996). Considerando um
volume de controle como sendo um tubo de corrente de secdo elementar que se
estende da entrada até a saida, onde r € o raio da maquina e c, é a componente
tangencial da velocidade absoluta do fluido (Equacéao (2.9)).

Torque aplicado = Taxa de variagao da quantidade de movimento tangencial
d(mrc,) (2.9)
T=—-77—
dt

d . ~
o termo d—’:l guando aplicado para toda a extensao do canal da bomba, representa a

vazao massica, através do rotor que € m = Qp . Substituindo isso na Equagéao (2.10)

e multiplicando os dois lados pela velocidade angular w, obtém-se:
Tw = Qpw(rsCys — T4Cys) (2.10)

onde o lado esquerdo da equacao representa a poténcia aplicada ao liquido pelas

pas. Substituindo us=wrs e us=wrstem-se (Equacao (2.11)):
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P=Tw=m(uscys — UsCyas) (2.11)

onde, u=rw € a velocidade da pa. Dividindo a poténcia pelo fluxo massico € obtido o

trabalho especifico Y (Equagéao (2.12)):

212
mn =Y = uscys — UysCyq ( )

Para fluidos incompressiveis (liquidos) ou gases em velocidade baixa subsénica, a
analise pode ser feita através da equagao da energia para regime permanente ideal
(Equacéo (2.13)):

_ 2 _ 2
Y=(P5 P4)+Cs Cy (2.13)

p 2

e através da equacgao de Euler para bombas Equacéao (2.12) obtém-se a (Equacéao
(2.14)):

(p05 - po4) _
T = UsCys — UaCya

(2.14)
Y = gH = usCys — UyCyq
onde po = p + 1/2pc?, é a presséo de estagnagdo do escoamento.
Para uma maquina real é necessario levar em consideragdo a eficiéncia
hidraulica n, da pa. Dessa forma a energia especifica da maquina se torna (Equagéao
(2.15)):

Y (2.15)

Yps = —
Nh

pa

De posse deste valor, é calculada a poténcia util, P, através da Equacéao
(2.16):

Py = pQYp4 (2.16)
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que é o produto dos dois parametros especificos primarios da bomba, (Q, gH) e que
também é proporcional a p. E corresponde a poténcia hidraulica recebida pelo
fluido.

As pas do rotor exercem uma variagao da quantidade de movimento angular
do liquido, que reage exercendo um torque sobre o rotor. O rotor gira a uma
velocidade angular constante w o que implica na existéncia de uma poténcia de eixo

P no movimento de rotagao do rotor igual a Equacgao (2.17):
F,=Tw (2.17)

onde T é o torque e w € a velocidade angular do rotor em (radianos por segundo). A

eficiéncia da bomba pode ser calculada numericamente através da Equacéo (2.18):

ou

=g (2.18)

2.1.4 Equacao Fundamental de Dimensionamento

Do teorema de Kutta-Joukowski estendido para o caso de grades lineares,
sabe-se que a forca F da pa devido ao escoamento potencial, incompressivel e
permanente sobre um perfil disposto em grade, é perpendicular ao vetor w-. A
Figura 2.9 representa a situagdo para o caso de turbinas, onde a é o chamado
angulo de ataque (angulo entre w- e a dire¢cao da corda). O angulo de montagem do

perfil, 8, é calculado como 8 =-- a. Para o caso de bombas, 8 =8+ a.

_
W?g

Figura 2.9 — Teorema de Kutta-Joukowski aplicado a grades lineares
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No escoamento real, surgem duas forgas que atuam no perfil de asa: uma
perpendicular a diregdo da velocidade da corrente nao perturbada, denominada
forga de sustentacido Fs e outra na diregao de W., denominada forga de arrasto F,
(PFLEIDERER, 1979). Num escoamento ideal a for¢a de sustentagdo € a unica forga
atuante, sendo perpendicular a w-. No caso real, devido aos efeitos de atrito viscoso
e descolamento de camada-limite, surge um componente de forga paralelo a w-, a
forca de arrasto F. de forma que Fps passa a ser semelhante a representacdo na
Figura 2.10.

Figura 2.10 — Distribuicao de forgas sobre o perfil

Essas forgas decorrem da distribuicdo de pressdo do perfil e da tensao
cisalhante viscosa do fluido interagindo com a parede da pa na camada-limite. A
forca de sustentacdo que o escoamento exerce sobre o perfil, maior responsavel
pela transferéncia de energia (trabalho) entre o fluido e a pa, da-se em fungao do
desenvolvimento de uma circulacdo I~ em torno do perfil. Considerando a
periodicidade do escoamento em cada canal de pas e utilizando a equagcao da

quantidade de movimento pode-se dizer que (Equagéo (2.19)):

Fys = bpweT (2.19)
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onde, b é a altura radial elementar da pa. Considerando também a circulagdo no

canal das pas pode-se escrever que (Equagao (2.20)):
['=tAc, (2.20)
Experimentalmente, os resultados costumam ser descritos por meio de

coeficientes adimensionais caracteristicos. Aplicando-se apropriadamente a analise

dimensional, o teorema dos Pi de Buckingham leva a (Equagbes 2.21-2.23):

Qz%wm (2.21)
2 o0
_ _Fa

Ca = Tl (2.22)
2 o0

R, = p”tlwl (2.23)

O objetivo de um perfil aerodindmico sempre sera obter um alto coeficiente de
sustentacdo em relagdo ao coeficiente de arrasto. Para o calculo de maquinas de
fluxo sao analisados ensaios experimentais de perfis isolados em busca de uma
condicdo otima de sustentagao/arrasto para um determinado numero de Reynolds.
Considerando as Equagdes 2.19-2.21 e lembrando também que Fpa~fs na regido de

operacao o6tima dos perfis, tem-se (Equacgao (2.24) e Equacéo (2.25)):

Fy = bpwiothc, = bC, (222)) (2.24)
Gl _ 24 (2.25)
t Weo ’

expressao essa, que constitui a base de calculo de turbomaquinas axiais, via teoria

da asa de sustentacdo. Esta equacdo €& estritamente valida apenas para
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escoamento potencial, onde n&o € considerado o arrasto, mas € bem adequada
como guia de projeto de bombas axiais com alto numero de Reynolds.

Nessa equacgao, relacionam-se grandezas obtidas nos tridangulos de
velocidade do escoamento com as caracteristicas adimensionais desejadas para os
perfis da grade. Isto € muito importante no dimensionamento aerodinédmico das

grades de rotores e estatores de maquinas de fluxo axiais.

2.1.5 Cavitagao em Bombas Axiais

Quando bombas sdo usadas, suas pecas rotativas de alta velocidade, durante
a operagao, podem fazer com que o fluido reduza a pressao até atingir a presséo de
vaporizagao a temperatura ambiente. O liquido entdo comecga a vaporizar, gerando
um grande numero de bolhas. Essas bolhas, cheias de gas ou vapor, se expandem
rapidamente e se movem com o liquido, fluindo para uma pressdo mais alta. A
presenca de bolhas envoltas pelo liquido de maior pressado faz com que as bolhas
encolham bruscamente e rapidamente condensem e colapsem, enquanto a massa
liquida ao redor, devido a inércia, preenche o vacuo em alta velocidade, criando um
impacto que pode desgastar o rotor, causar ruido e vibragao, afetando seriamente o
desempenho da bomba. Portanto, é necessario realizar uma analise sobre a
distribuicdo da cavitagcéo e os limites de operagao da bomba.

A energia disponivel para que a bomba opere sem o risco de cavitagdo, pode
ser definida pela energia total na succdo, menos a energia correspondente a
pressdo de vapor do liquido na temperatura de bombeamento. Esta energia
disponivel € denominada NPSH, sigla da designacao inglesa Net Positive Suction

Head, sendo expresso pela Equacgao (2.26):

NPSH; = Py + Py — P, — AP (2.26)

onde P, € a pressao atmosférica, P, é a presséo hidrostatica da coluna de liquido,

P, é a pressao de vapor e AP é a perda de pressao no canal de sucg¢ao da bomba.
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As bombas axiais deste projeto tém uma tendéncia maior a cavitagdo devido
ao baixo NPSH disponivel na sucgao das bombas, principalmente préximo a ponta
das pas, onde a pressao hidrostatica € menor, devido a configuragao horizontal do
eixo do rotor, e o seu didmetro consideravel.

Xie et al., (2022) e Ye et al., (2022) investigaram a cavitagdo em bombas
axiais operando em velocidade variavel, e os seus resultados além de mostrarem os
impactos da cavitagdo na performance de bombas axiais, fornecem uma referéncia
para o estudo do mecanismo de cavitagdo para bombas de fluxo axial utilizando

CFD. A Figura 2.11) mostra esse efeito em um rotor de bomba axial.

Figura 2.11 — Efeito da cavitagdo em um rotor de bomba axial.
Fonte: https://www.britannica.com/science/cavitation

No intuito de prever o acontecimento deste fenbmeno ja na etapa de projeto
da maquina, foi adotado o coeficiente de Thoma, ou coeficiente de cavitacao,

apresentado na Equagéao (2.27).

(2.27)

onde po, € a pressao de referéncia e p, € a pressdao de vapor do liquido na
temperatura de trabalho. Silva et at. (2017) propuseram otimizar o projeto da corda
de perfis de turbinas hidrocinéticas que evita a cavitacao, utilizando o coeficiente de

Thoma, e tratando a pressdo de referéncia como sendo a soma da pressao
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atmosférica (patm) com a coluna de agua local h, em fungdo da posi¢ao radial de
cada segao da pa.

A cavitagao ira ocorrer caso o coeficiente de pressdao minimo de determinada
secao da pa, seja menor do que o numero de Thoma da mesma secéo, de acordo

com a Equagéo (2.28).

oy + Cpmin = 0 (2.28)

onde o coeficiente de pressao é dado pela Equacgao 2.29):

Cpmin = p_p; (2.29)

1
2
onde p é a pressao local minima no perfil hidrodindmico, em uma dada sec¢ao radial

da pa, e po é a pressao de referéncia.

2.2 Critérios de Dimensionamento de Bombas Axiais

2.2.1 Revisao Bibliografica

As metodologias de projeto hidro ou aerodinamicos, podem ser encontradas
em livros tal como Stepanoff (1957) e Pfleiderer (1979) que apresentam um
procedimento detalhado com base na teoria da asa de sustentagcdo, além de um
calculo detalhado para o rotor e para o difusor de bombas axiais. Bran e Souza
(1969) apresentam alguns procedimentos de calculo para bombas, turbinas e
ventiladores axiais, além de graficos para o projeto dos rotores. Wallis (1993)
apresenta projetos de rotores de ventiladores axiais usando a condigao de vortice-
livre (vortice potencial) e vortice-forgado. Albuquerque (2006) e Peng (2008)
apresentam procedimentos, também embasados na teoria da asa de sustentacéo.
Gllich (2014) apresenta um procedimento de calculo completo para um rotor de
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bomba axial também embasados na teria da asa de sustentacdo, incluindo alguns
critérios de selec¢ao dos perfis baseados na literatura, sendo:

-Um perfil baseado em uma linha de arqueamento parabdlica ao invés de
circular, € superior em termos de cavitacdo, pois torna possivel obter uma
distribuicao de pressao mais suave.

-Perfis que tem o arqueamento maximo localizado entre 40 e 50% da corda
permitem uma distribuicido de pressdo menos favoravel a cavitagdo, valores
superiores a isso aumentam o risco de separagao do fluido proximo ao bordo de
fuga. Li (2008) estudou o efeito da espessura dos perfis na performance de
cavitagao da bomba, e demonstrou em seu trabalho que utilizando perfis NACA-66-
010 (espessura maxima em 50% da corda) ao invés dos perfis NACA-0012
(espessura maxima em 30% da corda) foi possivel obter uma melhor distribuicdo de
pressao ao redor do perfil e assim, diminuir o risco de cavitagao.

-A sensibilidade a cavitagdo aumenta conforme se aumenta a espessura do
perfil, portanto, a espessura maxima do perfil em relagdo a corda ndo deve ser maior
do que 15 a 18% do valor da corda.

-Baseado nos critérios acima os perfis da série NACA 6 podem ser
selecionados para bombas axiais tendo em vista que a suas linhas de arqueamento
sao projetadas para um carregamento hidraulico mais uniforme.

Mais recentemente, Sultanian (2019) apresenta o procedimento base de
calculo de um rotor axial usando a condigdao de voértice potencial, e também
apresenta um capitulo sobre a inclusdo do CFD no design de bombas axiais.

Estudos sobre bombas axiais para tuneis de agua recirculante raramente sao
encontrados, existem alguns estudos envolvendo experimentos e analises
numéricas (AHN et al., 2008; WATANABE et al., 2009; HOSONO et al., 2015). Como
a bomba de fluxo axial de um grande tunel de agua é bastante grande, informagdes
suficientes devem ser fornecidas na fase de projeto afim de se projetar uma bomba
com boa performance. Uma vez que o desempenho da bomba esta diretamente
relacionado ao desempenho da secéo de teste, testes durante a fase de projeto séo
muito importantes para que se atinja o objetivo operacional do tunel. Nesse
processo, a estimativa de desempenho por meio de experimentos € o melhor

caminho, mas experimentos sdo acompanhados por muitas dificuldades em termos
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de tempo e custo. Portanto, o uso da analise numérica € um método mais eficiente
(CHOI et al., 2021).

De La Fuente (1982) confirmou a utilizagdo do critério do coeficiente de
pressdo minimo na avaliagdo das condicbes de funcionamento de grades de
turbomaquinas axiais, realizando comparagbes entre diversos critérios de
determinagdo de desempenho de grades usando dados experimentais de perfis da
série NACA 65 obtidos por Emery et al. (1957). Foram analisados varios fatores de
carregamento aerodinamicos (ZWEIFEL (1945); CARTER (1955); BALJE (1981)), o
fator de difusdo de Lieblein (1965) e o coeficiente de pressdo minimo igual a -2,
proposto por Scholz (1965) para perfis de asa isolados.

Nesta analise De La Fuente (1982) determinou um campo geral de operagao
para as grades dos perfis, que seria entre os limites de descolamento do fluido. As
grades de melhor desempenho (eficiéncia maxima) foram posicionadas dentro de
uma faixa e os critérios de carregamento foram analisados dentro do campo geral de
operacao. Foi verificado entdo que o critério do coeficiente de pressao minimo igual
a -2, era o melhor critério para selegcado de grades de alta eficiéncia.

Alguns trabalhos, demonstraram a validade da utilizacdo do critério do
coeficiente de pressao minimo (Cpmin) na selegcado de grades lineares em projeto de
turbomaquinas axiais. Scholz (1965) idealizou, inicialmente, o coeficiente de pressao
minimo como critério de carregamento em perfis isolados. Fernandes (1973),
posteriormente, estendeu a aplicabilidade do critério do coeficiente de pressao
minimo para perfis arranjados em grades lineares de turbomaquinas, projetando e
realizando ensaios de uma série de bombas axiais, utilizando perfis da série
Goettingen. Tendo por base a teoria potencial de Mellor (1959), Fernandes (1973)
demonstrou que o critério do coeficiente de pressdo minimo como fator de
carregamento tem grande influéncia na determinacdo do comportamento de
turbomaquinas axiais. Outro critério que péde ser analisado por Fernandes (1973) foi
o critério do coeficiente de sustentagdo maximo inferior a 1,2, que acabou sendo
descartado pelo autor devido a maior generalidade do critério do coeficiente de
pressao minimo em comparagao com 0 mesmo.

O critério do coeficiente de pressdao minimo também foi testado em projetos
de ventiladores axiais como critério de carregamento aerodinamico para selecao de

grades lineares com minima perda para o projeto de ventiladores axiais por
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Amarante Mesquita (1986) e também por Manzanares Filho (1994). Também nesse
caso, o critério foi julgado adequado para definir a geometria inicial para projeto.

Um método de projeto e avaliagdo do critério do coeficiente de pressao
minimo no lado de sucgao das pas foi apresentado por Cruz (2008) para turbinas
axiais de baixa queda. Através de um estudo numérico de 5 rotores com diferentes
carregamentos na pa, verificou-se que os valores recomendaveis de coeficiente de
pressao para turbinas axiais diferiam daqueles de bombas e ventiladores. O que ja
era esperado pois tratavam-se entdo de turbomaquinas motoras. Desta forma o
critério do coeficiente de pressdo minimo ja foi demonstrado como sendo adequado
para definir a geometria inicial de projeto de turbomaquinas hidraulicas axiais.

Trabalhos recentes Sutikno e Adam (2011) confirmaram o uso do coeficiente
de pressdo minimo como medida de desempenho e critério de projeto de grades de
turbinas de fluxo axial de queda muito baixa através de ensaios experimentais e
simulagdo numérica. A turbina atingiu uma eficiéncia de 90% no ponto de projeto e a
simulagédo obteve menos de 5% de variagdo em relacdo ao experimento. Os
resultados obtidos por Muis et al. (2015) através de seu estudo numérico
tridimensional em CFD, também mostraram um desempenho muito bom de turbinas
de baixissima queda projetadas usando o critério do coeficiente de pressao minimo
para a selecdo das geometrias das grades, atingindo uma eficiéncia maxima
superior a 91% nas condi¢gdes de operagdo de projeto. Sotoude Haghighi et al.
(2019) também verificaram uma forte influéncia do coeficiente de pressdo no
desempenho de turbinas axiais de baixa queda utilizando um modelo CFD
multifasico, além de fazer uma analise de cavitacdo da maquina operando em

condigdes fora de projeto.

2.2.2 O Critério do Coeficiente de Pressao Minimo

Utilizando a equagao de Bernoulli, para a corrente relativa, pode se escrever

da seguinte forma (Equacéo (2.30)):

2 2
Po WS P W
Sty (2.30)
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onde w é a velocidade do escoamento no perfil, e p a pressdo no perfil. O
coeficiente de pressao é estabelecido pela Equacao (2.29) e utilizando a Equacéao

(2.30) pode ser escrito como sendo (Equacéo (2.31)):
w 2
cp=1- (W—w) (2.31)

O coeficiente de pressao minimo, Cpmin, € destacado como sendo o valor
minimo do coeficiente de pressédo referente ao lado de sucgdo do perfil. Este
parametro é caracteristico de uma maquina de fluxo axial, por considerar, além dos
parametros hidrodindmicos, a influéncia dos parametros geométricos da grade,
tendo, portanto, um significado mais generalizado do que o coeficiente de
sustentagao. Scholz (1965) indica como critério para o dimensionamento de uma

geometria de grade, a seguinte limitagado (Equagao (2.32)):

Cpmin = —1,60 a — 1,80 (2.32)

Esta limitagdo aplica-se aos perfis junto ao cubo do rotor. A Figura 2.12 ilustra
o critério do coeficiente de pressao minimo, onde Cpsi e Cpss representam o limite

inferior e superior do coeficiente de pressao.

A

Copsmin = Cpss Cp55 > Cpm—“ = CI:’Si Cpsmin < Cpsi

Cp&mj.n

Figura 2.12 - Critério do coeficiente de pressdo minimo.

De acordo com o trabalho de Fernandes (1973), valores superiores a -1.6

(Cpss) indicam condig¢des limite com tendéncias a queda no rendimento, devido ao
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atrito consideravel verificado nessas condi¢des. Por outro lado, valores menores que
-1.8 (Cpsi) indicam uma tendéncia na reducdo da altura manométrica e no
rendimento, devido aos descolamentos verificados nestas situagdes. No trabalho
foram testadas duas bombas axiais com velocidades especificas diferentes. Através
de seis rotores construidas e posteriormente ensaiadas, foi analisada a influéncia do
coeficiente de pressao no rendimento das maquinas. Para a construgao dos rotores,
o autor utilizou perfis da série Gottingen, variando a relagao corda e espagamento,
porém mantendo mesmo diametro e velocidade de rotacdo, obtendo assim
diferentes distribuicdes de presséo.

A Figura 2.13 ilustra o comportamento de trés das maquinas projetadas
conforme a variagdo de vazao, o valor em parénteses corresponde ao Cp minimo
adotado. A Figura 2.14 mostra a relacdo entre o coeficiente de pressao minimo e a
eficiéncia das maquinas ensaiadas por Fernandes (1973).

Na Figura 2.13 também pode ser observado que o rotor com o maior
carregamento tem uma queda acentuada no rendimento comparado aos dois outros
rotores. Outro ponto interessante € que como nenhum dos trés rotores esta dentro
da faixa recomendada de Cpmin, por consequéncia, ndo conseguem atingir a
eficiéncia de projeto. Mais detalhes sobre a geometria dos rotores serao

apresentados na secéo 4.

100

nno

50

0 50 100 — QQ, %~ 150

Figura 2.13 — Tendéncia na redugado do rendimento.
(FERNANDES, 1973)
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Figura 2.14 — Relagao entre Cpmin e eficiéncia
(FERNANDES, 1973)
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3 SIMULAGAO DO ESCOAMENTO EM BOMBAS AXIAIS

3.1 Consideragées Gerais

Os cdédigos de CFD séao estruturados em modelos matematicos baseados nas
equacdes de conservacado da massa, quantidade de movimento e energia aplicadas
ao escoamento. A analise de simulagdo numeérica € um método aproximado para
prever o comportamento do sistema e é utilizada em virtude da dificuldade ou
impossibilidade de se obter solugdes analiticas e a realizagdo de experimentos, que
podem onerar o custo final do produto.

Diferentes métodos de solugdo numérica podem ser empregados para
resolver este problema:

I.O método das Diferengas Finitas, mais antigo e tradicional utilizado na solugéo de
equacdes diferenciais do escoamento.

.0 método dos Elementos Finitos, utilizado na resolugdo de problemas de
elasticidade e deformacado de estruturas, pode manipular os termos advectivos
das equacdes de movimento, mas ndo € o mais utilizado neste campo.

1.0 método dos Volumes Finitos que é o mais robusto, pois as solugbes sao
obtidas pelos balangos de conservagao em um volume elementar.

Para resolver um problema através do método dos volumes finitos deve-se
recorrer a integragdo formal das equacgdes utilizando volumes de controle. O
resultado ira expressar a exata conservagao de propriedades relevantes para cada
tamanho finito de célula.

Apds, isso as equacgdes diferenciais sao convertidas em um sistema acoplado
de equacgdbes algébricas linearizadas. Isto é feito convertendo cada termo em uma
forma discreta. Para efetuar essa discretizacdo, o dominio de calculo sera dividido
em volumes cujas faces serdo identificadas de acordo com a sua posicdo no
espaco. Dessa forma, os valores dos campos de pressao e velocidade ficam
armazenados nos nos das malhas. Por isso é importante que os elementos tenham
um formato adequado para que a variagao dos valores no interior deles seja baixa.

Quando se utiliza um cédigo CFD comercial, a tarefa de investigagdo CFD de
um engenheiro de projeto industrial pode ser apresentada, conforme ilustrado na
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Figura 3.1. Um engenheiro que utiliza CFD essencialmente concentra-se na geragéo
de uma malha de alta qualidade e alta fidelidade no dominio de calculo,
estabelecendo as condigdes de contorno corretas e selecionando os modelos fisicos
apropriados (por exemplo, um modelo de turbuléncia consistente com a fisica do
projeto). O coédigo CFD comercial usado pelo engenheiro cuida do resto. O poés-
processamento dos resultados de CFD para suas aplicagdes de design continua

sendo uma tarefa nao trivial muito importante (SULTANIAN, 2019).

ESPECIFICACOFS DO PROBLEMA

DOMINIO } { MALHA CONTORNO

g
@

EQUAGOES GDVERNANI‘ES} { DISCRETIZACAO

[ CONDICOES DE

]

SOLUCAO

|::> NUMERICA
(RESULTADOS)

MODELOS FiSICOS METODO DE SOLUGAO @
(Tx: TURBULENCIA) NUMERICA
/ [ POS-PROCESSAMENTO ]

Figura 3.1 — Utilizagao de um cédigo CFD em projeto de maquinas.

Desta forma é importante que os modelos geométricos sejam precisos e
condizentes com os modelos reais. Principalmente na determinagcao da interface e
na passagem entre o rotor e o difusor, pois € muito dificil a obtengcdo de uma
interface em termos de malha e transferéncia de informacdo entre os dominios
rotativos e estacionarios.

Para detalhes sobre aspectos numéricos de CFD, incluindo derivacbes da
discretizagdo das equacgdes e seus métodos de solugao iterativos, os engenheiros
interessados podem consultar, por exemplo, Patankar (1980) e Pletcher et al.
(2012). Thompson et al. (1998) fornecem uma excelente cobertura da tecnologia de

geragao de malhas CFD. Pode-se encontrar detalhes abrangentes sobre modelos de
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turbuléncia estatisticos em Leschziner (2016). O estado da arte em CFD para

turbomaquinas pode ser encontrado em Tyacke et al. (2019).

3.2 Equacgébes Governantes

Os fenbmenos do escoamento podem ser representados numericamente por
equagdes da mecanica dos fluidos, sendo utilizadas para o caso em estudo a da
conservagao da massa e a da conservacao da quantidade do movimento. Utilizando
o teorema de Reynolds pode-se relacionar a conservagéo da massa com um volume

de controle de acordo com a Equacéo (3.1):

d
— pdV+f p(W-nM)dA=0
dt ), sc 3.1)

Tem-se entdo uma condigdo em que a variagado interna da massa do volume de
controle somada a quantidade de massa que passa pela fronteira do volume é 0.
Somado a essa condicdo esta a equacao da quantidade de movimento que
também é utilizada para se calcular as forcas que o fluido impde a superficie das
pas, descrevendo assim a quantidade de movimento transmitida pelo fluido. Nela, a
variagao da quantidade de movimento com o tempo no volume de controle € igual ao
fluxo de quantidade de movimento através da fronteira do volume de controle. De

acordo com Equacéo (3.2).

- d — — =
YFsistema = EJ VpdV + J V(pV . n)dA (3.2)
ve

vc

onde Zﬁsistema equivale a somatéria das forgcas de pressdo (normais a superficie),
viscosas (tangenciais a superficie) e das forgas de campo, que no caso em estudo
equivalem as forgas gravitacionais. A Eq. (3.2) também pode ser separada em suas
componentes, Equagodes (3.3-3.5):
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d .
Z E.=— | updV + f u(pV - )dA (3.3)
dt 149 ve
d =
Z E,=—1 vpdV + f v(pV . n)dA (3.4)
dt 149 ve
d -
z F,=—| wpdV + f w(pV - 1)dA (3.5)
dt 149 ve

Porém, para se utilizar essas equagdes na solugdo do movimento do fluido
para u, v e w, as expressdes adequadas para as tensdes devem ser obtidas em
relagdo aos campos de velocidade e pressdo. Pensando nisso, o engenheiro
Francés Claude Louis Marie Henri Navier e o fisico irlandés George Gabriel Stokes
desenvolveram as equagdes que resolvem esse problema. Essas equagcdes em

forma vetorial resumida assumem a seguinte forma, Equacao (3.6):

p% = pgd — Vp + u2vv (3.6)

que nada mais € do que a soma das forgas gravitacionais, as forgas de pressao e
das forgas viscosas. Diz-se resumida porque essa forma leva em conta que o
escoamento € incompressivel com densidade constante e viscosidade constante.
Para um escoamento inviscido a equacédo se torna a equacao de Euler, que foi

derivada em 1755 e esta mostrada na Equacéo (3.7):

p% =pgd—Vp (3.7)
Essa equacao estabelece que, para um fluido sem viscosidade, a variagao na
quantidade de movimento de uma particula fluida é causada pela forca de campo
(gravitacional) e pela forga liquida de presséo.
Se as equacobes citadas acima fossem resolvidas para um caso turbulento,
acabariam resultando em flutuacdes aleatérias das propriedades do escoamento.
Para resolvé-las por simulagédo numérica direta (DNS) haveria necessidade de uma

malha muito fina e uma alta capacidade computacional (TYACKE et al., 2019).
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A turbuléncia é um problema de fisica classica que ainda n&o foi totalmente
resolvido. Principalmente porque os seus efeitos sdao muito cadticos e
tridimensionais, que causam mudangas no escoamento, através intensificagcdo dos
processos de difusdo da massa, calor e quantidade de movimento (WILCOX, 2006).

Os fenébmenos turbulentos consistem de uma grande faixa de turbilhdes, os
maiores transportam grande quantidade de energia. Conforme esses turbilhdes vao
diminuindo de tamanho, a influéncia das forgas inerciais diminui e as forcas viscosas
se tornam mais presentes, até que eles se dissipam em forma de calor. Esse
fendmeno & conhecido por efeito cascata. Kolmogorov (1942) estudou esses efeitos,
pioneiramente. Para se ter uma solugdo numérica de um escoamento turbulento
seria necessario capturar todas as escalas de turbilhdes (WILCOX, 2006).

Uma forma de simplificar o problema de turbuléncia é aplicar algumas
metodologias para fazer com que as equacgdes de Navier-Stokes possam considerar
os efeitos de turbuléncia. Uma dessas abordagens é considerar por exemplo a
decomposicdo da velocidade em um componente médio, u, € em um componente
que varie com o tempo, u; (Equacéo (3.8) e (3.9)).

_ u
u=u+—
3.8)

O componente médio € dado por:

1 [ t+At
T ALYt

u udt

3.9)

onde At é uma escala de tempo que é grande em relacao as flutuagdes turbulentas,
mas pequena em relagao a escala de tempo na qual as equagdes sao resolvidas.

Para fluxos que variam com o tempo, as equagbes sao agrupadas em
médias. Isso permite que as equagdes médias sejam resolvidas também para
simulagdes com varios passos de tempo. As equagdes resultantes sdo as vezes
chamadas de URANS (Unsteady Reynolds Averaged Navier-Stokes).

Toda essa abordagem parte do procedimento introduzido por Reynolds,
chamado de decomposigao de Reynolds. Aplicando essa decomposi¢ao na Equagao

(3.9), e lembrando que a escala de tempo é muito grande em relacao as flutuagbes
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turbulentas, temos entdo que a equacao de Navier-Stokes pode ser escrita como
(Equacéo (3.10)):
U | = g 27> <
p(E+u-Vu) =pg — Vp +uv-u
3.10)

Fazendo a resolugcdo numeérica dessas equagdes pode-se chegar a um
resultado muito proximo do real, dependendo da complexidade da geometria e do
refinamento da malha. E também da escolha dos modelos de turbuléncia, modelo de
acoplamento, dentre outros, fatores que dependem também da experiéncia e do
bom senso em compreender o fenbmeno e as equagdes que o representam
(TYACKE et al., 2019).

A solucdo de qualquer problema em CFD envolve quatro etapas, a primeira
consiste na definicdo do problema, através da sua geometria. A segunda etapa
consiste na geragao de uma malha computacional (estruturada ou nao estruturada),
que pode ser criada no mesmo software em que foi gerada a geometria ou outro
software especial para esse proposito. E também a definicdo das condicdes fisicas
de contorno, em todas as fronteiras do volume de controle representado pela sua
geometria. A terceira etapa é a solugdo das equagdes diferenciais com base na
definicdo de certos critérios numéricos. E a quarta etapa é o pds-processamento que

permite visualizar a solugéo na forma global ou local.

3.3 Modelo CFD

As geometrias estudadas foram projetadas através de métodos classicos que
utilizam a teoria da asa de sustentacado, e o critério de projeto foi o coeficiente de
pressao minimo referente ao lado de sucg¢ao das pas no perfil. Utiliza-se um modelo
potencial, formulado pelo método das singularidades, com pequenos ajustes através
de dados existentes na literatura. As curvas de desempenhos dos rotores foram
obtidas em testes laboratoriais para diferentes valores de coeficiente de presséao
minimo. Estas mesmas curvas serdo utilizadas como pardmetro de comparacao

para os valores obtidos utilizando as simulagées numéricas.
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Serao obtidas simulagdes computacionais do escoamento tridimensional de
agua, para bombas com e sem estator. Para desenvolver a analise sera utilizado o
programa comercial ANSYS CFX, que emprega técnicas de CFD para resolver as
equacbes diferencias parciais que envolvem os fenbmenos do escoamento e tem
sua formulagdo baseada no Método dos Volumes Finitos e nas equagdes de Navier-
Stokes. O objetivo desta analise € obter as curvas caracteristicas de altura de
elevacdo para as bombas e compara-las com os resultados dos testes
experimentais. Os campos de pressao e perfis de velocidade, tanto para os rotores
quantos para os estatores, serdo apresentados para verificar o comportamento do
fluido no interior dos canais das maquinas, e verificar as regides de redugao de
pressao e recirculagao de fluidos. As principais hipéteses e simplificacoes utilizadas
na descrigdo do movimento dos fluidos no interior dos rotores séo:

— Escoamento isotérmico

— Eixo de rotacao € o eixo de simetria do problema

— Regime permanente

— Massa especifica constante

— Viscosidade constante

3.3.1 Dominio Computacional e Condi¢goes de Contorno

Por uma questdo de melhor pratica de CFD usada em design industrial, as
entradas e saidas sao atribuidas para o dominio de calculo CFD onde se espera que
o campo de fluxo seja livre de qualquer fluxo reverso. As vezes, o dominio de calculo
€ modificado com extensdes para atingir limites de entrada e saida desejaveis
(SULTANIAN, 2019).

A regido proxima a parede em um fluxo turbulento é caracterizada por
gradientes acentuados nos valores médios das variaveis e grandezas de turbuléncia.
Devido a condicdo de nado escorregamento, o fluido em contato com a parede
assume a velocidade da parede. A fim de diretamente incorporar essas condigbes
simples de contorno da parede, as equacgdes de conservagao devem ser integradas
até a parede. Este requisito apresenta duas dificuldades principais: primeiro, o

modelo de turbuléncia k-£ ndo é valido na regido de um baixo numero de Reynolds
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turbulento que prevalece proximo a parede e, em segundo lugar, uma malha muito
fina é necessaria perto da parede para que a suposi¢do de uma linearidade na
mudanga de velocidade para cada ponto da malha seja valida para uma integragao
numérica adequada. O uso de uma funcido de parede supera essas duas
dificuldades, uma vez que liga diretamente a regido de equilibrio proxima a parede
(caracteristica de todas as camadas limite de parede turbulenta onde a produgéao
local de energia cinética turbulenta equilibra sua dissipacdo) com a parede
(SULTANIAN, 2019).

Em uma camada limite, define-se a velocidade de cisalhamento U* como
sendo U* = I%” onde 7, é tensdo cisalhante na parede. Em termos dessa

velocidade de cisalhamento, definimos ainda U+ e y+ da seguinte forma (Equacgdes
(3.11) - (3.12)):

U
o2 3.11
Ut = (3.11)
s YU 3.12
y > (3.12)

Observa-se que y+ é um numero de Reynolds baseado na velocidade de
cisalhamento U* e na distancia y da parede. Representada em termos de U+ e y+, a
Figura 3.2 mostra a estrutura geral de uma camada limite turbulenta de placa plana,
que é desprovida de influéncia de qualquer fluxo gradiente de pressao e curvatura
aerodindmica. Esta camada limite consiste em duas regides, a regido interna e a
regiao externa, que faz interface com a regidao de fluxo potencial. Para o tratamento
de funcao de parede, a regido interna, que é dividida em trés zonas, é de interesse.
De acordo com a Figura 3.2, a zona mais interna em contato direto com a parede é a
subcamada viscosa, que na literatura antiga sobre mecanica dos fluidos também era
chamada a subcamada laminar. A zona logaritmica em sua borda externa faz
interface com a regido externa e em sua borda interna se conecta com a subcamada

viscosa através da zona intermediaria (SULTANIAN, 2019).
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Figura 3.2 — Variagao de velocidade em uma camada limite turbulenta sobre
uma placa plana

3.3.2 Malha Computacional

Uma malha computacional € uma representacdo em forma discreta de um
dominio 2D ou 3D. Existem varios tipos de células 2D e 3D que podem ser formados

por esses conjuntos de arestas (Figura 3.3).

Tipos de Ceélules 3D

4y 7

Tetraédrica Hexaddrica

Prismdtica Piramidal Poliédrica

Figura 3.3 — Tipos de célula
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3.3.3 Critérios de Qualidade

Os softwares compiladores de CFD mais modernos foram utilizados, visando
obter uma geragcdo de dominio e de malha que pudesse atender bem o que foi
solicitado no caso. Para a geragao da malha foi utilizado o Ansys TurboGrid e para a
solugao foi utilizado o CFX Solver.

O software Ansys TurboGrid inclui uma nova tecnologia que visa a automacao
completa combinada com um nivel sem precedentes de qualidade de malha para até
mesmo as formas mais complexas de pas. O tamanho final desejado da malha é
definido (e, opcionalmente, a resolugdo da camada limite), e todas as outras etapas
sdo executadas automaticamente para produzir uma malha de qualidade
extremamente alta.

Novas capacidades de malhas hibridas que poupam tempo simplificam a
automacao do processo e permitem a malhagem completa de modelos complexos.
As malhas hibridas podem ser usadas para criar malhas conformadas para as
pontas das pas, de modo a contabilizar o movimento devido a vibracdo e para
caminhos de fluxo secundarios bem como cavidades assimétricas dos eixos.

A ortogonalidade da malha mede o qudo os angulos entre as faces
adjacentes de um elemento, ou dos vértices adjacentes estdo proximos de um
angulo 6timo (90° se for um quadrilatero e 60° se for um triangular). Para o Solver,
os fatores mais importantes estao ilustrados na Figura 3.4 eles envolvem o vetor que
une dois nds de dois volumes de controle diferentes (s) e o vetor normal a cada
ponto de integracdo na superficie relacionada a aquele ponto (n). Sendo Ip; um
elemento ndo-ortogonal, e Ip2 um elemento ortogonal.

O fator de expansao de malha mede o quao pobremente as posicdes dos nds
correspondem ao centroide do volume de controle. Ele € a razdo entre os volumes

do maior e menor elemento em volta de um né. O valor desejado deve ser <20.
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Figura 3.4 — Ortogonalidade de um elemento.
Ansys Meshing 12 Apéndice A, 2011.

A razao de aspecto mede o quao estendido esta um volume de controle. Ele
mede o fator entre a maior e a menor area para cada elemento em volta de um né.

O valor desejado é <100 (Figura 3.5).
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Figura 3.5 — Razao de aspecto
Ansys Meshing 12 Apéndice A, 2011.

3.3.4 Modelo de Turbuléncia

E consenso a necessidade de duas grandezas cinemaéticas representativas
para a correta determinagao da turbuléncia. Nesse modelo, a velocidade e a escala
de turbuléncia sdo resolvidas em equacgdes de transporte separadas, por isso o
termo “duas equacodes”. Por esse motivo, os modelos que possuem duas equacgoes
sao completos (WILCOX, 2006).



51

O modelo de baixo Reynolds criado por Menter (1993) tem conseguido
espaco na area das turbomaquinas nos ultimos anos (Menter et al. 2020). Esse
modelo resolve o0 modelo k- proposto proximo a parede e o modelo k- w no restante
do escoamento. Os modelos de duas equacgdes k-¢ e k-w usam a hipotese de
difusdo de gradiente para relacionar as tensdes de Reynolds com os gradientes
meédios de velocidade e a viscosidade turbulenta.

No modelo SST, o modelo k- € é resolvido no escoamento afastado da parede
e 0 modelo k- w € resolvido préximo da parede. Para realizar a transicdo entre um e
outro o k- € é reescrito na forma de k- w e nas equacodes k- w € adicionado um termo
de difusdo. Para que isso ocorra, o modelo k-w € multiplicado por uma “Funcéao de
mistura” F1, e 0 modelo é transformado em k-¢ quando a fungao 1-F1=1 for satisfeita.
F1 é funcdo da distancia da parede, sendo F1=0 quando fora da regido da camada
limite. Sendo assim, o modelo k-w é utilizado dentro da camada limite (1-F1<1) e fora

dela, a equacgao passa para o modelo k-€.

3.4 Softwares Computacionais Utilizados

3.4.1 Ansys CFX

O ANSYS CFX consiste em quatro modulos de software que acessam uma
geometria e uma malha e passam as informagdes necessarias para realizar uma
analise de CFD, conforme mostra a Figura 3.6.

O CFX emprega um esquema em que as variaveis de fluxo sdo armazenadas
no vértice da célula, e o volume de controle utilizado no solver tem o seu centro no
vértice do elemento da malha. A Figura 3.7 ilustra isso, em vermelho tem-se o
elemento que sera utilizado no solver e, em preto, tem-se o elemento de malha.

O CFX-Solver calcula trés importantes medidas de malha no inicio de cada
simulagéo. A ortogonalidade da malha, a razdo de aspecto e o fator de expansao.
Estes fatores serao utilizados para controle de qualidade da malha.
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Y

Ansys CFX-Pre
Processador de Fisica

Y

Componentes do
Ansys CFX

Ansys CFX-Solver

o | Ansys CFX-Solver
(Célculo Numérico) | = | Manager (Gerenciador)

Y

Ansys CFX-Post
(Pds-Processamento)

Figura 3.6 — Componentes do CFX

Figura 3.7 — Células CFX

(Ansys, 2011)

A Figura 3.8 mostra a interface do programa para cada nivel de qualidade dos

trés fatores.

Domain Name: Air Duct
Minimum Orthogonality Angle [degrees]
Maximum Aspect Ratio
Maximum Mesh Expansion Factor

Domain Name: Water Pipe
Minimum Orthogonality Angle [degrees]
Maximum Aspect Ratio
Maximum Mesh Expansion Factor

Global Mesh Quality Statistics :
Minimum Orthogeonality Angle [degrees]
Maximum Aspect Ratio
Maximum Mesh Expansion Factor

————————— +
|
--------- + Bom
i . (OK
13.5 OK
700.4 ¢
32.8 ok

6.4 OK ‘
73.5 ! /
0.4 o T Questinavel
13.5 OK )]

700.4

Figura 3.8 — Fatores de qualidade no CFX (Ansys Meshing 12 Apéndice A, 2011)
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3.4.2 X-Foil e PyAero

Apés a selegao do perfil no X-Foil, a préxima etapa € um refinamento através
do método splining utilizando o software em linguagem Python e de licenca do MIT,

o PyAero. A interface do software € mostrada na Figura 3.9.

Barra de menu
Barra de ferramentas

Visualizagéo de graficos

<.
visstaasocegrfes |
[ s co morsagen |

Janela de mensagens

Figura 3.9 — Interface do programa PyAero.

Através deste software é possivel gerar distribuicbes de pontos ao redor do
perfil que além de facilitarem a leitura do mesmo pelo software CAD, também gera
geometrias optimizadas para geragao de malhas. Conforme mostrado na Figura 3.10

e Figura 3.11.

Redefinido

Figura 3.10 — Algoritmo de refinamento de perfil.
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Figura 3.11 — Bordo de ataque do perfil refinado

Os parametros hidrodindmicos tais como sustentagao, arrasto, e coeficiente
de pressado minimo foram calculados utilizando o software livre X-Foil, que utiliza o
meétodo dos painéis, em conjunto com a formulagdo matematica, para calcular as
variagdes de pressdo em torno das superficies dos perfis aerodinamicos. O software
também calcula as interacbes viscosas/ndo-viscosas resolvendo as equacgdes do
método dos painéis e da camada limite de modo simultdneo (DRELA, 1989).

Esse método, que apareceu por volta da década de sessenta do século
passado, tornou possivel o calculo de escoamentos em torno de geometrias
complexas através da discretizacdo da superficie do corpo em segmentos de reta,
fazendo a distribuicdo de singularidades pela superficie do corpo e a resolugao da
equacgao de Laplace como um somatério das contribuicdes das singularidades em
cada painel (ARRIAGA E CHAVES, 2012).

Embora os resultados de métodos de calculo mais recentes se aproximem
mais das condigdes de um escoamento real, sdo poucas as aplicagdes deste
programa que nao se beneficiem de um calculo prévio com um método de painéis a
duas dimensdes, ndo sb pela grande precisdo numérica e facilidade de uso deste

metodo comparativamente a qualquer outro método mais complexo, mas também
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pela grande correlagdo que se consegue alcangar entre os resultados obtidos por
este método e os resultados obtidos por outros métodos mais pesados, fornecendo
uma boa estimativa preliminar da solugdo a uma fragdo muito reduzida do elevado
tempo de calculo que outros métodos mais complexos inevitavelmente consomem
(ARRIAGA E CHAVES, 2012).

Durante a resolugao desse problema, sdo definidas duas condi¢cdes de
contorno. A primeira € que a velocidade normal a superficie solida deve ser nula,
conhecido como condigdo de contorno de Neumman. A segunda impde que a
velocidade do escoamento, tenda para a velocidade do escoamento néo perturbado
a medida que a distadncia em relagdo ao corpo aumenta. O procedimento de calculo
para as analises viscosas e nao — viscosas sao descritos em (DRELA, 1989).

A Figura 3.12 ilustra como a forma do corpo é aproximada por varios
segmentos de reta. A linha do extradorso e a do intradorso contém exatamente o
mesmo numero de pontos. Assim 0 numero de painéis € N e o numero de pontos é
N+1 (ARRIAGA E CHAVES, 2012).

W

Superficie Pontos de Controle

Figura 3.12 — Descrigao visual do método dos painéis

Ao se testar os perfis no programa é obtida a razdo entre sustentacédo e
arrasto em relagdo ao angulo de ataque a do perfil no escoamento. As curvas da
Figura 3.13 sdo denominadas “polares”, que representam o “comportamento
estacionario” do perfil aerodinamico. O perfil a ser escolhido € melhor quanto maior

for a razdo entre a sua sustentacao e o arrasto (PFLEIDERER, 1979).
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Figura 3.13 — Curvas Cs x a de Perfis NACA SERIE 6

O X-Foil utiliza as informag¢des de numero de Reynolds do escoamento local
calculado com base na velocidade relativa média, e a geometria do perfil, para
calcular os coeficientes de sustentacdo e arrasto, bem como o coeficiente de

pressdo para cada angulo de ataque. A Figura 3.14 mostra a interface do programa.

Figura 3.14 - Interface do X-Foil utilizada para os calculos.
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4 VALIDAGAO DO MODELO CFD PARA SIMULAGAO DE BOMBAS
AXIAIS

4.1 Estudo Experimental de Referéncia

4.1.1 Bancada de Ensaio

As medigbes sdo efetuadas conforme ilustra a Figura 4.1, afim de se

determinar as curvas caracteristicas da energia especifica (Y) e do rendimento (n)

em funcao da vazao (Q):

1-Bomba axial

2-Motor elétrico - péndule
3-Bomba helicoidal auxliar
4-Reqgistro de gavela
§-Ejetor de or
€-Valvula cdnica

T-Caixa de vdcuo

8-Tanque

9-Vertedar ) ‘

10-Tubo ventur . ,
11-Mgctar elélrico

12-Medidar de rorque

Figura 4.1 — Bancada de ensaios experimentais de Fernandes (1973).

A rotagcdo da maquina é medida através de um tacdmetro, cuja escala permite
avaliar a rotagdo com um desvio da ordem de An = +50 rpm. A vazdo é medida
através de um vertedor retangular, sem contragao lateral, conforme indicado no

esquema da Figura 4.1. Os desvios na leitura da vazédo sao da ordem de AQ = +0,5 -

3
10‘3mT na vazao da maquina. A medida da diferenca de pressao entre a entrada e

a saida da maquina, é feita através de um manbmetro em U, cujo liquido

manomeétrico € o mercurio. Sendo AH o desnivel do mercurio, e a diferenca de altura
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entre as duas tomadas de pressao Az = 0,5m, a expressao para o calculo da energia

especifica utilizada no experimento é Y = 125-AH + 5,0 é. E o desvio no calculo da

energia especifica da ordem de AY = +0,6 k]—g. Para o calculo da poténcia de eixo foi

utilizado um medidor de torque, que utiliza o equilibrio do momento de reagcédo do
motor com a pressdo em um cilindro de 6leo. O desvio no célculo da poténcia de
eixo € da ordem de AP, = +45W.

De acordo com o caélculo de incertezas (KLINE E MCCLINTOCK, 1953), o
desvio percentual no rendimento calculado pelo experimento € dado pela Equacéao
4.1:

SRR

Os valores de incerteza experimental serdo indicados nos graficos das curvas

caracteristicas da secgéo 4.2.2.

4.1.2 Aplicacao do Critério do Coeficiente de Pressdao Minimo

Para a analise do escoamento na grade, e, portanto, aplicagdo do critério do
coeficiente de pressdao minimo, Fernandes (1973), utilizou o método das
singularidades, que consiste na representagao de cada perfil por uma distribuigdo de
fontes, sumidouros e vortices, utilizando a solugao de Schlichting (1959).

O autor observou que alguns parametros construtivos deveriam ser limitados
para que a faixa de Cpmin do critério pudesse ser atingida, como por exemplo, o
angulo de montagem () estar limitado por um valor de 50°, o que é coincidente com
as indicacdes de Stepanoff (1957) e Pfleiderer (1979).

Outra recomendacgao € que além dessa limitagao nos angulos de ataque, que

seja preferivel trabalhar modificando o espagamento entre as pas % afim de se evitar

descolamentos que possam impedir a obtencdo das caracteristicas desejadas

pretendidas.
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Para a analise de cavitagao, o coeficiente de Thoma foi calculado em funcao
da velocidade especifica usando a formulagcado apresentada por Escher-Wyss dada

pela Equacéo (4.2).

QW

Omin = 2,87 ' 1 (4.2)

que para as condi¢cdes de projeto Y = 50 (k]—g) ,Q =40-1073 (m;) e n = 3420 rpm

resulta em o,,;, = 1,435. A altura de sucgdo maxima foi entdo calculada pela
Equacao (4.3):
Pat

Y
hsmax = —— Omin * E =2,3m

v (4.3)

Os parametros principais das bombas estdo na Tabela 4.1. A Figura 4.2 mostra o

coeficiente de pressao calculado para o perfil do cubo para as bombas.

Tabela 4.1 — Caracteristicas das maquinas ensaiadas experimentalmente.

Y n, Cpmin A Praiz Cs
Eq.22 | U Eq. 21| ROTOR | Eq 229 | (/6) | (graus) | Eq.2.21
B1 -2,126 0,60 38,6 1,659
0,195 0,543 0,6 B2 -1,756 0,80 36,2 1,244
B3 -1,550 0,95 35,0 1,082
1,5 ——B1
1
— B2
0,5
0 —e— B3
5-0,5
O 1 —e—Cpsi
-1,5 — ;—O—Cpss
-2 \_
-2,5
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
x/L

Figura 4.2 — Distribuicao de pressao dos rotores ensaiados
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4.1.3 Geometria das Bombas

Para a obtencdo dos paradmetros geométricos principais das maquinas, o
autor utilizou os diagramas de Cordier, e também a teoria da asa de sustentacao
isolada, conforme mostrado na Secao 2 deste trabalho. Para o desenho das
geometrias foi necessario primeiro coletar as coordenadas de todos os perfis de
cada secgdo das pas. Para as bombas foram utilizados 3 perfis da familia Gottingen,

para cada geometria. As bombas estao ilustradas na Figura 4.3.

Bomba axial (B1) 4 =0.600 Bomba axial (Bz) b= 0.800 Bomba axial (Bz) = 0.950

nq = 0.600
{ P=0.195
v =0.543

Figura 4.3 — Geometria dos rotores ensaiados experimentalmente.

4.2 Simulagcao CFD

O conjunto de células forma o dominio computacional ou dominio numérico,
que possui geometria aproximada do dominio a ser estudado. Os softwares
compiladores de CFD mais modernos possuem um pacote de geracdo de dominio
computacional que atendem muito bem a maioria dos casos (HAMMOND et al.,
2022).
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Dentro desse dominio (Figura 4.4) existem as condi¢des de contorno, que
definem como sera o comportamento do escoamento. Este foi selecionado de modo
a permitir que o escoamento chegue completamente desenvolvido na entrada da
bomba e que a saida fique suficientemente distante da bomba para que ndo surjam
problemas de retorno de fluido. Nao foi utilizada uma condi¢ao de periodicidade, ou
seja, o rotor foi discretizado por inteiro, pois 0 numero de pas da bomba é pequeno e
dessa forma pode se obter uma 6tima aproximagao das condigdes do escoamento

na regiao das pas.

Dominio Estacionario  Interfaces "Frozen Rotor” Dominio Estacionario

b
[

Saida = Pressdo Estatica T Entrada = Vazao Massica

Dominio Rotativo

Y

4

Figura 4.4 - Dominio de calculo numérico.

Para a geragdao da malha do dominio, foi utilizando o pacote de geracdo de
malha da ANSYS, Turbogrid. Nesse pacote, o dominio é transformado em um
dominio discretizado, visando a aplicacdo do método de volumes finitos para o
dominio fluido, com uma malha nao estruturada.

Além do fato de a primeira camada da malha ter sido cuidadosamente
refinada para garantir uma boa resolugao na regido da camada limite (y+ <= 1), foi
definido uma divisdo de no minimo 25 elementos nos bordos de ataque e de fuga
das pas, e 100 elementos na dire¢cao do escoamento.

O numero de células minimo foi definido como sendo de 10 células entre a
ponta da pa e a carcaga da bomba, para garantir um bom refinamento nessa regiao,
que tem altos gradientes de velocidade. Além disso, os fatores de qualidade de
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malha emitidos pelo programa também foram usados como critério de analise de
malha.
As condi¢des de contorno sao: a de parede (wall) (a mais simples), para essa,

dizemos que velocidade normal é igual a zero( o= 0) na face nomeada como
n

parede, assim nenhum fluido pode atravessa-la. Além disso, a parede devera ser
definida com condicdo de escorregamento ou ndo-escorregamento, sendo que, no
segundo caso, a velocidade tangencial a face da parede é igual a 0. Outras
condigdes estabelecidas nas fronteiras sdo as de entrada (inlet) e saida (outlet) de
fluido. Ao contrario das condigdes de parede, nestas € possivel que o fluido transite
para dentro do dominio no caso da entrada e para fora no caso da saida. Na
condigcao de entrada, devera ser definido uma pressdo ou uma velocidade, nunca os
dois juntos, pois essas duas variaveis estao acopladas nas equagdes de movimento.
Na saida, uma pressdo ou uma velocidade também sao definidas, possibilitando que
o escoamento saia do dominio. Além disso, se forem analisados os efeitos de
turbuléncia, devera ser definido o grau de turbuléncia que esta ocorrendo na entrada
do dominio, para que possa ser calculada a produgao e dissipagdo da mesma. A

Tabela 4.2 mostra as condi¢cdes de contorno utilizada para as simulagoes.

Tabela 4.2 — Condig¢des de contorno.

Local Condicéao Tipo
Entrada do dominio Entrada Vazao Massica
Saida do dominio Saida Pressao Estatica
Rotor Parede Soft Wall
Carcacga Parede Counter Rotating
Cubo do Rotor Parede Soft Wall
Interface rotor/entrada Interface Frozen Rotor

A intensidade de turbuléncia na entrada do dominio foi definida como sendo
de 5%, que é o valor médio para um escoamento subsénico. O valor adotado para a
aceleracdo da gravidade foi o valor da mesma estando a nivel do mar g=9,8066
m/s? O critério de convergéncia adotado foi o valor do erro médio quadratico, obtido
durante a resolucdo das equacdes de conservacdo de massa e momento, sendo
considerado um valor aceitavel 1-10-4. A malha do dominio foi feita em volta de

apenas uma pa, e depois disso rotacionada em volta do eixo de rotagdo. Ou seja, a
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malha que foi feita em volta da pa € copiada de forma simétrica em relacdo ao eixo,

como demonstrado na Figura 4.5.

Interfaces

z
0 0.050 0.100 (m) \,./<
[ m—]

0.025 0,076

X

Figura 4.5 — llustragdo das condi¢gdes de contorno do dominio numérico.

As malhas obtidas seguindo as recomendagdes da Ansys sdo mostradas nas
Figuras 4.6-4.9. As curvas guias que serao mostradas sao as linhas de controle do
numero de pontos de divisdo de elementos da malha. Através destas, sao

controlados os fatores de expansao e numero de elementos da malha.

Figura 4.6 — Imagem da malha no bordo de ataque da pa.



Figura 4.7 — Aproximagao da malha no bordo de fuga da raiz da pa.

Figura 4.8 — Aproximagao da malha na regiao da folga de topo.

0.015 0.045

Figura 4.9 — Imagem mostrando a malha na superficie do rotor.

64
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4.2.1 Convergéncia de Malha

Como é natural de qualquer analise numérica é necessario um estudo de
convergéncia de malha para saber a dependéncia entre os resultados e a malha.
Um numero muito baixo pode levar a incertezas de resultado. Um numero muito alto
pode levar a um custo computacional demasiadamente caro.

Tendo em vista isso, neste trabalho foram impostos dois critérios para o
estudo da malha. Primeiro, todas as malhas deveriam obedecer a um critério minimo
de skewness, razao de aspecto e ortogonalidade. Segundo, o limite maximo de nos
foi estabelecido para quando a mudancga das grandezas de referéncia (Eficiéncia e
Altura Manométrica) ndo se alterava mais do que 5%. Assim, foi escolhida uma
malha intermediaria (Malha 4) que garantisse tanto a robustez dos resultados quanto
um tempo razoavel de computagdo. Abaixo as tabelas com as malhas utilizadas
(Tabela 4.3 e Figura 4.10).

Tabela 4.3 — Informag6es de malha do rotor B1.

Malha N° de Elementos Eficiéncia Altura (m)

Original - 50% 3,691

B1 Malha 1 2,41-10° 59% 4,62
Malha 2 3,03-10° 53% 4,13
Malha 3 3,16 - 10° 52% 4,09
Malha 4 3,52-10° 52,1% 3,91
Malha 5 4,11-10° 52,09 3,89

@ 25,0% —e—Divergéncia H

£20,0% Divergéncia

? Eficiéncia

215,0%

[}

©

©10,0%

e

S 5,0%

2

a 0,0%

2,00E+06 2,50E+06 3,00E+06 3,50E+06 4,00E+06 4,50E+06
N° de elementos

Figura 4.10 — Efeito da malha sobre a precisao.
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4.2.2 Resultados da Validagao

Utilizando a Malha 4, foram gerados resultados com o auxilio da ferramenta
de pds processamento do ANSYS, CFX-post, que podem ser conferidos a seguir

para o rotor B1 (Figura 4.11, Figura 4.12, Figura 4.13).

' ’ ' ' ' 2,50 T 280
2,50 . i
- 2,00 [~

2,00

o 1150 -1,.50 -1,50

o -1,00 o 1,00 1,00
R R e S — © 0,50 i ——— 8-0'50
0,00 0,00 4

0,50 v 0,50 V 0,00
1,00 0,50 v

1,00

Figura 4.12 —-Campos de velocidade e distribui¢cao de pressao no meio da pa.
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00 02 04 08 08 10 00 02 04 06 08 10 00 02 04 06 08 10
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-2,50 ; -
-2,00 1,50 -1,50
-1,50 _0’50 -0150
o -1,00 a a 0,50
© 0,50 o 050

1,50
2,50
3,50

0,00
0,50
1,00

1,50
2,50
3,50

Figura 4.13 — Campos de velocidade e distribui¢ao de pressao na ponta da pa.

Conforme observado nas Figuras 4.11-4.13 para a vazao de projeto Qo o
valor de coeficiente de pressao fica bem préximo do projetado para toda a extensao
da pa. Porém conforme a bomba comeca a operar em condi¢des fora de projeto o
valor do coeficiente comega a variar, o que leva a perdas consideraveis de
eficiéncia, como sera observado pelas curvas de desempenho (Figura 4.14 e 4.15)

obtidas.

140%
120%
100%
80%
Y/ Yo

60%

40%

@ Experimental B1 (Y)

20%

* Numerico BI (Y)
0%
0% 20% 40% 60% 80% 100%  120%  140%
Q/Qo

Figura 4.14 — Curva de desempenho (YxQ) normalizada da bomba B1.
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100%

90%
R80%
T0%
60%
m ..-"110 501%
4%
30%
“) ﬂ'.'
20% ® Experimental B1 (N)
0y
10% + Numerico B1 (N)
0%
0% 0% 40%, 60% 80% 100% 120% 140%,
Q/Qo

Figura 4.15 — Curva de desempenho (nxQ) normalizada da bomba B1.

Essas discrepancias estao associadas a erros numéricos, erros associados a
malha, incertezas relacionadas a rugosidade (ja que se desconhece o processo de
fabricagdo da bomba), divergéncias relacionadas a dificil modelagem da folga de

topo por falta de dados fornecidos.
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5 DIMENSIONAMENTO DAS BOMBAS PARA O TUNEL DE AGUA
CIRCULANTE

5.1 O tunel de Agua Circulante

A Tabela 5.1 mostra varios tuneis de agua recirculante existentes para efeito
de comparacdo. Nota-se que em sua maioria tem baixas velocidades de
escoamento na secgao de testes e plano vertical de escoamento, justamente pelo alto
custo de implantacdo de bombas axiais de alta capacidade para gerar a vazao
necessaria em tuneis de agua de grande porte. O tunel do NDAE constitui um
tanque de provas de médio porte quando comparado aos tanques de prova onde o
modelo se desloca, porém, ja é considerado um tanque de grande porte para a

categoria de agua circulante.

Tabela 5.1 — Comparacgao de portes e configuragoes de tuneis de agua

recirculante.

Localizacao Secao Com~pr|mento da Velocidades Plano Poténcia
Transversal | secao de testes
Changwon - Coreia| 0,6x0,6m 2m 0,1-1,0 m/s Vertical -
Osaka - Japao 1,6x1,0m 3,5m 1,0 m/s Horizontal 22 kW
Kanagawa- Japdo | 2,5x1,0m 4m - Vertical -
Osaka - Japao 1,5x1,0m 6,55m 2,3 mis Horizontal 37 kW
Ulsan - Coreia 2,0x1,3m 5,5m 2 m/s Vertical 44 kW
Launceston - 5,0x2,4m 17,2m 0-15m/s | Vertical | 56,3 kW
Australia
| Tucurui - Brasil | 1,5 x 3,0m 12m 0a3,0m/s | Horizontal | 330 kW |
Roma - ltalia 3,6x2,25m 10m 5,3 m/s Vertical 435 kW
Bologne SurMer- 4 4,2 om 18m 0,1a22m/s| Vertical | 500kW
Franca
Bethesda - EUA 6,7x2,7m 18,3m 51mis Vertical 1,86 MW

Considerando o espaco disponivel, as dimensdes tipicas das lanchas
escolares existentes, a velocidade maxima estimada para as lanchas e as
caracteristicas pretendidas para os ensaios a serem realizados, o tunel foi
dimensionado a partir de metodologias existentes na literatura (STEPHEN, 1971,
ASSI et al., 2005; GRINBERG et al., 2011). No Brasil sera o maior tunel de agua de



apresentadas na Figura 5.1.
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superficie livre em circuito fechado (agua circulante). As dimensdes principais s&o

CURVA 1

NN

/

SENTIDO DO FLUXO
—

DIFUSOR
CURVA 3

ALETAS DIRECIONADORAS

3m

Se¢do de Testes 1,5m

CURVA 2

Figura 5.1 — Tunel de agua recirculante onde as bombas serao instaladas.

5.1.1 Caracteristicas do canal

Tabela 5.2.

Os dados principais para os ensaios e para ao tunel sao apresentados na

Tabela 5.2 — Principais dados do tinel de agua recirculante da UFPA.

Parametro Modelo
Velocidade de projeto do tunel (m/s) 3,00
Largura da sec¢éo de teste do tunel (m) 3,00
Lamina d’agua do tunel (m) 1,50
Vazao do tunel (m3/s) 13,50
Comprimento da secao de teste (m) 12,00
Comprimento total do tunel (m) 29,00
10,50

Largura total do tunel (m)
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5.1.2 Parametros Hidraulicos para o Dimensionamento das Bombas

Os parametros de definicdo do ponto nominal de operacdo das bombas séo
apresentados na Tabela 5.3, onde a altura manométrica foi estimada a partir de um
calculo simplificado de perda de carga no canal e considerado o desnivel entre a

secao de teste e a secdo do canal de retorno.

Tabela 5.3 - Parametros de Operag¢ao das bombas do tunel de agua.

Parametro Valor

Vazao Unitaria (m3/s) 6,75
Altura Manométrica (mca) 2,5
Rotacao (rpm) 200
Velocidade no Canal (m/s) 3,00

Diametro do Rotor (mm) 1475,00

Energia Especifica (J/kg) 24,52
V() 0,21

ng (-) 0,79
Rendimento Global (-) 0,80
Poténcia Hidraulica (kW) 165

5.2 Dimensionamento das Bombas

O ponto de projeto da maquina esta indicado na Figura 5.2. A rotagao de 200
R.P.M. foi selecionada para que além de a velocidade especifica da maquina ficasse
dentro da faixa recomendada, facilitasse a aquisicdo de um redutor no mercado.
Com a obtencédo dos paréametros globais, através dos coeficientes adimensionais
descritos na Segao 2, foram fixados os didmetros externo e interno da maquina.

A relagdo de diametros vo,, nesse caso sera de 0,5. Baseado nessa
informacdo o numero de pas escolhido foi 3 para que a solidez obtida estivesse
dentro dos limites recomendados pela literatura (Stepanoff ,1957; Pfleiderer,1979). O
rendimento hidraulico inicial escolhido para os calculos foi de 80% de acordo com a

Figura 5.3. Considerando a espessura da chapa de aco para a carcagca da bomba e
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uma folga de 3 mm entre o rotor e a carcaga, determinou-se o didmetro externo da

bomba em 1.475 mm.

1 |
0.2 0.5 0.79 1 1.5 2
Ng

Figura 5.2 — Ponto de projeto no diagrama de Cordier (Nq x ¥) .

+ O Ventladores
& Coanpressores

UJ " i i a i
06 08 1 2 4 6

Figura 5.3 — Ponto de projeto no diagrama de Cordier (o x 9).
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Utilizando a teoria da grade, as pas foram divididas em 9 se¢des. Para cada segéo a

seguinte estratégia foi utilizada para a sele¢do da geometria do perfil.

A partir da relagio de diametros e
velocidade de rotacdo, selecionar |,
uma solidez para desenho dos
triangulos de velocidade

Considerando Cm constante e Ypa
constante, desenhar os triAngulos
de velocidade.

Y
Calcular a variagao da componente
circunferencial do escoamento ACu
e determinar w,, para cada secao
da pa

v

Dos tridngulos de velocidade

1
calcular €,

- 1 -
A solidez : selecionada

permite um carregamento
aerodinamico eficiente?

O perfil satisfaz o
critério do Coeficiente
de Pressido Minimo?

Geometria Final

Figura 5.4 — Estratégia de projeto da bomba axial.
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A Figura 5. e a Figura 5.6 mostram os tridangulos de velocidade na raiz e na
ponta da pa respectivamente, e a Tabela 5.4 mostra os parametros de projeto das
maquinas. Utilizando a metodologia de dimensionamento através da teoria das
grades lineares em conjunto com o critério do coeficiente de pressao minimo, péde-
se definir a geometria completa da bomba. Para se atingir o coeficiente de
sustentagao necessario foram escolhidos perfis da familia NACA 65, perfis estes que
foram testados no software X-Foil para validagdo dos valores de sustentagdo. A
razao principal para a escolha desta familia de perfis é pelo fato de possuirem a sua
maxima espessura em 40% da corda e maxima curvatura em 50% da corda, esses
fatores sdo mais recomendados para perfis de baixa velocidade ou que exigem uma
distribuicdo de velocidade mais suave, para que se reduza assim a possibilidade de
cavitagdo. Outra recomendacao que foi levada em consideragao é que os perfis
devem ter uma relagdo maxima entre espessura e corda entre 15% e 18%, para que

se evitem perdas de performance (GULLICH, 2014).

ACu Wee
3.97

Figura 5.5 — Tridngulos de velocidade da bomba na raiz da pa em m/s.
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ACu
1,99

- We
\., ) 155>

3
579

15.45

Figura 5.6 — Tridngulos de velocidade da bomba na ponta da pa em m/s.

Tabela 5.4 — Parametros de projeto das maquinas.

Secéao ACu Cs*(In)
Radial P v cm Eq. 2.12 B we Eq. 2.25
- m m/s m/s m/s graus m/s -
Raiz 0,737 7,72 5,788 3,970 45,25 8,15 0,97

a 0,830 8,69 5,788 3,529 39,90 9,02 0,78
b 0,922 9,65 5,788 3,176 35,67 9,93 0,64
c 1,014 10,62 5,788 2,887 32,25 10,85 0,53
d 1,106 11,58 5,788 2,646 29,43 11,78 0,45
e 1,198 12,55 5,788 2,443 27,07 12,72 0,38
f 1,291 13,51 5,788 2,268 25,06 13,67 0,33
g 1,383 14,48 5,788 2,117 23,33 14,62 0,29
Ponta 1,475 15,45 5,788 1,985 21,83 15,57 0,25

5.2.1 Consideragoes sobre a cavitagao

Apods a obtencéo dos tridngulos de velocidade, com as consideragdes iniciais
e apo6s a aplicacao do critério do coeficiente de pressao minimo, é possivel calcular

o coeficiente de Thoma através da Equacdo 2.27. O Cpmin da Tabela 5.5 é a
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referéncia usada como critério de selegcado dos perfis da grade e esta dentro da faixa

recomendada no perfil correspondente ao cubo.

Tabela 5.5 — Andlise de cavitagao das bombas projetadas

T Q -~ 0O QO O T o =

Secao

Coeficiente NGmero de
Diametro | de Thoma R d Cpmin

o eynolds
0,737 3,449 5,35E+06 -1,7
0,830 2,791 6,75E+06 -1,7
0,922 2,288 8,35E+06 -1,7
1,014 1,901 1,02E+07 -1,5
1,106 1,599 1,22E+07 -1,4
1,198 1,360 1,44E+07 -1,2
1,291 1,169 1,69E+07 -1,0
1,383 1,013 1,96E+07 -0,9
1,475 0,886 2,25E+07 -0,8

Cpmin+ o

0,199
0,160
0,169
0,113

0,086

A partir das limitacdes de distribuicdo de pressédo definidas pela analise de

cavitagao os seguintes perfis sdo selecionados para geometria inicial da bomba. O

critério inicial foi a escolha da Série 65 por conta da distribuicdo de pressdo mais

suave, e a partir dai a relagdo corda/passo que Fernandes (1973) utilizou para

projetar a bomba dentro da faixa de Cpmin admissivel, serviu como referéncia. Os

dados obtidos estiao reunidos na Tabela 5.6.

Tabela 5.6 — Informag¢o6es construtivas para cada sec¢ao radial da grade.

Referéncias Construtivas

Segao L (m) Lit Cs BC) P‘;Z'fi’eNg‘sca a ()
‘ 0,656 0,850 1,146 4947 | 65020416 | 422
a 0,748 0,861 0,909 4311 | 65020415 | 3,21
b 0,841 0,871 0,734 3851 | 65(1)-412 | 284
c 0,936 0,882 0,604 348 | 65(1)210 | 2,55
d 1,034 0,893 0,503 31,78 | 65(1)208 | 2,35
o 1133 0,903 0,425 28,79 | 65(1)207 | 172
f 1,235 0,914 0,363 26,74 | 65(1)206 | 1,68
g 1,339 0,924 0,313 2415 | 65(1)205 | 0,82
b 1444 0,935 0,273 2208 | 65(1)204 | 025
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A Figura 5.7 mostra os perfis das se¢des r, d e p (raiz, meio e ponta) em vista
superior e frontal em relagdo ao eixo da maquina, apos as consideragdes iniciais de

design.

Figura 5.7 — Perfis das secdes r d e p (vista superior e frontal).

5.2.2 Estator

Em maquinas axiais as condi¢cdes de entrada dos difusores dependem das
condigdes de saida do rotor. Na saida do difusor o fluxo € sempre axial, e a energia
cinética da parte rotativa do fluido que sai do rotor é transformada em pressao pelas
pas do estator (PFLEIDERER, 1979).

Para as mesmas sec¢des de pas que foram divididas para o rotor € utilizado o

angulo de entrada da aleta (Equagéo (5.1)):

C
u
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do diagrama de Howell o valor da solidez (l/t) do estator pode ser determinado
(Figura 5.8). O numero de pas do estator varia de 5 a 8 sendo um numero menor de
pas para bombas menores. A distancia axial entre as pas do rotor e do estator deve
ficar em torno de 5% do didametro externo do rotor para que nao afete a performance
da maquina (STEPANOFF, 1957).

At l
42
39— /{9/ /
s ! A AA Y
33 fm - ——
10 // /\// L~
27 V4 = 0539/
24 / 4 / ’/ /1/
21 ///// ‘/0,5
> v
18 //'; ’// //
15 :{//// -
12 - // -/;
9,//?/ -
6/’/“//
-
3
20 30 40 50 60 70 80 g0 [vig

Figura 5.8 — Ponto de projeto do estator (SRINIVASAN, 2008).

onde Ao é a diferenca entre aze asseguindo a nomenclatura da Figura 2.7. Os
resultados obtidos estdo reunidos na Tabela 5.7. O numero de pas escolhido foi 6, e

a partir disso o espagamento foi calculado.

Tabela 5.7 — Caracteristicas construtivas do estator

D It t / a7

m - m m graus
0,737 1 0,386 0,386 58,32
0,83 1 0,434 0,434 61,25
0,92 1 0,483 0,483 63,72
1,014 1 0,531 0,531 65,83
1,106 1 0,579 0,579 67,64
1,198 1 0,627 0,627 69,20
1,291 1 0,676 0,676 70,58
1,383 1 0,724 0,724 71,78
1,475 1 0,772 0,772 72,85
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Baseado em resultados experimentais a circulacdo convertida dentro do
estator é de 75% a 80% do rotor. Isso compensa a perda hidraulica causada pelo
comprimento aumentado das pas do estator em relagdo as pas do rotor
(SRINIVASAN, 2008).

O tratamento das aletas como asa de sustentacdo nao traz dificuldade, mas
nao é aconselhavel neste tipo de bomba devido ao aumento de pressao na seg¢ao do
estator ser pequeno. Algumas vezes sendo até desnecessario o préprio sistema
diretor se a bomba for pequena (PFLEIDERER, 1979).

A visualizacdo da bomba (Figura 5.9) é feita através da utilizacdo de
ferramentas CAD. Nesta metodologia de projeto faz-se uso do software SolidWorks
devido a este apresentar uma o6tima capacidade de modelagem 3D, flexibilidade e
grande interatividade com o usuario. O uso dessa ferramenta proporciona a edigcao e
alteracdo do desenho, sem acumulo de perdas na qualidade e nem custos
adicionais elevados. Foi desenvolvido um cédigo em MATLAB para que fosse
possivel agilizar o processo de desenho das maquinas, o algoritmo sera melhor

esclarecido no Apéndice A.

Figura 5.9 — Visualiza¢ao do conjunto rotor-estator.
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6 RESULTADOS DA SIMULAGAO DA BOMBA DO TUNEL DE AGUA
CIRCULANTE

6.1 Modelo CFD

O modelo CFD para estudo das bombas axiais foi 0 mesmo utilizado durante
a validacdo na Secao 4, com a diferenca da adigdo do estator na saida do rotor.
Foram efetuadas ao todo 3 tipos de simulagcdo, uma com o rotor com 80% de
eficiéncia hidraulica estimada no projeto, a segunda com 90% de eficiéncia estimada
e a terceira com o rotor a 90% de eficiéncia estimada e o estator. Neste ultimo caso,
foi utilizada sim, uma condi¢cdo de periodicidade para a simulacdo com o estator,

visando uma maior eficiéncia computacional.

6.1.1 Dominio de Calculo

Este foi selecionado de modo a permitir que o escoamento chegue
completamente desenvolvido na entrada da bomba e que a saida fique
suficientemente distante da bomba para que ndo surjam problemas de retorno de

fluido conforme mostra a Figura 6.1.

||
N
it

0 3.500 7.000 (m)

1750 5.250

Figura 6.1 — Dominio de calculo apenas rotor
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Para o dominio que inclui o estator (Figura 6.2), foi utilizada uma condi¢éo de
periodicidade, e apenas uma pa da bomba e uma pa do estator foram simuladas.

Sendo assim, garantindo uma maior eficiéncia computacional.

]

0 3.500 7.000 (m)
1

1.750 5.250

Figura 6.2 — Dominio de calculo rotor-estator

6.1.2 Malha Computacional

Para a malha foram efetuadas 4 configuragdes para cada rotor. Todas
seguindo as limitagdes geométricas da Se¢ao 3. As Figura 6.3-6.5 mostram uma
ampliagdo da malha na raiz da pa planificada e como foi feita a distribuicdo de

pontos na superficie da mesma.

Figura 6.3 — Dominio discretizado.
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0 0.200 0400 (m)
1

0.100 0.300

Figura 6.4 — Dominio do estator.

0.200 0.600

Figura 6.5 — Divisao radial e ampliagao da folga de topo.



83

6.1.3 Estudo de convergéncia de malha

Como é natural de qualquer analise numérica é necessario um estudo de
convergéncia de malha para saber a dependéncia entre os resultados e a malha.
Um numero muito baixo pode levar a incertezas de resultado. Um numero muito alto
pode levar a um custo computacional demasiadamente caro. Sendo assim foi
escolhida uma malha intermediaria (marcado em vermelho) para garantir tanto a
robustez dos resultados quanto um tempo razoavel de computagdo. Os resultados

sdo mostrados na Figura 6.6, a eficiéncia no de projeto é de 80%.

115%
110%

105%

n/no

100%

95%
1,00E+06 2,00E+06 3,00E+06 4,00E+06 5,00E+06
N° elementos

Figura 6.6 — Informagdes de malha do rotor com 80% de eficiéncia de projeto.

Como a eficiéncia obtida inicialmente estava 12% acima do valor estimado no
projeto, uma nova geometria foi projetada (Tabela 6.1), utilizando os mesmos perfis,
variando geometricamente apenas a relagdo corda/passo, conforme as
recomendacgdes da literatura. A primeira simulacdo neste caso, serviu como um
suporte e complemento a metodologia de dimensionamento de grade, através de um

processo iterativo.

Tabela 6.1- Informagdes construtivas do rotor com 90% de eficiéncia estimada.

Secgdo Radial L (m) L/t Cs B (%)
r 0,618 0,8 1,077 49,57
a 0,706 0,8125 0,853 43,51
b 0,796 0,825 0,689 38,48
c 0,889 0,8375 0,566 34,61
d 0,985 0,85 0,471 31,63
e 1,082 0,8625 0,397 28,58
f 1,183 0,875 0,339 26,39
g 1,285 0,8875 0,292 24,20
p 1,390 0,9 0,253 22,38
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De posse do novo valor de no, uma nova simulagdo € efetuada, agora com a
nova geometria. A Figura 6.7 mostra a convergéncia de malha onde nno agora é
90%, e a malha escolhida foi a intermediaria de 2,5 milhdes de elementos, marcada

em vermelho.

105%

104%

103%

102% e —e

101%

r]h/r]ho

100%
1500000 2000000 2500000 3000000 3500000

N° elementos

Figura 6.7 — Informagdes de malha do rotor B2.

Para a analise de convergéncia do dominio do estator, a malha escolhida
acima foi acoplada com o dominio do estator e a ganho de pressao do estator foi
comparado para trés situagdes (Figura 6.8). Sendo escolhida novamente a

intermediaria marcada em vermelho.

0,005
0,004

0,003

€ 0,002
§ /.

0,001

0

2,00E+05 4,00E+05 6,00E+05 8,00E+05
N° elementos

Figura 6.8 — Informagdes de malha do estator.
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Esta configuragéo foi a escolhida para a analise de desempenho da maquina

utilizando o critério do Cpmin. Os resultados serao mostrados na seg¢ao seguinte.

6.2 RESULTADOS

6.2.1 CAMPOS DE PRESSAO E VELOCIDADE

Na Figura 6.9 e Figura 6.10 pode-se observar o campo de velocidade e
pressao em 3 secdes radiais da pa Raiz, Meio e Ponta.

Velocity
m 2.097e+01

1.573e+01

1.049e+01 /

5.243e+00

I 0.000e+00

[m s*-1]

/

0,5 r\

-0,5

Cp

-1,5

0 0,25 0,5 0,75 1
x/L

Figura 6.9 — Perfil de velocidade e pressao na raiz da pa.
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Na Figura 6.9 é possivel observar uma distribuicdo suave tanto do perfil de
velocidades, é facil notar pelo campo de velocidade que ndo ha descolamentos na
pa e o carregamento esta bem distribuido em todas as segbes, 0 que eleva a
eficiéncia da maquina evitando perdas por descolamentos e confirma o critério do
coeficiente de pressdo como um bom critério de selecdo de grades. Embora
conforme seja observado na Figura 6.10, o coeficiente de pressdao minimo

recomendado nao possa ser atingido, devido a limitagdes relacionadas a cavitagao.

Velocity
2.097e+01 grau/isdy

Velocity d L 7 / | 1573e+01 7 ..S"
7 | LT /
r/ |
1.573e+01 / 4 1.049e+01 / /
1oaseon //// / i 5.243&1»00: //ff
5.243e+00 /I / [ / /
/ ,./ 2,oune+uu: 4 /
im S5 / [ T [/
,’: /, | ;’/f
!/ / ’/./
1.4 L
.t i /S
(a) L = (b)
1 1
0,5 0,5 L
0 0 _j
& 05 G -05
-1 -1
1,5 -1,5
) -2
0 0,25 0,5 0,75 1 0 0,25 0,5 0,75 1
x/L x/L

Figura 6.10 — Campos de velocidade e pressdo no meio (a) e ponta (b) da pa.

6.2.2 Distribuicao do Coeficiente de Pressao nas Pas

A Figura 6.11 mostra a distribuicdo de Cpmin da bomba. Nela, é possivel
perceber que o carregamento esta dentro dos limites de cavitagdo e o Cpmin na raiz
da pa esta dentro do limite recomendado. Para o caso das bombas do tunel de agua
recirculante, esse perfil de distribuicdo de pressao é recomendado devido ao baixo
NPSH disponivel no sistema.
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0,0000
-0,5000
-1,0000

Cpmin

-1,5000

-2,0000
0,5
x/Altura da Pa

Figura 6.11 — Distribuicdo do coeficiente de pressao minimo na pa.

6.2.3 Curvas Caracteristicas

A eficiéncia da bomba foi calculada conforme a Equacao 2.18 utilizando os
valores de torque nas pas e a elevagcao de pressao gerado pelas maquinas que
foram obtidos através do célculo em CFD.

Nestas curvas ( Figura 6.12) é possivel observar que dentro da faixa de
vazbes selecionadas para simulacdo, ndo € atingida a regido de “sela” da curva de
pressao da bomba, indicando que dentro dessa faixa o seu comportamento sera
estavel. Foram obtidos altos valores de eficiéncia para a vazao de projeto, tendo em
consideragdo que no € igual a 90%, indicando que o critério do coeficiente de

pressdo € um bom parametro de selegdo de grades de turbomaquinas axiais.

250% Y Normalizado
200 RPM
200%
——1 Normalizado
150% 200 RPM
100%
50% \
0%
0% 25% 50% 75% 100% 125% 150%
Q/Qo

Figura 6.12 - Curvas caracteristicas do rotor na rotagdo nominal.
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6.2.4 Efeito do Estator no Desempenho da Bomba

O campo de velocidades no estator ( Figura 6.13), indica que além de uma
baixa contribuicdo para o aumento de pressao no estagio, da forma como esta
projetado, ndo esta criando um perfil de velocidades completamente axial na saida

do escoamento.

Welodity _i_pfor'l'.Frame
24 7es01 i

9:353e+00 g

6.2356+00

s g T
=) 3 g O

Ty Wt
3. 118e+00 T TR

Ir". A
0. 00De=00

s

£ = STl

F —_ == A

Figura 6.13 — Visualizagdao do escoamento no estator.

6.2.5 Operagao em Velocidade Variavel

A Figura 6.14 mostra o comportamento da bomba operando em velocidade
variavel. Os valores estdo normalizados com base na vazao de projeto da bomba,
que é equivalente a uma velocidade de 3 m/s no escoamento do tunel de agua.

Como pode ser observado na figura, quando a bomba atinge 50% da
velocidade nominal, o acoplamento comecga a operar apos a regidao de “sela” da

curva de pressao da bomba, o que acaba reduzindo a sua eficiéncia operacional.



250%

200%

150%

H/Ho

100%

50%

0%
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25% 50% 75% 100% 125% 150% 175% 2009

Q/Qo

Tunel de Agua
Y 200 RPM
Y 167 RPM
=Y 134 RPM
Y 100 RPM

Eficiéncia 200
RPM
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RPM
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110%
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- 70%
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10%
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Figura 6.14 — Curvas caracteristicas do rotor em rotagao variavel.
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6.3 Discussao do método

A partir da utilizacdo da metodologia proposta por Fernandes (1973), foi
percebido que a utilizagdo do critério do Cpmin por toda a pa cria um problema
gquando as bombas axiais tem um baixo NPSH disponivel. Sendo assim, quando ha
um baixo NPSH disponivel, ha uma limitagdo no critério do coeficiente de pressao
minimo, impossibilitando a aplicagao do critério para toda a extensao da pa.

Como observado pelas simulagdes CFD e pelo trabalho de Fernandes (1973),
rotores projetados fora da faixa recomendada de Cpmin tem menor eficiéncia. Tal
comportamento se deve ao fato de esta maquina ter um carregamento mais
acentuado no cubo e uma forte tendéncia a gerar fluxos secundarios devido a sua
curvatura ser mais acentuada que os outros rotores, em relagédo a corda. Isso acaba
por diminuir a sua eficiéncia hidraulica, principalmente na regido de maior curvatura,
pois ha uma elevacgao pontual na velocidade do escoamento nesse ponto.

Ao se utilizar o critério do coeficiente de pressdao minimo dentro da faixa
recomendada foi possivel obter uma alta eficiéncia para a bomba axial, e um fluxo
sem descolamentos. O rendimento da maquina decai durante a operagdo em
rotacdo reduzida, isso se da por conta da mudancga na distribuicao de Cp na pa,
conforme demonstrado pela validagao.

Interessante observar também que apesar da limitagdo na aplicagdo do
critério por toda a pa, a eficiéncia da maquina no ponto nominal nao foi afetada por
essa alteragdo, mostrando que o critério pode ser aplicado apenas na regido de
maior carregamento da pa sem grandes impactos no seu rendimento.

Por ultimo, é interessante verificar como maquinas axiais de diferentes
velocidades especificas (turbinas a gas e compressores axiais) se comportam em
relacdo a faixa recomendada de Cpmin para bombas axiais, e se o critério tem o

mesmo fator de impacto na eficiéncia dos rotores projetados.
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7 CONCLUSOES

Os resultados obtidos através da validagdo numérica dos ensaios
experimentais efetuados por Fernandes (1973) mostraram que o valor de Cpmin de
projeto varia conforme a variagdo de vazao de operagao da bomba. Isto acaba por
ocasionar perdas de eficiéncia acentuadas quando operando fora do ponto de
projeto.

As bombas projetadas utilizando o critério do Cpmin mostraram ter uma boa
eficiéncia no ponto de projeto, bem como um escoamento sem descolamentos. A
sua operagao em velocidade variavel, no entanto, requer atencao para que o ponto
de operagdo nao esteja na zona de instabilidade da curva da bomba.
Comportamento que tende a acontecer quando operando em baixas rotagdes.

E interessante também notar que o critério do coeficiente de pressdo minimo
tem uma limitagdo que depende do NPSH disponivel no sistema de trabalho. Se for
muito baixo, as bombas ndo poderédo operar na faixa de distribuicdo de pressao
recomendada. Porém, mesmo que o critério s6 possa ser aplicado na zona de maior
carregamento da pa (proximo ao cubo), resultados satisfatérios podem ser obtidos.

Para os proximos trabalhos sera interessante investigar os impactos da
adicdo de aletas na entrada do rotor na sua sensibilidade a cavitagdo, bem como
verificar qual a melhor maneira de instalacdo das aletas na saida do rotor, para que
o escoamento em tunel de agua seja o mais conforme possivel.

Outro aspecto de projeto que deve ser analisado mais a fundo € a operagao
em baixa rotagdo para que seja possivel atingir baixas velocidades de escoamento
na secao de testes de forma satisfatéria.

Uma outra sugestdo interessante também é revisar o numero de pas de
projeto tanto do rotor quando do estator, aumentando o numero de pas, talvez com
esta modificacdo seja possivel reduzir o ruido gerado pelas maquinas, bem como

atingir uma maior recuperagao de pressao no estagio.
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APENDICE A

Para geragdo da geometria da pa de forma mais automatizada foi necessario
criar um algoritmo que conseguisse ler os dados do perfil que s&o obtidos no X-Foil
e transforma-los em uma curva que possa ser utilizada pelo SolidWorks®. Um
cédigo parecido ja foi desenvolvido por Cruz (2002).

Os pontos sao gerados em coordenadas cartesianas pelo X-Foil e depois sao
transformadas em coordenadas cilindricas pelo software MATLAB®. Os valores para
a corda e o raio de cada perfil sdo retirados de um documento de texto gerado
através do software EXCEL®, e entdo utilizados pelo MATLAB® para fazer a

conversdo. O esquema é demonstrado a seguir:

C A
/,// ] H“‘\\ (;’;
[t
-~
\ /

\ /

Figura A.1 Representacao de um perfil sendo transformado.

Logo:

portanto a transformagéo sera a seguinte:

@) =16 =), (2 =) (A2)

O ponto C representa o centro de rotacédo do perfil. O mesmo esta localizado
no ponto de maior espessura do perfil, que por coincidéncia se encontra em 50% da
corda. Todos os pontos do perfil gerado sédo rotacionados em um angulo 8 onde 8 =
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B -+ta esse angulo a €& obtido através das analises dos bancos de dados
experimentais dos aerofélios, sendo ele o angulo de ataque necessario para que o
perfil gere a sustentagcdo requerida no projeto. O algoritmo esta apresentado a

seqguir:

-Inser¢cao das Coordenadas do — .
Perfil (x,y) Definicdo do Ajuste da~corda
~ —>| numeroda (—>| emfungéode
-Insercao dos dados secao cada seco.

geomeétricos (raio,corda e )

v

. - Transformacéao
Centralizagao Rotag&o do de coordena%as
doperflem | | perflem | .| catesianas para
relagao ao relagao ao coordenadas
perfil do cubo. eixo cilindricas
|
\4
Geracao de
arquivo .txt com as
coordenadas
cilindricas.

Figura A.2 — Diagrama do algoritmo de automatizagcao do desenho das bombas.
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