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RESUMO

Estudos comprovam que a introducao de aletas-guia na tubulacao de sucgao de bombas
centrifugas é um método de melhorar seu rendimento, devido ao direcionamento do
escoamento do fluido na entrada do rotor. O objetivo das aletas é reduzir as perdas
por incidéncia no bordo de ataque das pas do rotor., principalmente nas condigdes que
divergem da nominal. A proposta deste trabalho é simular numericamente o escoamento
do fluido através do rotor de um bomba centrifuga, a fim de determinar o ganho energético
quando sao utilizadas aletas-guia na tubulacao de sucgao, avaliando a poténcia de eixo, a
altura de carga, a poténcia hidraulica e a eficiéncia. Um estudo de dinamica dos fluidos
computacional em turbomaquinas hidraulicas, com énfase em bombas centrifugas, foi
elaborado, apresentando os fundamentos da mecanica dos fluidos necessarios, as técnicas
de modelagem do escoamento turbulento, formas de geracao da malha computacional, os
métodos numéricos para a discretizacao das equagdes governantes, os modelos de interface
a importancia das condigoes de contorno trabalhadas. As simulagoes tiveram como base
um estudo experimental de uma bomba centrifuga utilizada na industria automobilistica
para determinar as condigoes de contorno para o estudo CFD. Os resultados numéricos se
mostraram compativeis com os dados experimentais, validando o modelo desenvolvido. Foi
possivel avaliar o desempenho hidraulico da bomba sem e com a utilizacao das aletas-guia.
A configuracao que apresentou melhor desempenho foi com a utilizacao do dispositivo IGV,
a qual obteve maior transferéncia de energia ao fluido, apresentando ganho em eficiéncia
de 2%. Foi observado que a probabilidade de ocorréncia da cavitagao foi reduzida com a
introducao das aletas. Foi considera economicamente viavel a proposta, frente a eficiéncia
energética obtida. As discussoes dos resultados levaram a determinacao das limitagdes do

estudo e recomendacgoes para futuros projetos.

Palavras-chave: Bomba centrifuga. Aletas-guia. Desempenho. Simulagao numérica



ABSTRACT

Studies show that the introduction of guide vanes in the inlet pipe of centrifugal pumps
is a method of improving its performance, due to the pre-whirl regulation technique of
fluid flow at the impeller inlet. The purpose of the vanes is to reduce the incidence
loss at the leading edge of the blades, especially at off-conditions. The purpose of this
work is to numerically simulate the fluid flow through the pump impeller, in order to
determine the energy gain when inlet guide vanes are used, evaluating the shaft power,
the head, the hydraulic power and the efficiency. A study of computational fluid dynamics
in hydraulic turbo-machinery, with an emphasis on centrifugal pumps, was elaborated,
presenting the fundamentals of fluid mechanics, the turbulent flow modeling techniques,
ways of computational mesh generation, the numerical methods for the governing equations
discretization, the interface models and the importance of the boundary conditions used.
The simulations were based on a experimental study of a centrifugal pump used in the
automobile industry to determine the boundary conditions for the CFD study. The
numerical results showed good agreement with the experimental data, which validated
the developed model. It was possible to evaluate the hydraulic performance of the pump
with and without the vanes. The configuration the showed the best performance was
the one with the IGV device, which obtained greater energy transfer to the fluid. It was
seen that the probability of cavitation occurrence was reduced with the vanes usage. The
proposal was considered economically viable, given the energy efficiency gained. The
results discussion led to the determination of the study limitations and future projects

recommendations.

Key-words: Centrifugal pump. Inlet guide vanes. Performance. Numerical simulation.
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1 INTRODUCAO

1.1 CONSIDERACOES INICIAIS

Os sistemas de bombeamento sao utilizados em todos os segmentos industriais e
possuem diversas aplicagoes para transportar diferentes tipos de fluidos, desde adgua a
produtos quimicos. Eles estao presentes em muitos processos importantes [1], tais como:
abastecimento de dgua, sistemas de aguas residuarias, irrigacdo de lavouras, sistemas de
combate a incéndios, estacoes de tratamento de esgoto, centrais de dgua gelada etc.. Na
maioria desses processos é necessario um controle preciso da vazao do fluido de trabalho

utilizado. Para esse fim, empregam-se as bombas.

O termo bomba, de modo geral, é atribuido a todo equipamento capaz de transferir
energia de uma fonte para um fluido, de modo que esse fluido realize trabalho. Existem
diversos tipos de bombas que podem ser usadas para um grande nimero de aplicagoes,
dificultando a exata definicao de quando cada tipo deve ser utilizado. Ha aplicagoes em
que varios tipos podem ser utilizados. A Figural retrata uma distribuicao das diversas

categorias de bombas, relacionando as condigoes de operagao: altura de carga (H) e vazao
(@Q)-

Figura 1 — Faixas de aplicacao de bombas

1 10 102 10° 10* 10° Q(mh)

Fonte: HEEN (2016)
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Assim é recomendado, ao selecionar uma determinada bomba para uma instalacao,
determinar o fluido de trabalho, a vazao e a altura manomeétrica total requerida e em
seguida buscar por um modelo que satisfaca essas condigbes com a menor poténcia [3], isto

é, a bomba mais eficiente. As bombas podem ser divididas em duas categorias principais:

i. bombas de deslocamento positivo;

ii. bombas dinamicas.

As bombas de deslocamento positivo sao dispositivos com movimento alternativo,
nas quais a energia é adicionada periodicamente ao fluido [4] e as pressoes de trabalho
sao bem altas. Geralmente trabalham com fluidos de maior viscosidade, possuem vazao
intermitente e a energia cinética nao ¢ significativa. Elas se subdividem em bombas

alternativas e bombas rotativas, representadas nas Figuras 2a e 2b, respectivamente.

Figura 2 — Bombas de Deslocamento Positivo

(a) Alternativa (b) Rotativa

Fonte: WHITE (2007)

Nas bombas dindmicas, a energia é adicionada continuamente ao fluido para
aumentar a sua velocidade [4]; elas ndo dispdem de dispositivos alternativos; as pressoes
de trabalho sdo baixas e médias; possuem baixa eficiéncia com fluidos de alta viscosidade;
apresentam vazao continua e transformam a energia da fonte em energia cinética. As

bombas dindmicas mais conhecidas e utilizadas sao as centrifugas.

As bombas centrifugas podem ser classificadas pela dire¢ao do fluxo do fluido de
trabalho: axial, radial ou periférico, sendo a radial mais utilizada. As bombas centrifugas
radiais podem ser classificadas quanto a quantidade de estdgios (um estdgio ou multiesta-
gios) ou quanto ao formato do rotor (aberto ou fechado) e seus principais componentes

sao: voluta (casing) e rotor (impeller), como ilustrado na Figura 3.
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Figura 3 — Bomba centrifuga de fluxo radial

1 "
Casing
J
B — («;
Impeller
l Expanding
area scroll

Fonte: WHITE (2007)

Assim como nos demais tipos, as bombas centrifugas utilizam uma poténcia dis-
ponibilizada por um motor, porém essa poténcia, conhecida como poténcia de eixo, nao
¢ completamente transferida ao fluido de trabalho, isto é, parte dela é dissipada. Essa

poténcia dissipada pode ser classificada em trés tipos de perdas:

i. perdas hidraulicas (perda interna);
ii. perdas mecanicas (perda externa);

iii. perdas volumétricas (perda interna).

As perdas hidraulicas ocorrem dentro da bomba e sdo causadas pelo atrito de
superficie entre o fluido e as paredes da maquina; pelo deslocamento de camada limite
provocado pela forma dos contornos internos das pas, aletas e outras partes construtivas;
pela dissipacao de energia por mudanca brusca de se¢ao e direcao dos canais que conduzem
o fluido através da bomba e pelo choque do fluido contra o bordo de ataque das pas,
que ocorre quando a maquina funciona em condicao diferente da nominal. Essas perdas

reduzem a altura de elevagao da bomba.

As perdas volumétricas sao aquelas que ocorrem devido a fuga de fluido entre as
partes moveis da bomba ou ao escoamento marginal entre as regides de alta e de baixa

pressao em seu interior. Sao perdas que nao afetam muito a altura de elevagdo da bomba.

As perdas mecanicas sdo externas e representam principalmente perdas por atrito

em mancais, gaxetas, selos de vedagao, entre outros.
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Devido a essas perdas, denomina-se poténcia 1til a parcela da poténcia de eixo

efetivamente transferida ao fluido de trabalho e que pode ser descrita pela equacao:

WmﬂIP'Q'Q'H (1.1)
em que Wy é a poténcia ttil [IW], p é a massa especifica [kg/m?], g é a aceleracio da

gravidade [m/s?), Q é a vazao volumétrica [m3/s] e H é a altura de elevagio [m].

E evidente a quantidade de maneiras em que se pode perder energia em bombas,
as quais podem chegar a rendimentos na casa de 87% para condigdes 6timas de operacao.
Essa ineficiéncia nao estd somente ligada as bombas, mas também a qualquer tipo de
equipamento industrial, residencial, comercial etc.. Isso reflete, nacionalmente, em uma

grande quantidade de energia perdida, como evidenciado na Figura 4, que mostra 15, 9%
de perdas em 2019.

Figura 4 — Fluxo de Energia Elétrica - BEN 2019 - ano base 2018

Hidraui -
B Industrial

freao) Residencial

4239 Industrial 1esidential

(b6, 6%) 200,89
(31,6%)

Oferta Interna de
Energia Elétrica
Domestic
Electricity Supply
636,4

Consumo de
Geragdo de Eletricidade
Eletricidade Eloririciiy

i

Valores em TWh
Values in TWh

Gds Matural Biomassa Edfica Carvio  Nuclear Derivados  Solar

Neural Gos Biomoss  Wind Minerale Nocleor de Petrdleo  Soln
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Fonte: BEN (2019)

Segundo ao Procel (Programa Nacional de Conservacao de Energia Elétrica), ao
considerar industrias, residéncias e comércios somente, o desperdicio de energia elétrica

chega a 22 milhoes de kWh por ano, o que corresponde a US$ 1,54 bilhoes [7]. A partir disso,
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buscar maneiras de melhorar a eficiéncia de equipamentos tem sido foco das industrias
brasileiras, seja pelo investimento em novos equipamentos mais eficientes ou pela melhoria
do funcionamento dos ja instalados. Para a melhoria desses equipamentos é necessario

reduzir as perdas anteriormente citadas.

A industria na qual o autor desse trabalho estagiou possui uma bomba centrifuga
do modelo KSB ETA 250-40, que faz parte do sistema de agua gelada da planta. A
melhoria da eficiéncia desta bomba, com a adi¢ao de aletas-guia na tubulacao de succao
nas condigoes de operacao do sistema, é o foco desse trabalho. A Figura 5 mostra a bomba

em seu local de funcionamento.

Figura 5 — Bomba centrifuga KSB ETA 250-40

A

AR

onte: Autor (2020)
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1.2 MOTIVACAO

Para o projeto de turboméaquinas hidraulicas, a dindmica dos fluidos computacional
é uma ferramenta de trabalho considerada essencial por muitos projetistas. Os custos
relacionados com a simulagdo em softwares, além do tempo gasto, sdo consideravelmente
menores quando comparados ao desenvolvimento de prototipos, por meio de constantes

avangos das técnicas de solucao numérica e recursos computacionais.

Atualmente, devido a baixas na economia, principalmente a nacional, a reducao de
custos e investimentos é realidade nas industrias. Assim ha uma incessante busca por me-
lhorias em equipamentos ja existentes, reduzindo os custos de operagao ou de manutencao.
Nesse cenario, técnicas de otimizacao estao sendo muito aplicadas, principalmente através
de recursos computacionais, por serem mais rapidos em relacao a métodos tradicionais e

bastante assertivos.

O autor deste trabalho teve contato direto com o sistema de refrigeragido da fabrica
na qual trabalhou como estagiario, na qual a bomba centrifuga, Figura 5, faz parte e é
responsavel por transportar o fluido de trabalho, no caso agua, para o processo produtivo.
Pelo fato de existirem variadores de frequéncia, possuir redundéncia (trés bombas em
paralelo) e o sistema de bombeamento funcionar 24 horas por dia, é evidente a possibilidade

de ganhos energéticos com melhorias na eficiéncia dessas bombas.

Motivado pela busca de melhorias continuas e pela proximidade com simulagoes
numéricas, o autor decidiu realizar um estudo sobre desempenho da bomba centrifuga
com a presenca de aletas-guia na tubulagao de succao, buscando a reducao de perdas

rotodiniamicas.

1.3 OBJETIVOS

A proposta deste trabalho é simular numericamente o escoamento do fluido através
do rotor de uma bomba centrifuga, a fim de determinar o ganho energético quando sao
utilizadas aletas-guia na tubulacao de succ¢ao dessa bomba em comparacao a nao utilizagao
dessas aletas. Um estudo de CFD (Computational Fluid Dynamics) foi elaborado para
as duas configuragoes da bomba, respeitando as condi¢oes de contorno, as quais serao

estabelecidas a partir de um estudo da operagao de uma bomba centrifuga.

1.3.1 OBJETIVOS GERAIS

i. propor a introducao de aletas-guia na tubulacao de sucg¢ao da bomba centrifuga

estudada;

ii. reduzir os custos de operagao do sistema de bombeamento de agua gelada por meio

de melhoria do desempenho energético da bomba.
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1.3.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

i. efetuar medigoes em campo para determinar as condi¢oes de operacao da bomba;
ii. obter dados de desempenho: poténcia de eixo e eficiéncia;
iii. realizar simulagdo CFD do projeto sem modificagoes;
iv. realizar simulagdo CFD para o modelo desenvolvido com as aletas;

v. analisar a viabilidade de implementagao do dispositivo IGV (Inlet Guide Vane).

1.4 ESCOPO DO TRABALHO

No primeiro capitulo é apresentada uma introducao aos assuntos principais a serem

abordados durante o trabalho, motivacoes, objetivos e importancia do tema.

O segundo capitulo apresenta a revisao bibliografica de estudos relacionados ao
tema a ser desenvolvido neste trabalho, destacando-se as recomendagoes e resultados

obtidos para a aplicacao de aletas-guia em bombas centrifugas.

O terceiro capitulo apresenta todo o material base para que os processos a serem
realizados neste trabalho sejam compreendidos de forma clara e objetiva, desenvolvendo
uma fundamentacao tedrica sobre dinamica dos fluidos computacional aplicada a turbo-
maquinas. As equagdes governantes do escoamento do fluido de trabalho sdo apresentadas
e, posteriormente, o modelo de turbuléncia a ser utilizado. Discusar-se também sobre
malhas computacionais, métodos numéricos, modelos de interface rotativa e condig¢oes de

contorno.

O quarto capitulo apresenta a idealizagao e posterior realizacao do projeto, deta-

lhando as medicoes realizadas, a modelagem geométrica e a modelagem CFEFD.

O quinto capitulo traz os resultados obtidos e as analises feitas decorrente desses
resultados, compara a bomba com e sem as aletas e avalia a viabilidade de aplicacao do

projeto.

O sexto capitulo apresenta, além das principais conclusoes obtidas, as propostas
para trabalhos futuros, os quais podem complementar ou melhorar o estudo iniciado por
este trabalho.



24
2 REVISAO DA BIBLIOGRAFIA

Visando compreender o comportamento das turbomaquinas, diversos estudos ja
foram conduzidos com focos em diferentes aspectos, buscando, geralmente, melhorias
em eficiéncia. Apesar de ser um método com alto nivel de confiabilidade, a modelagem
experimental tem perdido espaco nas pesquisas, [8], por ser uma técnica que consome

muito tempo, além de altos custos de realizagao.

A dinémica dos fluidos computacional esta se consolidando como uma poderosa
ferramenta para a andlise do comportamento de turbomaquinas, principalmente quando
a complexidade das maquinas aumenta. E bastante utilizada em bombas centrifugas,
buscando otimizar projetos, com baixo custo e economizando tempo. Ainda que muito
utilizado, um estudo de CFD geralmente é conduzido paralelamente a um ensaio experi-
mental, como em [9], a fim de verificar a precisao da simula¢ao computacional utilizada,

validando assim o modelo.

Encontra-se na literatura diferentes modelagens de turbuléncia sendo utilizadas
nas simulacoes de escoamento em bombas centrifugas. Em sua maioria, os trabalhos
relacionados as bombas utilizam o modelo RNG k-¢, sendo modelo o que melhor descreve
as regioes longe das paredes, ao contrario do modelo k-w, o qual é mais confiavel na regiao
perto de paredes. Assim, o modelo Shear Stress Transport (SST), que é a combinagao
dos dois, é mais completo e possui uma melhor convergéncia que os demais modelos. Esse
modelo de turbuléncia tem se mostrado bastante preciso para os casos de escoamentos

com adversos gradientes de pressdo e quando ocorre a separacao da camada limite, [10].

As condigbes de contorno sao outros fatores importantes para as simulagdes compu-
tacionais. Elas representam valores de alguma grandeza envolvida no escoamento: pressao,
vazao massica, fluxo de velocidade, deslizamento em paredes, etc. conhecidos em qualquer
instante de tempo nas extremidades do dominio espacial. A maior parte da literatura que
estuda simulagdes computacionais em bombas centrifugas utilizam a pressao na succao,
sendo ela estatica ou total, e a vazao massica na descarga, além da condi¢cdo de nao
deslizamento do fluido nas paredes, utilizados pelo autor de [11] para uma andlise do

escoamento em uma bomba centrifuga em Ansys CFX.

Uma decisao importante a ser tomada é qual software utilizar no estudo de dinamica
dos fluidos computacional. Hoje existem dois softwares muito utilizados: ANSYS CFX e
ANSYS FLUENT. Em [12], o autor realizou um estudo comparativo entre os dois solvers
e concluiu que quando o modelo de turbuléncia k-w SST é utilizado, os dois podem ser
usados, pois os resultados sao bastante convergentes. No entanto, ao nao utilizar o modelo
SST, o FLUENT possui interface mais amigavel quanto a mudanca das constantes do
modelo, sendo mais recomendado. Em termos de resultados, ambos podem ser utilizados

na maioria das aplicagoes de CFD.
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Ao realizar um estudo CFD, é necessario um trabalho robusto em relacao as
malhas computacionais, pois sua qualidade pode influenciar diretamente na precisao dos
resultados obtidos. Existem dois tipos de malhas: estruturada e nao estruturada. Ao
se utilizar a malha nao estruturada é necessario programar um coédigo mais complexo e
também necessita-se acessar a matriz de conectividade varias vezes, aumentando o ntimero
de operacoes na maquina quando comparada a malha estruturada. Entretanto gerar
uma malha estruturada nao é um processo simples, sendo a geracao de uma malha nao
estruturada mais rapida, principalmente em geometrias mais complexas [13]. Um detalhe
importante é que no solver, tanto CFX quanto FLUENT, os c6digos nao sao escritos para
trabalhar com malhas estruturadas, ou seja, mesmo que seja criada uma malha estruturada

esses softwares vao trata-la como nao estruturada.

Como ja mencionado, a busca por eficiéncia em operagao de turboméquinas na
industria esta bastante visada pelos pesquisadores e, no campo de bombas centrifugas,
novas técnicas de melhoria estao sendo estudadas, como a utilizagao de aletas-guia na
tubulacao de succao da bomba. A técnica de regulagem da regiao de pré-turbilhao
utilizando aleta-guia na sucgao (em inglés Inlet Guide Vane) ja é validada na industria
de compressores centrifugos e ventiladores [14, 15]. Os autores de [16] instalaram um
dispositivo IGV em um compressor e a performance foi melhor em termos de pressao e
eficiéncia do que o caso sem o dispositivo. Recentemente essa técnica tem sido aplicada

em bombas centrifugas.

Em [17], o Ahmed realizou um procedimento experimental junto a uma analise
numérica a partir da introdugao de IGVs na tubulagao de sucgdo de uma bomba centrifuga,
examinando a performance em diferentes taxas de vazao. Como resultado, o autor
encontrou um ganho de eficiéncia de aproximadamente 2% com a utilizacao das aletas em

comparac¢ao a nao utilizacao delas.

Quando se trata da aplicagdo do dispositivo IGV em bombas centrifugas existem
alguns importantes parametros, os quais influenciam, positivamente ou negativamente, no
ganho de eficiéncia da bomba. Um desses parametros é a distancia axial do dispositivo até
a regiao de turbilhdo da bomba. O autor de [18] realizou um estudo experimental com o
propoésito de avaliar o ganho de eficiéncia da bomba em relagao a trés diferentes distancias
axiais do dispositivo IGV: 280 mm, 380 mm e 460 mm. A partir do experimento foi
proposta, empiricamente, uma expressao adimensional - equacao 2.1 - a qual corresponde

ao melhor efeito da regulagem pré-turbilhao:

Ly = (1,8 ~2.0) - Dy (2.1)

onde L, é a distancia axial e Dy é o diametro da tubulacao.

Outro parametro importante para a analise do dispositivo IGV é o angulo das aletas
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em relacdo a normal da sec¢ao do tubo. Um estudo da influéncia do angulo das aletas
dentro do dispositivo IGV foi realizado em [19] por meio de procedimento experimental e
computacional. O autor variou esse angulo de -24° a +24° e observou que a medida em
que o angulo aumenta de -24° até +24° a otimizacao do fluxo no rotor é maior, indicando

assim o angulo 6timo de +24° para as aletas.

Além da distancia axial e do angulo das aletas, tanto a geometria quanto o niimero
de aletas sdo parametros muito importantes para o estudo do dispositivo IGV. A fim de
estudar a influéncia do niimero de aletas guia, o autor de [9] realizou um estudo CFD em
uma bomba centrifuga operando com aletas-guia na tubulacdo de sucg¢ao, com foco no
ganho de eficiéncia hidraulica com diferentes diferentes quantidades de aletas no dispositivo
IGV (5, 6, 7 e 9 aletas). A quantidade de 6 aletas (mesmo nimero de pés do rotor) foi
a que gerou melhores resultados e é a configuracao recomendada pelo autor. O modelo
computacional foi validado por um procedimento experimental realizado em bancada de

laboratoério, o qual mostrou boa concordancia dos resultados.

A introducao do dispositivo IGV na tubulacao de sucgao de bombas centrifugas,
além de aumentar a eficiéncia pelo direcionamento do fluxo na regiao de pré-turbilhao,
oferece um ganho de eficiéncia ao reduzir perdas hidraulicas e volumétricas, principalmente
nas regioes anterior e interior do rotor. Em [20], o autor pdde evidenciar que a regulagem
do fluxo positiva reduz perdas na incidéncia do fluxo na entrada do rotor e melhora a
distribuicao dos campos de fluxo dentro do rotor. Outra perda observada foi a redugao do
escoamento marginal entre as regides de alta e baixa pressdao. A cavitacao também é um
fenomeno prejudicial tanto ao escoamento de fluido quanto a vida 1til do equipamento e

pode-se observar uma redugio na sua incidéncia, segundo [17].

Esse capitulo teve como objetivo apresentar os estudos e trabalhos em que o autor
teve contato através de seu estudo. A revisao da bibliografia proporcionou o conhecimento
de diferentes modelos de simulacado em bombas centrifugas e da aplicacao do dispositivo
IGV, compreendendo suas melhores aplicacoes e tendo condi¢oes de escolher um modelo
de acordo com o objetivo desse trabalho. O proximo capitulo trata do modelo CFD da
bomba centrifuga KSB ETA 250-40 com a compreensao do estudo de simulacao em bombas

centrifugas.
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3 FUNDAMENTACAO TEORICA

3.1 INTRODUCAO

A dinédmica dos fluidos computacional, ou CFD, é a area que trabalha com a simu-
lacao numérica de transferéncia de calor, escoamento de fluidos e fendomenos relacionados.
A CFD teve origem a partir da combinagao de duas disciplinas, a mecanica dos fluidos e o
calculo numérico, suportadas pelo constante avango da tecnologia de computadores. A
parte do comportamento do fluido em repouso e em movimento, bem como as forgas atu-
antes no sistema, é baseada na mecanica dos fluidos, enquanto o calculo numérico introduz

os métodos numéricos para a analise das complexas equagoes presentes na mecanica dos

fluidos.

Os fluidos sao governados por equagoes diferenciais parciais, as quais representam
as leis de conservacao da massa (equagao da continuidade), da quantidade de movimento,
da energia, as equacoes de Navier Stokes e a equagao de Euler. Devido a complexidade
dessas equagoes, é necessaria a discretizacao do dominio do escoamento para resolvé-las.
Dentre os diversos modelos de discretizacao existentes, o método dos elementos finitos, o
método dos volumes finitos e o método das diferenca finitas sdo os mais utilizados para

uma discretizacao em um estudo CFD.

Entre esses métodos, o dos volumes finitos é o método utilizado pelo software
escolhido, ANSYS CFX, no qual o volume é definido gerando a malha, segundo [21], para
a solugao das EDP’s (equacoes diferenciais parciais) de massa e momento. Esse método
facilita a andlise das equagoes, porém requer uma capacidade computacional elevada,
variando de acordo com a precisao desejada, e o constante aumento da capacidade de
computagao disponivel tem permitido estudos mais completos e complexos dos fluidos em

escoamento.

3.2 MECANICA DOS FLUIDOS

Conforme mencionado, a dindmica dos fluidos computacional é a combinagao
de duas disciplinas, sendo a mecanica dos fluidos uma delas. Assim é necessaria uma
compreensao do comportamento do escoamento do fluido de trabalho, de maneira fisica
e matematica, para a realizacdo e completo entendimento do estudo CFD proposto pelo

autor desse trabalho.

Existem duas abordagens ao se analisar o escoamento de um fluido: o estudo do
movimento de uma particula individual ou um grupo de particulas conforme elas se movem
através do espaco; ou o estudo de uma regiao do espago conforme o fluido escoa através
dela. A segunda abordagem é conhecida como a abordagem do volume de controle, sendo

o método geralmente escolhido por possuir uma grande quantidade de aplicagoes praticas
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22].

Nesse método é necessario conhecer as leis fisicas que regem o escoamento: conser-
vacao da massa, a segunda Lei de Newton, o principio da quantidade de movimento angular
e a primeira e segunda leis da termodinamica. Inicialmente serd feita uma andlise para
um volume de controle finito (forma integral) e em seguida para um volume infinitesimal

(forma diferencial), que governam o escoamento.

3.2.1 TEOREMA DE TRANSPORTE DE REYNOLDS

Um conceito importante para iniciar o estudo do volume de controle é o de
propriedades extensivas e intensivas. As propriedades extensivas sdo a quantidade de
massa, a quantidade de movimento, a quantidade de movimento angular, a energia ou a
entropia de um sistema e sao representadas por N no teorema de transporte de Reynolds
(TTR). Cada uma dessas propriedades extensivas possui uma propriedade intensiva (por
unidade de massa) correspondente, representadas por n no TTR. A tabela a seguir
representa a correlagdo entre essas propriedades e seus respectivos simbolos, onde 1%

representa o vetor velocidade média do fluido e 7 representa o vetor posi¢ao [22].

Tabela 1 — Propriedades extensivas e intensivas

Grandeza Fisica Propriedade Extensiva Propriedade Intensiva
Massa N =M n =1
Quantidade de Movimento N =P n = 1%
Quantidade de Movimento Angular N = H n = 7X 1%
Energia N = F n = e
Entropia N =5 n = s

Existe uma relacao matematica entre as propriedades extensivas e intensivas,
expressa na equacao 3.1, na qual p e V representam, respectivamente, a massa especifica

do fluido e o volume do volume de controle:

Nistema = / n dm = np dv (31)
N (sistema) V(sistema)

Para representar as leis fisicas em equacoes equivalentes para o volume de controle é
necessario expressa-las como equagoes de taxas para um sistema, sendo sistema entendido
como a matéria que estd passando pelo volume de controle escolhido no instante escolhido.
Com o objetivo de simplificar a andlise das propriedades fisicas, o teorema de transporte
de Reynolds foi desenvolvido, o qual consiste em uma equacao geral que relaciona a taxa

de variacao de qualquer propriedade extensiva, N, de um sistema para uma formulagao
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equivalente para volume de controle. O TTR esta expresso na equacao 3.2.

dN

a — —
- - A 2
dt ot /vc np v+ /sc npv d (3:2)

sistema

onde V C representa o volume de controle, SC' representa a superficie do volume de controle,
p é a massa especifica, V é o volume do VC, V' é o vetor velocidade média e A é a area da
secao da SC.

Antes de aplicar a equagao 3.2 é importante entender o significado de cada termo

da equagao [22], descritos na tabela 2:

Tabela 2 — Significado do teorema de transporte de Reynolds

taxa de variacao da
sistema propriedade extensiva
do sistema
calcula a taxa de

variacao de N dentro

do volume de controle

calcula a taxa liquida

de fluxo de N atravessando

a superficie do volume do controle

dN
dt

% fvc npdv

Jse np‘?dff

3.2.2 CONSERVACAO DA MASSA

O principio da conservacao da massa € o primeiro a ser aplicado nas formulacoes de

sistema e volume de controle, o qual diz que a massa do sistema permanece constante [23]:

el =0 (3.3)

sistema

Substituindo N por M e 7 por 1, na equagao 3.2, tem-se a equacao da conservacao

da massa, também conhecida como equagao da continuidade:

dM

P L

sistema

Essa equacao representa a conservacao da massa de um fluido qualquer em es-
coamento, entretanto é comum trabalhar considerando o regime permanente, o fluido
incompressivel (p constante) e o volume de controle com tamanho fixo (2¢ = 0), permitindo

simplificar a equagao 3.4 para:

/’Vdﬁzo (3.5)
SC
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3.2.3 EQUACAO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO

Para obter uma formulacao da segunda lei de Newton adequada para aplicagao a
um volume de controle é necessario lembrar que essa lei, para um sistema inercial, é dada
por [24]:

dP

F=— (3.6)

sistema

Sendo F a forga resultante atuando sobre o sistema, a qual inclui todas as forgas
de campo (F) e de superficie (Fs) atuantes. Assim, substituindo N e 7, de acordo com a

tabela 1, na equagao 3.2, obtém-se a equagao da quantidade de movimento:

— — — a — — — —

F:FS+FB:7/ Vp dv +/ VoV dA (3.7)
ot Jve sc

A equacao 3.7 é uma equacao vetorial e geralmente é escrita como trés compo-

nentes escalares, medidas nas coordenadas xyz do volume de controle, sendo u, v e w as

componentes do vetor velocidade, V', nas coordenadas x, y e z, respectivamente:

F,=Fs +Fp, = 8/ up dv +/ upV dA (3.8a)
ot Jve sc
0 L
F,=Fg +F :—/ v / V dA 3.8h
4 Sy T 4B, ot Jve P + sc P (3.8b)
o Lo
F,=Fs + Fp, = —/ wp dV +/ wpV dA (3.8¢)
ot Jve sc

Assim como para a conservacao da massa, se considerado o regime permanente, o

primeiro termo do lado direito das equagcoes 3.7 e 3.8 é zero.

3.2.4 PRINCIPIO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO ANGULAR

Para um sistema, o principio da quantidade de movimento angular é dado por [25]:

. dH
T="" (3.9)

sistema
onde T' é o troque total exercido sobre o sistema e H é a quantidade de movimento angular
do sistema. O vetor posicao, 7, localiza cada elemento de massa ou volume do sistema
em relagao ao sistema de coordenadas e o torque aplicado a um sistema pode ser descrito

COINO:

T =7xFg+ Fxgdm + Togo (3.10)

sistema
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Entao, substituindo N e 7, de acordo com a tabela 1, na equacao 3.2, o principio
da quantidade de movimento angular para um volume de controle inercial é dado pela

formulagao:

Fxﬁg+/’fxgpmn 4 Ty = 7x Vpdv +/ Fx VoV dA  (3.11)
vC SC

ot Jve

3.2.5 CONSERVACAO DA ENERGIA

A primeira lei da termodindmica é um enunciado da conservacao da energia e sua

formulacao para um sistema é [24]:

. . dE
Q-W=— (3.12)
sistema
A segunda lei da termodindmica para um sistema é dada por:
s 1.
— > 3.13
sistema B TQ ( )

onde Q é a taxa da transferéncia de calor, W ¢ a taxa de transferéncia de trabalho e T' é

a temperatura local.

Para obter a formulacao da 1* lei da termodinamica para um volume de controle
é necessario substituir na equagao 3.2 N e 7, de acordo com a tabela 1. A propriedade
extensiva e, chamada de energia especifica, pode ser descrita por e = u + V; + gz, onde u

V2

¢ a energia interna, -5~ ¢ a energia cinética e gz ¢ a energia potencial.

A taxa de transferéncia de trabalho pode ser dividida em: trabalho de eixo (W),
trabalho realizado por tensoes normais, trabalho realizado por tensoes de cisalhamento na
superficie de controle entre outros (energia elétrica, por exemplo). Portanto, a 12 lei da
termodinamica para volumes de controle, na qual h = u + pv é a entalpia do sistema, é

dada por:

. . B V2 Lo
Q - WS - Wcisalhamento - Woutros = 4, / ep av  + / h+—+ gz ,OV dA (314)
ot Jve sC 2

Semelhantemente, para obter a formulacao da 22 lei da termodindmica para um
volume de controle basta substituir NV e 17 na equacao 3.2, conforme a tabela 1, resultando

CII1:

5, Lo 10
g v /' Vad> [ 2% a4 3.15
ot Jvc P sC 5P “JscT A ( )
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3.2.6 ANALISE DIFERENCIAL DAS LEIS FISICAS

O desenvolvimento das equacoes basicas ma forma integral para um volume de
controle é bastante 1til quando o interesse o comportamento genérico de um campo de
escoamento e nos seus efeitos. Todavia, para obter um conhecimento detalhado de um
escoamento, é necessario aplicar as equagoes do movimento dos fluidos na forma diferencial.
Para analisar deferencialmente as equagoes 3.4 a 3.15 é preciso definir um volume de

controle infinitesimal, representado em coordenadas retangulares na Figura 6 [22].

Figura 6 — Volume de controle infinitesimal em coordenadas retangulares

%
=Volume de controle
5o 4
e i | 4 I
pr | - I
|y lf’ | dy
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-~ | & d:
-
dx
. = X

(4]

Fonte: FOX (2014)

onde u, v e w sao as componentes do vetor velocidade do fluido e dx, dy e dz as dimensoes
infinitesimais do volume de controle. Também é preciso definir as forgas atuantes nesse

volume, representadas, para a dire¢ao x, na Figura 7.
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Figura 7 — Tensoes sobre um elemento de fluido na dire¢ao x
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Fonte: FOX (2014)

onde as tensdes o sao normais e as 7 sdo de cisalhamento. Para as demais direcoes, y e z,

a analise é semelhante.

Para obter a equagao da continuidade (conservacao da massa) em termos diferenciais

basta desenvolver a equacao 3.4 para o volume definido na Figura 6, resultando em:

ap

. _»: .1
otV V=0 (3.16)

onde V ¢ o gradiente do vetor, que ¢é, por definicao:

~0 40 .~ 0

Essa equacao representa a conservacao da massa de um fluido qualquer em es-
coamento, entretanto é comum trabalhar considerando o regime permanente e o fluido

incompressivel (p constante), permitindo simplificar a equagao 3.16 para:

V-pV =0 (3.18)

Na equagao 3.6 foi definida a segunda lei de Newton para um sistema. A seguir

tem-se a definicdo para um sistema infinitesimal dessa lei, expressa também na forma
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vetorial:

u@ + v@ + w@ + @
ox dy dz Ot

dﬁ:dmd—v — dm

- (3.19)

Para obter a forca de superficie resultante na dire¢do z, dFs,, é necessario somar
todas as forcas nessa direcao, mostradas na Figura 7, e considerando que a forca da
gravidade é a tnica forca de campo atuante, a forca resultante na direcdo z, F),, é dada

por:

0032 OTyy  OTy
2
o + By + 3, )d:rdydz (3.20)

dF, =dFp, +dFs, = (pgx +

As componentes F, e F, sao obtidas de forma semelhante. Ao substituir as
componentes da forga - equacao 3.20 - na 2% lei de Newton - equacao 3.19 - para todas as

direcoes, tem-se as equagoes diferenciais do movimento de qualquer particula fluida:

+80m+87'xy+a7'x2_ %-l- @—l- @4_ O (3.21a)
P 0r "oy o P\ T or T oy T Moz -
OTwy Oy, 0T, ov ov ov ov
_ (o, o0, ov . OV 21
Pt 5 Ty T e o ar oy T (3210
+ asz + aTyZ + ao-zz o 8711) + Uaﬂ + ,Uaﬂ + waﬂ (3 21(})
P50 Ty T ez P\ar T ar T ey T oz '

Antes que as equacgoes 3.21 possam ser usadas na solucao para u, v e w, sao
necessarias expressoes adequadas para as tensoes, em termos dos campos de velocidade e

de pressao.

3.2.7 EQUACOES DE NAVIER-STOKES

Para um fluido newtoniano a tensao viscosa é diretamente proporcional a taxa de
deformacao por cisalhamento. Assim as tensdes presentes nas equagoes 3.21 podem ser

expressas em termos de gradientes de velocidade e de pressao, em coordenadas retangulares,
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(3.22a)
(3.22b)

(3.22¢)

(3.22d)

(3.22¢)

(3.22f)

onde p é a pressao termodindmica local e p é a viscosidade do fluido. Introduzindo essas

expressoes para as tensoes nas equagoes 3.21 e considerando o escoamento incompressivel

com viscosidade constante, tem-se as chamadas equacoes de Navier Stokes:

CRPLCOMCCSNLCY I B o A i (3.23a)
Plac T %: "oy T V2 ) TP T ar TH 92 T By T 922 oo

ov ov v v dp v 0% 0%

EANTIPTAAANTP A RTIPIAA) VS Y (AT 2
p(at or Ty +“’az> P9~ gy * “(8:1:2 o 022 (3.23b)
Ow o0 0w OOy O (T O O (3.23¢)

Pllar T %ar "oy T8z ) TP T 9 T a2 T o T a2 e

Essa forma da equacgdo de Navier Stokes é o conjunto de equagoes mais conhecido

da mecanica dos fluidos, sendo amplamente estudado. Essas equagoes, 3.23, juntas com

a equacao da continuidade, 3.18, formam um conjunto de equacoes diferenciais parciais

nao lineares acopladas para u, v, w e p, as quais descrevem muitos escoamentos comuns,

apenas restritas a um fluido newtoniano e incompressivel. Lamentavelmente, tais equacoes

nao podem ser resolvidas analiticamente, salvo em casos muito basicos [25].

Nos tltimos anos, programas de computador com aplicacdo em CFD tem sido

utilizados para analise dessas equagoes em problemas complexos, isto é, problemas reais,

utilizando métodos numéricos de discretizacdo que serao abordados mais adiante nesse

trabalho.
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3.2.8 APLICACOES EM BOMBAS CENTRIFUGAS

Até entao foi discutido nesse capitulo o comportamento de um fluido qualquer em
escoamento para um volume de controle e para um volume infinitesimal, resultando nas
quatro equagoes diferencias, equacoes 3.16 e 3.23, que descrevem esse escoamento. Em um
estudo CFD, essas equagoes sao analisadas numericamente para cada elemento da malha
computacional da geometria do escoamento, entretanto ¢ possivel analisar idealmente o

comportamento do fluido dentro de uma turbomaquina.

Para o contexto deste trabalho, serao determinadas as equagoes mais importantes
para a analise de uma bomba centrifuga, as quais serdao utilizadas para obter alguns
parametros de operacao da bomba selecionada, a efeito de comparacao de resultados com o
estudo computacional. Por se tratar de uma aproximagao da realidade, a fim de simplificar

as andlises, sao feitas algumas consideragoes sobre o escoamento [25]:

1. regime permanente;
ii. sem atrito;
iii. unidirecional na entrada e na saida;

iv. efeitos de pressao despreziveis.

O principio da quantidade de movimento angular, representado pela equacao 3.11,
estabelece que o momento das forcas de superficie e de campo, mais o torque aplicado,
levam a uma variacao da quantidade de movimento angular do escoamento. A intencao é
simplificar essa equagao para a analise em bombas centrifugas, sendo conveniente escolher
um volume de controle fixo englobando o rotor, para avaliar o torque de eixo. Como
sao esperados grandes torques de eixo nesse volume de controle, inicialmente os torques
decorrente de forgas de superficie serao ignorados e a forca de campo gravitacional pode

ser desprezada por simetria [22].
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Figura 8 — Volume de controle: rotor da bomba centrifuga

Fonte: FOX (2014)

A Figura 8 representa o volume de controle selecionado, no qual o sistema de
coordenadas fixas é escolhido com o eixo z alinhado com o eixo de rotagao da méaquina.
Para uma bomba centrifuga, o fluido entra no rotor na localizacao radial ry, com velocidade
absoluta uniforme 171, e sai do rotor na localizagao radial ry, com velocidade \72 E
importante analisar também os componentes radiais e tangenciais da velocidade absoluta
na entrada e na saida do rotor e para isso é 1til desenvolver diagramas de velocidades para

os escoamentos de entrada e saida.

Figura 9 — Diagramas de velocidades da entrada e saida do rotor

V
5 V = e
W, Vn2 -f__g+ % L Vnﬂ Vi
ﬂ2 2 |
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(a) Entrada (b) saida

Fonte: FOX (2014)

Portanto, para o escoamento considerado, a equacao 3.11 torna-se:

Teia:o = (TQWQ - 7“1‘/21)77'1 (324)
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onde 7 representa a vazao massica da bomba.

A equagao 3.24 é comumente chamada de equagao de Euler das turboméaquinas [26],
na qual cada componente de velocidade tangencial da velocidade absoluta, V;,, do fluido
cruzando a superficie de controle sdo consideradas positivas quando no mesmo sentido da

velocidade da pa, U;.

A partir da equacao de Euler para turbomaquinas é possivel determinar algumas
equagoes importantes para o entendimento de bombas centrifugas. A poténcia mecanica,
W, ou seja, a taxa de trabalho realizada sobre o rotor de uma turboméquina, é dada pelo
produto da velocidade angular, w, pelo torque aplicado, resultando na seguinte formulacao

para a poténcia:

Wi = @ - Toizo = (UaViy — UV )i (3.25)

Ao dividir a equacgao 3.25 por g, obtém-se a equacao para uma carga tedrica
adicionada ao escoamento:

W, 1

H=—=—-UV, — UV, 3.26

mg g( 2Vio 1 tl) ( )

Vale lembrar que as equagoes 3.24 e 3.25 sao valores idealizados e na pratica a

poténcia do rotor e a taxa de varia¢ao da energia do fluido nao sao iguais. Essa transferéncia

de energia entre o rotor e o fluido causa perdas. Devido a essas perdas, a poténcia real

entregue ao fluido é menor do que a prevista pela equagao de quantidade de movimento

angular. Para uma bomba, a poténcia hidraulica ¢ dada pela taxa de energia mecanica

cedida ao fluido:

Wi = pQqH, (3.27)
em que:
‘_/2 ‘72
Hp:<p++z> —<p++z> (3.28)
Pg 2g descarga Py 29 sucgao

A poténcia mecanica necessaria para acionar a bomba é relacionada com a poténcia

hidraulica pela defini¢ao de eficiéncia de bomba como:

Wh _ PQng
W,, wT'

p = (3.29)

A fim de avaliar a variacao real na altura de carga da bomba através da equacao

3.28 é preciso conhecer a elevagao do fluido nas duas segdo de medicao. A velocidade do
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fluido, V', pode ser calculada a partir da vazio volumétrica e dos didmetros das tubulagoes.
A pressao estatica, p, é geralmente medida em trechos retos de tubo a montante da entrada

da bomba e a jusante da saida.

3.3 ANALISE TEORICA DA INTRODUCAO DE ALETAS-GUIA NA TUBULACAO
DE SUCCAO

Para obter melhores resultados entre o dispositivo IGV e o rotor, o ajuste do
angulo de incidéncia é essencial, especialmente para condig¢oes fora da nominal. Como
mostrado na Figura 10, AN AC é o tridngulo de velocidades para a condicao de projeto
sem perdas por incidéncia no bordo de ataque da pa. ALyAC e ASyAC sao os triangulos
de velocidade para condigoes acima e abaixo da condi¢ao de projeto para a configuracao
sem o dispositivo IGV, respectivamente, produzindo perdas por incidéncia devido a uma

diferenca entre o dngulo do escoamento e o dngulo projetado [9)].

Figura 10 — Diagrama de velocidades com introducao de aletas-guia

Fonte: HOU (2016)
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A introdugao de aletas-guia pode mudar esse triangulo de velocidades dessas
condi¢oes para um melhor padrao de escoamento do fluido, sendo os tridngulos ALAC,
para condi¢ao acima da nominal e ASAC, para condi¢ao abaixo. Na Figura 10 pode-se
perceber que os vetores de velocidade S ~vC e LyC mudaram ao longo da direcao NC. O
novo escoamento sofrera uma menor perda por incidéncia na entrada ao rotor e para a
condicao abaixo da nominal, a velocidade relativa da configuracdo com o dispositivo IGV
¢ menor do qua a original, SC < SyC , 0 que pode diminuir perdas por atrito durante o

escoamento pelo rotor.

3.4 MODELAGEM DE TURBULENCIA

A maioria dos escoamentos presentes na natureza, bem como em intimeras aplicagoes
de engenharia e em processos industriais, sdo considerados turbulentos, caracterizados por
flutuagoes instantaneas de velocidade, temperatura e outros escalares, as quais podem ser

definidas como uma condigao de fluxo imprevisivel, flutuante e aleatéria [27].

A flutuagoes em um escoamento turbulento exercem importante papel no transporte
de propriedades como massa, quantidade de movimento e energia, sendo que a turbuléncia

aumenta significativamente as taxas de transferéncia dessas propriedades.

Segundo [28], o movimento turbulento de um fluido pode ser definido como uma
condicao irregular do escoamento em que diversas propriedades transportadas pelo fluxo
apresenta variacao aleatéria no tempo e no espaco, de tal modo que possam ser estatistica-
mente diferenciadas dos seus respectivos valores médios. Embora essa definicdo destaque
um aspecto importante acerca de escoamentos turbulentos, diante das peculiaridades do

fendmeno, a defini¢cdo nao expressa em profundidade um evento turbulento.

Entretanto, ainda que nao exista um defini¢ao tnica e terminante sobre o fenémeno
da turbuléncia, ele pode ser representado através das seguintes caracteristicas, de acordo
com [29]:

i. irregularidade: o fluxo turbulento é irregular, pois consiste no espectro de diferentes
escalas, onde as maiores escalas sao da ordem de grandeza em relagao a geometria
do escoamento (espessura da camada limite, por exemplo) e as menores escalas sao

originadas por forgas viscosas e dissipadas em forma de energia dentro do fluxo;

ii. difusividade: escoamentos turbulentos sao altamente difusivos, pois o processo de
mistura das propriedades aumenta consideravelmente quando ha turbuléncia ao invés

de um escoamento linear;

iii. altos nimeros de Reynolds (Re): escoamentos turbulentos ocorrem a altos niimero

de Reynolds, considerando que nesses escoamentos ha predominédncia dos efeitos
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advectivos, os quais sao efeitos amplificadores de instabilidades e geradores de

pertubacoes;
iv. tridimensional: fluxos turbulentos sao tridimensionais e rotacionais;

v. dissipacao: escoamentos turbulentos sao altamente dissipativos, ou seja, a energia
cinética dos pequenos vortices é transformada em energia interna (como calor),
portanto se nao houver uma fonte de geracao externa de energia para o movimento

do fluido, a tendéncia do movimento é decair;

vi. fendmeno continuo: mesmo havendo pequenas escalas de turbuléncia, ainda sao

muito maiores que a escala molecular do fluido, assim o meio é considerado continuo;

vii. fendmeno imprediscivel: é a caracteristica relativa a incapacidade de reproduzir um
dado experimento, isto é, é praticamente impossivel desenvolver duas configuracoes

idénticas de ensaio ou mesmo em simulacao numérica.

Analisar o escoamento turbulento, mesmo por experimentos fisicos, ¢ um grande
desafio, uma vez que para investiga-lo é necessaria a inclusdo de sensores, os quais
podem causar interferéncia no comportamento do fluido. A investigacao desse fendmeno é
importante para prever situagoes que podem interferir na eficiéncia, condi¢ao de operacao

e funcionamento de equipamentos [30].

A modelagem computacional é muito importante quando o objetivo é analisar o
comportamento de escoamento de fluidos. Com ela é possivel realizar diversos testes a fim
de prever o comportamento do escoamento. Em CFD existem modelos matematicos que
procuram representar a presenca da turbuléncia no escoamento. A solucao adequada do

modelo de turbuléncia busca garantir uma solugao apropriada para o escoamento estudado.

Dentre os diversos modelos de turbuléncia existentes, nao ha um modelo que possa
ser aplicado adequadamente a todos os tipos de escoamento. A modelagem de turbuléncia

pode ser dividida nos seguintes campos, segundo [31]:

i. simulagdo numérica de escoamentos via Equagoes Médias de Reynolds (RANS -

Reynolds Averaged Navier-Stokes);
ii. simulacdo de grandes escalas (LES - Large Eddy Simulation);
iii. simulagdo numérica direta (DNS - Direct Numerical Simulaton)
A DNS é a técnica mais natural para resolver o escoamento turbulento, uma vez
que as equagoes de Navier-Stokes sao discretizadas diretamente e resolvidas numerica-

mente, sendo limitado aos escoamentos com baixo ou moderado nimero de Reynolds. Na

técnica LES, as grandes escalas sao calculadas diretamente e para as pequenas escalas
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utilizam-se modelos de escalas sub-malha, sendo a formulagdo necessariamnete transiente

e tridimensional.

As equagoes da técnica RANS sao obtidas através de um conjunto de médias da
equacao da continuidade e das equacoes de Navier-Stokes, equagoes 3.16 e 3.23, sendo
elemento critico dessa modelagem a representacao das tensoes de Reynolds ou tensoes

turbulentas que descrevem os efeitos das flutuagoes turbulentas de pressao e velocidades.

Essas trés técnicas se diferem em alguns aspectos, sendo o custo computacional um
deles. A Figura 11 mostra a relacao entre o grau de modelagem com o custo computacional

de cada um dessa técnicas:

Figura 11 — Custo operacional dos modelos de turbuléncia
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Fonte: REZENDE (2009)

Com base nos recursos computacionais disponiveis para a realizagdo deste trabalho
e o fato de a literatura mostrar ser um dos métodos mais indicados quando se realiza um

estudo CFD em turboméaquinas, o método RANS foi o escolhido pelo autor.

3.4.1 EQUACOES MEDIAS DE REYNOLDS

Como ja mencionado, as equacoes do método RANS sao obtidas através de um
conjunto de médias da equacgado da continuidade e das equagoes de Navier-Stokes, porém
para a analise dessas médias é necessario escrevé-las de uma outra maneira, considerando

os seguintes vetores:

(3.30)

8
I
SIS S
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U= (v (3.31)

onde o vetor ¥ representa o vetor posicao e o vetor u representa o vetor velocidade.

A partir desses dois vetores é possivel escrever as equacoes 3.16 e 3.23 da seguinte

maneira:

8ui
&ci

—0 (3.32)

ou; ou; 1 0p 0 ( (9ui> + g (3.33)

9t " Yon, ” pow oz, \"og,

onde 7,7 = {1,2,3}. A equagao 3.32 representa a equacao da continuidade (conservagao

da massa) e a equagao 3.33 representa as equagoes de Navier-Stokes.

A partir dessas duas equacoes pode-se realizar a decomposi¢ao de Reynolds. Tal

decomposicao descreve os valores instantaneos das variaveis do movimento turbulento:

¢i = i + & (3.34)

Por definicio a média das flutuaces é nula, ¢, = 0. Assim as equacoes de Reynolds,

ou RANS, sdo obtidas a partir das equagoes 3.32 e 3.33:

o
— =0 3.35
0 (3.35)

E possivel notar a semelhanca entre as equacoes de Navier-Stokes, equacoes 3.32 e
3.33, e as equacoes RANS, equacoes 3.35 e 3.36. Uma diferenca entre elas esta na forma
como as variaveis independes se apresentam, sendo como valores médios em RANS, ao
invés de valores instantaneos. Outra diferenga é a presenca do termo —m, chamado de
tensao de Reynolds, o qual representa a influéncia das flutuacoes turbulentas no fluxo

médio. O tensor de Reynolds é dado por:

vy v'u w'd
= |uv Vv W (3.37)

uw  vw ww
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Com o aparecimento da tensao de Reynolds, sem nenhuma equagao adicional ao
sistema, ha mais variaveis do que equagoes, causando o problema de fechamento mateméatico
de turbuléncia, gerando a necessidade de modelos para avaliar o tensor de Reynolds. Como
representado na equagao 3.37, o tensor de Reynolds possui nove componentes, mas por ser

simétrico, introduz nas equagoes RANS apenas seis novas incognitas.

A abordagem mais utilizada para a modelagem da tensao de Reynolds é conhecida
como hipétese de Boussinesq [32], baseada em uma analogia entre as tensoes turbulentas
e as tensoes viscosas do escoamento laminar, assumindo que as tensoes turbulentas sao
proporcionais ao gradiente de velocidade média do escoamento, sendo o coeficiente de
proporcionalidade a viscosidade turbulenta, v;. Desta forma, assumindo o escoamento

incompressivel, a tensao turbulenta é dada por:

= ’Ut(azZ + aug) - g/i(sij (338)

. (3.39)
lsei=y
O 1ltimo termo da equacao 3.38 representa a pressao dinamica dos turbilhoes,

sendo k a energia cinética turbulenta, definida como:

v =5 () = 5 (@ + 0+ 0) (3.40)

Pelo fato da hipotese de Boussinesq nao constituir um modelo de turbuléncia, o
valor da viscosidade turbulenta sera determinado pelo modelo de turbuléncia proposto
nesse trabalho. Portanto, a equac¢ao 3.33 do RANS baseada no conceito de viscosidade

turbulenta é dada por:

O | g0 _ 9P 0 (9% 05|y, (3.41)
ot " Yow;, 0w o, \ox, 0w )| " '

onde P é a pressao modificada, definida por:

P=p+3n (3.42)

e a viscosidade efetiva v.y:

Vef = U+ 0y (3.43)
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A utilizagao da hipdétese de Boussinesq simplifica problema do fechamento, pois
introduz uma equacao para viscosidade turbulenta, ao invés de seis equagoes para cada
componente do tensor de Reynolds. Assim, a partir das equagoes 3.35 (continuidade) e
3.41 (quantidade de movimento), é possivel determinar o modelo de turbuléncia a ser

utilizado no estudo CFD proposto.

Dentro da técnica das equagdes médias de Reynolds, existem trés modelos de

turbuléncia mais comuns para uma andlise CFD:

i. k—g
. kK —w;

iii. shear stress transport Kk — w.

Para escoamento onde ha formacao de camada limite, o modelo kK — w tradicional
é superior ao modelo kK — € na solugao da regidao viscosa préxima a parede. Contudo, o
modelo kK — w requer uma condi¢ao de contorno diferente de zero para w na corrente livre,
com a solugao final do escoamento muito sensivel ao valor especificado [33], deficiéncia nao
apresentada pelo modelo k — €. O modelo Shear Stress Transport x — w foi desenvolvido
para superar as limitagoes desses dois modelos. Neste trabalho foi utilizado o modelo
RANS: SST x — w, pois a literatura mostra ser o mais adequado para aplicacoes em

turboméaquinas.

3.4.2 MODELO SHEAR STRESS TRANSPORT

O modelo SST k —w, ou SST simplesmente, mistura a formulacao robusta e precisa
do modelo kK — w na regiao préoxima a parede com a independéncia do modelo k — € na
corrente livre, sendo k a viscosidade turbulenta modelada em fun¢ao da energia cinética
turbulenta e w a taxa de dissipagao especifica da energia cinética turbulenta. Assim, o
modelo kK —w e 0 modelo k — € transformado sao multiplicados por uma fun¢ao de mistura
e somados. Desta forma, a energia cinética turbulenta e a taxa de dissipagao especifica do

modelo SST sao determinados por [34]:

Ok oK =~ 0 oK
— 4 u—=—=PFP, - " — — 44
5 —I—ulafi e — B Rw + oz, [(U ~|—a,.€vt) 8%] (3.44)
Oow _ Ow 9 5, 0 1 Ok Ow
a + ul(‘}iml =aS° — BW + 871‘] [(U + vat)] + (]_ - Fl)QO-dwagL'jaxj (345)

onde 3, 8%, 0., 04, 04 € o s20 constantes empiricas, F; ¢ a funcao de mistura da distancia

da parede, P, é um termo limitante da producao da energia cinética para prevenir o



46

acumulo de turbuléncia em regioes de estagnacao e S é o médulo do tensor deformacao do

escoamento médio Sj;.

O dltimo termo do lado direito da equagao 3.45 é conhecido como termo de difusao
cruzada, cujo principal efeito em escoamentos livres é aumentar a producao de w e |

consequentemente, aumentar a dissipacao de k. A funcao de mistura F; é definida como:

F) = tanh {argf} (3.46)

NG .5001})‘ 4pots ] (3.47)

arg; = min lmcm(ﬁ*wy, S ; CDrt?

onde y ¢ a distancia a parede e C'D,,, ¢ a parte positiva do termo de difusdo cruzada, dada

por:

1 Ok O
CD,,, = max <2p0d/€w; 10_10> (3.48)

w Oz Ox;

A viscosidade turbulenta para o modelo STT é formulada como:

a1 KR

(3.49)

v maz(ayw; SFy)

onde a; é uma constante empirica igaual a 0,3 e F5 é a funcao de mistura para viscosidade

turbulenta no modelo SST. O tensor deformacao do escoamento médio, S;; ¢ definido por:

1 8uj 8Ul
% = 2<axi * a:cj> (3.50)

A funcao de mistura F, é definida como:

F3 = tanh {argg} (3.51)
500
args = max(/g\ij; y2:> (3.52)

O termo P, ¢ dado por:

P, = mm(vtSQ; 10ﬁ*/~€w) (3.53)

As constantes empiricas do modelo SST sao obtidas combinando as constantes

empiricas dos modelos kK — € e kK —w: considerando ¢ uma constante do modelo STT e &, e
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®, as constantes do modelo k —w e Kk — €, respectivamente. As constantes ® sdo calculadas

usando a funcao da mistura entre as constantes ®; e ®,, representados na tabela 3.

Tabela 3 — Coeficientes do modelo SST

Constante SST kK —w Kk —¢€

o o, 0,
3 0,075 0,0828
B 0,09 0,09
Ow 05 10
o 05 0,856
04 0,856 0,856
a 5/9 0,44

Fonte: Ten years of industrial experience with the SST turbulence model (2003)

3.5 MALHA COMPUTACIONAL

A fim de dividir o dominio fisico do escoamento em dominios discretos ou volumes
elementares é necessaria uma malha computacional. Inicialmente, para efeito de simpli-
ficacao, a discretizagao do dominio fisico era feita em coordenadas cartesianas, porém
esse sistema é muito limitado quando o problema envolve geometrias irregulares, como na

Figura 12:

Figura 12 — Esquemas de discretizacao

A TN j/"'“‘ L
/ ) { \
\ / \ J
N
P — 1
(a) Cartesiano (b) Coincidente com a fronteira

Fonte: MALISKA (2004)

O uso de coordenadas curvilineas generalizadas ¢ uma das alternativas para a
discretizacao de dominios irregulares. Nesse sistema os volumes de controle conectam
entre si através de uma lei de formacao, no caso de malhas estruturadas, ou de forma

arbitraria, no caso de malhas nao estruturadas.
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De acordo com [13], as malhas estruturadas, com volumes ordenados, possuem a
vantagem de gerar matrizes diagonais, assim, mais faceis de serem resolvidas pelos solvers.
Entretanto, em problemas com geometrias complexas, as malhas estruturadas nao podem
ser empregadas em todos os casos. Em diversos problemas, as malhas nao estruturadas
conseguem uma discretizacao adequada do dominio fisico, mas a dificuldade na ordenacao
dos volumes elementares origina matrizes mais complexas, as quais impossibilitam a

aplicacao de muitos métodos numéricos na solugao.

O uso de malhas nao estruturadas tem recebido consideravel atencao para discre-
tizacdo do dominio em simula¢oes CFD [35], por permitir uma adequada adaptacao a
geometrias irregulares e uma geracao automatica na maioria dos softwares comercias em
geracao de malhas, além do fato de os solvers ANSYS CFX e ANSYS FLUENT serem

programados para trabalhar com malhas nao estruturadas.

A malha computacional, tanto a estruturada quanto a nao estruturada, é composta
por elementos caracteristicos, os quais sao geometrias que cobrem todo o dominio compu-
tacional sem superposi¢ao. A Figura 13 apresenta os dois principais tipos de elementos

aplicados na geracao de malhas 3D:

Figura 13 — Principais elementos de malhas 3D

(a) Hexaedro (b) Tetraedro

Fonte: REIS (2014)

A partir desses elementos caracteristicos sao gerados dois tipos de malha: hexaédrica,
composta pelo elemento da Figura 13a; e tetraédrica, composta pelo elemento da Figura
13b. Existe também a malha hibrida, a qual utiliza as duas geometrias simultaneamente,
sendo muito 1util em situacoes de elevada complexidade da geometria e limitacoes na

disponibilidade de recurso computacional.

No passado a diferenga na precisao entre os dois tipos de malha foi um argu-
mento contrario ao uso de malhas tetraédricas, mas atualmente os solvers comerciais
tem algoritmos robustos o suficiente para resolver malhas nao estruturadas com precisao,
tornando a escolha do tipo de elemento dependente do fenomeno estudado [37]. Em casos
de escoamento direcional, como o perfil de escoamento em torno de um aerofélio ou interno

a um duto, é indicado que a orientacao da malha siga a dire¢do do escoamento, que pode
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ser atingido através das faces de elementos hexaédricos. Em uma malha tetraédrica havera

elementos com faces que cruzam a dire¢ao do escoamento.

Esses dois tipos nao possuem boa representacao da solugao nas camadas adjacentes
as paredes, assim, uma malha hibrida, predominantemente hexaédrica é a mais adequada
para o estudo realizado nesse trabalho, a qual consegue reproduzir o nivel de refino

necessario a captura dos efeitos da camada limite.

Uma parte importante do controle do erro de discretizagao é criar uma malha de
qualidade. Medidas significantes de qualidade de malha podem ser categorizadas, em geral,

como ortogonalidade da malha, expansao e relagdo de aspecto:

i. ortogonalidade da malha: quao préximos os angulos entre faces adjacentes dos
elementos se aproximam do angulo 6timo (90° para hexaedros e 60° para tetraedros).
Valores de qualidade ortogonal acima de 0,1 (10% de deformagao) sao considerados

aceitaveis [38];

ii. expansao da malha: a taxa de variacdo na magnitude das areas da face ou volume

do elemento adjacente;

iii. relagdo de aspecto da malha: o grau em que os elementos de malha sao esticados
[39]. Para cada critério existe uma faixa aceitavel sugerida para minimizar os erros

de discretizagao e garantir convergéncia e precisao:

a. angulo diédrico maximo: angulo maximo contido entre os planos que se cruzam,

sendo aceitavel quando inferior a 1709

b. angulo minimo: o desvio do angulo interno de 90° para cada elemento, sendo

preferencialmente superior a 18° e obrigatoriamente superior a 9°;

c¢. mudanga de volume - é calculada para cada elemento encontrando o volume
maximo de todos os elementos vizinhos e dividindo pelo volume do préprio

elemento, dever ser inferior a 20;

d. relagdo de aspecto: é determinada pelo tamanho da aresta minimo do elemento
dividido pelo tamanho da aresta maxima, é recomendado que seus valor seja
inferior a 10000.

3.6 METODOS NUMERICOS

Conforme mencionado anteriormente, o escoamento de um fluido é governado por
equagoes diferenciais parciais, equagoes 3.32 e 3.33, as quais representam a equacao da
continuidade e as equacoes de Navier Stokes, respectivamente. Portanto, um método

numérico deve ser introduzido para resolver esse sistema de equagoes diferencias do
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problema, aproximando-as por um sistema de equacoes algébricas em pontos discretos no

espaco e tempo.

Para um estudo CFD, existem trés aproximagcoes finitas que podem ser utilizadas

no processos de discretizacao das equagoes governantes:

i. método das diferengas finitas (MDF): aproximagoes para as derivadas;

ii. método dos volumes finitos (MVF): aproximagoes para as integras de volume e de

superficie;

iii. método dos elementos finitos (MEF): aproximagoes por fungoes e fungdes de peso.

Historicamente, o MVF tem sido o método preferido pelos cientistas e engenheiros
que trabalham com a mecéanica dos fluidos, por possuir uma certa generalidade, simplicidade
conceitual e facilidade de implementacao para malhas arbitrarias. Assim, o MVF é o

método de discretizacao utilizado nesse trabalho.

3.6.1 METODO DOS VOLUMES FINITOS

O MVF busca obter equagoes aproximadas, dividindo o dominio em volumes
elementares e satisfazendo a conservacao das propriedades de transporte para cada volume.
As equagbes aproximadas sdo obtidas integrando no espago e tempo as equagdes da massa,
momento e energia, que sao a base da modelagem para a mecénica do continuo [40] em sua
forma divergente. O método nao se limita somente a problemas de mecanica dos fluidos e,

de maneira geral, envolve os seguintes passos:

i. decompor o dominio em volumes de controle: geracao da malha computacional;

ii. formular as equagdes integrais para cada volume de controle: equacao da continuidade

e equagoes de Navier-Stokes;

iii. aproximar numericamente as integrais: utiliza-se diversos métodos, por exemplo o

teorema da divergéncia de Gauss;

iv. aproximar os valores das varidveis nas faces e as derivadas com a informacao das

variaveis nodais;

v. montar e resolver o sistema algébrico obtido.

Portanto, esse método de discretizacdo do dominio fisico converte as equacgoes
diferencias do escoamento do fluido em equacoes algébricas através de pontos discretos
e sua precisao nessa aproximacao esta diretamente ligada a disponibilidade de recursos

computacionais. Por ser conservativo e poder acomodar qualquer tipo de malha [41], o
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MVF é relativamente facil de programar e quanto mais refinada for a malha, estruturada

ou nao estruturada, maior é a precisao desse método.

3.7 MODELOS DE INTERFACE ROTATIVA

Ao se definir os dominios para as simulagoes, as ligacoes entre a estrutura rotativa
(rotor) e a fixa (voluta) devem ser especificadas, a fim de transmitir integralmente os dados
de um dominio para o outro. O software de simulacgao utilizado nesse trabalho, ANSYS
CFX, possui trés modelos de interface rotativa, sendo os dois primeiros voltados, mas nao
limitados, para analises em regime permanente e o terceiro unicamente destinado para

andlises em regime transiente [39]:

i. stage;
ii. frozen rotor;

iii. transient rotor/stator.

A principal diferenca entre eles é a forma como avaliam as propriedades que
atravessam a interface. Nos modelos Stage e Frozen Rotor a malha utilizada no dominio
rotativo nao se movimenta, fazendo com que esses dois modelos possam ser usados
em simulagoes em regime permanente. J& o modelo Transient Rotor/Stator exige a
movimentacao da malha a cada passo de tempo, o que impede sua aplicagao em regime

permanente, no qual ndo ha variagoes com o tempo.

No modelo Stage sao utilizadas médias circunferenciais, por faixas, dos fluxos
através da interface, transmitindo-as como condi¢do de contorno para o componente
seguinte. Esse modelo é bastante utilizado quando a variagao circunferencial é pequena
e em maquinas com varios estagios, utilizando apenas uma passagem por estagio e é
contraindicado para simulagoes que a interacao entre os componentes fixo e rotativo seja
grande. Tanto o modelo Frozen Rotor quanto o modelo Transient Rotor/Stator tratam
os escoamento entre os dominios mudando o sistema de referéncia sem fazer medias,
possibilitando o transporte de caracteristicas locais através da interface, como recirculagoes

e ondas de choque.

O modelo Frozen Rotor é muito usado quando existe assimetria no dominio, como
a presenca de voluta, fazendo com que a variacao circunferencial seja importante. No caso
de uma bomba centrifuga, o qual é radialmente assimétrico, o modelo Frozen Rotor é o
mais indicado devido a nao utilizacdo de médias na interface, preservando a caracteristica
assimétrica do escoamento. E possivel observar a variacdo tangencial no perfil de pressio

na interface na Figura 14, sendo mais evidente na regiao mais estreita da voluta [42].
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Figura 14 — Perfil de pressao na interface rotativa - Frozen Rotor
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Fonte: ESSS (2009)

O modelo Transient Rotor/Stator é o mais completo pois capta todos os fenémenos
do escoamento, mas ¢ o que exige maior disponibilidade de recursos computacionais. Ele é
utilizado quando sao necessarias informagoes precisas da dinamica do escoamento, como
carregamentos transientes nas pas assim como outros fendmenos transiente do escoamento.
Portanto, como dito anteriormente, a simulacao descrita nesse trabalho é realizada em

regime permanente e o modelo de interface rotativa utilizado é o Frozen Rotor.

3.8 CONDICOES DE CONTORNO

As condig¢oes de contorno nas simulagoes representam os valores computacionais
conhecidos nas extremidades do dominio espacial, para quaisquer variacoes temporais. As
interfaces entre os dominios rotativo e estacionario e entre o fluido e a parede precisam estar
bem definidas. A qualidade na definicao das condig¢oes de contorno é muito importante

para a obtencao de bons resultados das simula¢oes em turbomaquinas hidraulicas.

Para o estudo CFD em uma bomba centrifuga proposto nesse trabalho, as condic¢oes

de contorno que precisam ser definidas pelo autor sao as seguintes:

i. interfaces entre os dominios rotativo e estacionario;

ii. rotagdo do dominio rotativo (rotor);
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iii. pressdo total de entrada;
iv. fluxo de massa na saida;
v. intensidade e escala de comprimento de turbuléncia;

vi. condicao de parede.

Essas condigoes sao conhecidas também como condigoes de operagao da maquina
hidraulica e existem outras condigoes que precisam de determinacao, mas sao independentes

da operacao da maquina, como pressao e temperatura do ambiente onde ela esta alocada.

O rotor da bomba deve ser definido como um dominio de referéncia mével com
determinada velocidade de rotacao, medida através da rotacao do motor elétrico, e
os dominios pré-rotor e pos-rotor devem ser considerados estacionarios. O método de

transferéncia das perturbagoes entre esses dominios também deve ser determinado.

As chamadas condig¢oes de contorno de entrada e saida, as quais para bombas
centrifugas sdo recomendadas, segundo [11], pressao total na entrada e vazao madssica na
saida. A pressao total na entrada é mais apropriada do que as condigdes de fluxo de massa
uniforme ou velocidade para casos de tubulagoes pelo fato de considerarem o perfil de
velocidade uniforme na secao de entrada. A pressao total pode ser determinada através da

relacao a seguir:

1
Ptotal = Pestatica + Pdinamica = Pst + 5:0‘/2 (355)

onde P, representa a pressao estatica medida por um manometro instalado na tubulagao,
p € a massa especifica do fluido e V' a velocidade média do fluido na se¢do de entrada.
A vazao massica na saida pode ser determinada fazendo a leitura do medidor de vazao
na tubulacao de saida, porém essa vazao é geralmente volumétrica, necessitando ser

transformada para vazao massica multiplicando pela densidade do fluido de trabalho..

A determinagao da intensidade e a escala de comprimento da turbuléncia é muitas
vezes complicado. Devido as altas velocidades dos escoamentos dentro das geometrias
complexas das turbomdquinas, o valor da intensidade normalmente varia entre 5% e 20%.
A escala de comprimento de turbuléncia descreve o tamanho dos vortices que contém alta
energia em escoamentos turbulentos e seu valor nao deve ser maior do que a dimensao
geométrica do problema, pois geraria vértices maiores do que a geometria analisada [43].

A determinacao dessas duas grandezas é baseada nas referéncias estuadas pelo autor.

A determinagao da condicao de parede utilizada também é baseada nas referéncias
estudadas pelo autor e sua escolha é dentre aquelas que o software ANSYS CFX disponi-
biliza: no-slip wall (sem escorregamento), free-slip wall (com escorregamento) e specified

shear (cisalhamento especificado).
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4 METODOLOGIA

Neste capitulo é apresentada a metodologia utilizada para desenvolver o estudo
de dinamica dos fluidos computacional introduzido anteriormente. Inicialmente, um
resumo dessa metodologia adotada, depois o modelo fisico da bomba sera apresentado,
juntamente com a parte tedrica e experimental. Em seguida sera descrita a modelagem
geométrica do sistema, sem e com a introdugao das aletas-guia. Por fim, serd apresentado
o desenvolvimento da modelagem computacional realizada pelo autor desse trabalho, a

fim de comparar o desempenho dos modelos e a validacdo da melhoria proposta.

4.1 RESUMO

O fendmeno do escoamento da bomba centrifuga KSB ETA 250-40 foi estudado
nesse trabalho por meio de simula¢ao numérica e com validacao experimental. O trabalho

estd dividido em trés etapas principais:

i. medicoes experimentais:
e a vazao e a pressao de saida da bomba foram observadas durante a operacao
do equipamento;

« arotacao da bomba é controlada por um variador de frequéncia, com o objetivo

de manter um diferencial de pressao constante;
» para cada medicao a pressao de entrada da bomba foi mantida constante por
meio de um tanque de expansao;
ii. modelagem geométrica:
e 0 design do rotor e da voluta foram desenvolvidos a partir de medi¢des em
campo;

» a geometria das aletas foi criada a partir do perfil de aerofélio Gottingen 443,

de acordo com [9];

e Os demais elementos do sistema que compoem o caminho hidraulico do fluido
(tubulagdo de entrada e tubulacdo de saida) foram medidas e desenvolvidos

pelo autor;
iii. modelagem computacional:

» 0 dominio geométrico foi discretizado para a solu¢ao numérica das equacgoes de

Navier Stokes acoplado ao modelo de turbuléncia;

« a malha adotada foi do tipo ndo estruturada, segundo recomendagoes de [35];
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e o0 modelo de turbuléncia escolhido foi o SST k — w, modelo disponivel e reco-

mendado para esse tipo de modelagem, de acordo com [33];

o Para as paredes dos elementos foi utilizada a condi¢ao impermeavel e sem

escorregamento;

« as condigoes de contorno adotadas foram: pressao total na secao de entrada
da tubulacao de sucg¢ao e a vazao massica na secao de saida da tubulagao de

descarga da bomba.

4.2 MEDICOES EXPERIMENTAIS

O objeto de estudo desse trabalho é a bomba centrifuga ETA 250-40, da fabricante
KSB, a qual pertence ao sistema de refrigeracao de uma fabrica, responséavel pelo transporte
de agua gelada da central de energia até os equipamentos que necessitam de refrigeracao.

Uma foto do equipamento em seu local de operagao pode ser vista na Figura 15.

Figura 15 — Bomba centrifuga estudada

.

Fonte: Autor (2020)

Conforme ja mencionado, esse equipamento é composto por um rotor, uma voluta
e tubulagoes de succao e descarga. O rotor esta representado na Figura 16. O sistema
dessa bomba centrifuga, Figura 17, é constituido por um motor elétrico acoplado a um selo
mecanico, sendo esse acoplado ao eixo do rotor, um variador de frequéncia, um medidor
de vazao e medidores de pressdo (mandémetros). Durante sua operagdo, a vazao da bomba
é controlada pelo variador de frequéncia, o qual varia de 20 a 60 Hz, com o objetivo de
manter um diferencial de pressdao constante a uma altura de 19m, nivel mais alto que o

fluido deve ser transportado.
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Figura 16 — Rotor

(a) vista superior (b) vista lateral

Fonte: Autor (2020)

Figura 17 — Croqui da instal¢ao
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Fonte: Autor (2020)

A seguir sao apresentadas as caracteristicas gerais da bomba e do motor elétrico

nas tabelas 4 e 5.
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Tabela 4 — Caracteristicas constritivas da bomba centrifuga

Dados construtivos Unidade Valor
Modelo - ETA 250-40
Didmetro nominal do flange de recalque mm 250
Diametro nominal do rotor mm 400
Suporte - D
Passagem minima do rotor mm 68
Pressao maxima de recalque bar 10
Pressao maxima de succgao bar 6
Temp. min/max °C —10 / 100

Tabela 5 — Caracteristicas do motor elétrico

Dado Unidade Valor
Rotagao nominal rpm 1785
Poténcia nominal kW (cv) 185 (250)

Rendimento % 93,5
Fator de poténcia - 0,89

As medicoes sao efetuadas manualmente por meio da leitura dos instrumentos de
medi¢ao disponiveis: mandémetro na tubulacdo de sucgdo, mandémetro na tubulacao de
recalque, medidor de vazao e frequéncia do variador. A partir desses dados é possivel
determinar os principais parametros de uma bomba centrifuga, como altura de carga,

poténcia de eixo, poténcia hidraulica e eficiéncia.

4.2.1 REGIME DE OPERACAO

O regime de operacao escolhido para a realizagao das medi¢oes na bomba centrifuga
nesse trabalho, e que servird como base para a modelagem computacional, é o regime no
qual o equipamento mais operou durante o periodo estudado pelo autor, definido pelos
parametros da tabela 7, sendo um possivel ganho de eficiéncia mais impactante para tais
condigoes. Assim, nao é desejado buscar o ponto de maior eficiéncia da bomba, uma vez

que tal ponto possa ser encontrado em momentos curtos ou até mesmo em raras ocasioes.

As condi¢oes ambientes durante a realizacao das medigoes estao representados na
tabela 6.

Tabela 6 — Condicoes ambientais

Condicao Unidade Valor + incerteza
Temperatura °C 23,04+ 0,05
Pressao bar 0,94 4+ 0,005

A temperatura e pressao do fluido de trabalho da bomba, assim como todas

medigoes efetuadas pelo autor estao descritas na tabela 7.
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Tabela 7 — Condicoes de operacao

Condicao Unidade Valor + incerteza
Temperatura °C 6,0+ 0,05
Pressao de succao bar 3,0+£0,05
Pressao de descarga bar 4,6 £0,05
Vazao volumétrica m3/h 561,4 £ 0,05
Frequéncia do variador Hz 34,3+£0,05

4.3 MODELAGEM GEOMETRICA

Nessa secao sera apresentada a metodologia utilizada para o desenvolvimento do
modelo CAD(computer-aided-design) referente a geometria do escoamento da dgua na

bomba centrifuga.

Entre as partes modeladas, as de maior complexidade foram a voluta e as aletas-
guia, devido a necessidade de serem modeladas manualmente por meio do recurso Desing

Modeler, do software ANSYS, sendo um procedimento demorado e bastante trabalhoso.

O rotor da bomba foi modelado com o auxilio do recurso BladeGen, também do
software ANSYS, a partir da medicao das dimensoes da pega, a qual pode ser vista na

Figura 16. As tubulagbes de succao e descarga foram modeladas utilizando o Design

Modeler.

As dimensoes geométricas da bomba utilizadas para a modelagem de suas partes
podem ser vistas nas Figuras 18 e 19. A tabela 8 apresenta os valores das variaveis da

Figura 19.

Tabela 8 — Dimensoes externas da bomba centrifuga

Dimensdo Unidade Valor

bl mm 330
b2 mm 410
f mm 600
g mm 180
h mm 400
DNa mm 300

DNp mm 250
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Figura 18 — Dimensées internas da bomba centrifuga (em mm)
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Fonte: Autor (2020)

Figura 19 — Dimensoes externas da bomba centrifuga
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Fonte: Manual Técnico KSB (2008

A partir desses dados foi possivel modelar computacionalmente os elementos da
bomba centrifuga estudada. As geometrias sem escala geradas pelo autor sao mostradas
nas Figuras 20, 21 e 22.



Figura 20 — Geometria do rotor

Fonte: Autor (2020)

Figura 21 — Geometria da voluta

Fonte: Autor (2020)
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Figura 22 — Geometria das aletas-guia

Fonte: Autor (2020)

A fim de distribuir a espessura simetricamente para as aletas foi utilizado o perfil
de aerofdlio Gottingen 443. A Figura 23 representa o perfil das aletas desenvolvido nesse
trabalho.

Figura 23 — Perfil Gottingen 443

&

Fonte: Autor (2020)

Com a intengao de reduzir a influéncia das condig¢oes de contorno sobre o resultado
final nas se¢oes de entrada e saida usando o método CFD, foram estendidas quatro vezes
o diametro, a partir da secao de entrada do rotor e de saida da voluta, gerando assim as

tubulacao de entrada e saida do sistema.

A geometria sem escala da Figura 24 representa o todo o dominio fluido referente

ao escoamento na bomba centrifuga, para a condigdo sem o uso de aletas-guia.
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Figura 24 — Dominio fluido do escoamento na bomba centrifuga

Fonte: Autor (2020)

44 MODELAGEM COMPUTACIONAL

Nessa secao ¢ apresentado o desenvolvimento da modelagem computacional utilizada
para executar as simulagoes na condi¢ao de operagao determinada pelo autor na se¢ao
4.2.1 desse trabalho. Foi desenvolvida uma simulagao em regime permanente da condicao
de operagao supracitada, com o objetivo de determinar a vazao e a eficiéncia da bomba
centrifuga e, consequentemente, a validagdo do modelo computacional. Em seguida uma
simulacao para a condicao proposta pelo autor desse trabalho, com a introducao do

dispositivo IGV na tubulagao de suc¢do da bomba.

441 MALHA COMPUTACIONAL

As malhas computacionais utilizadas nas simulac¢oes desenvolvidas foram contruidas
por meio de dois softwares de geragao de malha: Meshing e TurboGrid, os quais sao
recursos do ANSY'S [45]. O dominio do fluido foi dividido em trés partes, pré-rotor, rotor
e pos-rotor, portanto existem trés malhas para cada simulagdo, as quais se diferenciam
com relagao ao seu referencial. A malha correspondente ao dominio do rotor é rotativa,
enquanto as demais sdo estaciondrias. Além disso suas faces comuns nao apresentam

correspondéncia de localizacao de né e tamanho de elemento.
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Desse modo, foi necessario criar interfaces entre as malhas, modelo utilizado foi o
Frozen Rotor, conforme mencionado na segdo 3.7 do presente texto. As interfaces sao do
tipo GGI (General Grid Interface) e foram aplicadas entre as malhas pré-rotor e rotor e

entre as malhas rotor e pos-rotor, Figura 25.

Figura 25 — Interfaces utilizadas para conectar as malhas

Fonte: Autor (2020)

A fim de reduzir o nimero de elementos de malha do rotor, o estudo CFD desse
trabalho foi realizado para uma pa do rotor apenas, utilizando as chamadas interfaces
periddicas, as quais simulam a presenca das demais pas do rotor e a interagao entre elass

durante o escoamento. As interfaces periddicas criadas sao mostradas na Figura 26.

Figura 26 — Interfaces periédicas

Fonte: Autor (2020)
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A malha escolhida foi do tipo nao-estruturada, conforme descrito na secao 3.5
desse trabalho. Esse tipo de malha se adapta facilmente a qualquer tipo de geometria e
também é o tipo com o qual o solver utilizado trabalha. Como padrao, o software Meshing
utiliza elementos tetraédricos, mas o autor desse trabalho optou por utilizar uma malha

predominantemente hexaédrica, também conhecida como hibrida.

Na Figuras 27 e 28 pode-se ver as malhas para o dois dominios de pré-rotor, sendo

que a primeira Figura nao possui o dispositivo IGV, o qual estd presente na segunda.

Figura 27 — Malha do dominio pré-rotor
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Fonte: Autor (2020)

Figura 28 — Malha do dominio pré-rotor IGV
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Fonte: Autor (2020)

A Figura 29 mostra a malha do dominio pds-rotor.



Figura 29 — Malha do dominio pés-rotor

Fonte: Autor (2020)
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A malha do dominio do rotor, Figura 30, foi gerada completamente com elementos
hexaédricos utilizando o software TurboGrid, o qual gera um resultado mais adequado

quando se trata de elementos rotativos.

Figura 30 — Malha do dominio do rotor

Fonte: Autor (2020)

As malhas pré-rotor e pos-rotor foram refinadas com um tamanho de elemento
proximo a 6E-03 m na proximidade com as paredes na tentativa de garantir que o primeiro
n6 da malha reproduzisse um y+ < 200. Para o rotor foi definido um tamanho proximo

de 3E-03 m nas paredes, denominadas shroud e hub, e nas pés.

Um resumo dos dados das malhas pode ser visto na tabela 9 a seguir.

Tabela 9 — Resumo dos dados das malhas computacionais

Dominio Numero de nés Numero de elementos
pré-rotor 340.063 379.134
pré-rotor IGV 471.351 577.673
rotor 1.455.355 1.393.308
poés-rotor 537.442 613.838
Total simulagao 1 2.152.860 2.386.280

Total simulagao 2 2.284.148 2.584.819
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4.4.2 MODELAGEM DE TURBULENCIA

O modelo de turbuléncia utilizado em todas as simulag¢oes foi um modelo RANS,
o modelo SST: kK — w com tratamento automatico no calculo das velocidades na regiao

proxima a parede, descrito na secao 3.4 do atual trabalho.

4.4.3 CONDICOES DE CONTORNO

As grandezas utilizadas nas simulac¢oes desenvolvidas pelo autor para o calculo
da vazao, poténcia de eixo e eficiéncia da bomba centrifuga correspondem ao regime de
operacao escolhido pelo autor, descrito na secao 4.2.1 desse trabalho. As condigoes de

contorno utilizadas pelo autor nas simulagoes estao descritas na tabela 10.

Tabela 10 — Condic¢oes de contorno

Condicao Unidade Valor
Rotagao do rotor rad/s 106,86
Pressao total de succao bar 3,02
Vazao massica na descarga kg/s 155,37
Condicoes de parede - nao escorregamento
Intensidade de turbuléncia % )

A Figura 31 destaca as condicoes de entrada e saida e a condi¢ao de contorno nas

pas do rotor.



Figura 31 — Condigoes de contorno aplicadas

Fonte: Autor (2020)
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5 RESULTADOS E ANALISES

Nesse capitulo sao apresentados os resultados obtidos nas medi¢oes experimentais

e nas simulagoes numéricas e elaboradas analises acerca destes.

Duas simulagoes foram desenvolvidas, uma para as medicoes experimentais e outra
para a proposta de introduc¢ao do dispositivo IGV na tubulacdo de succao da bomba
centrifuga. Cada simulag¢ao levou um tempo de aproximadamente 16 horas para convergir
sob as condig¢oes de 10e-04 de limite residual, convergindo com aproximadamente 600

iteragoes.

Pretende-se apresentar como resultados a poténcia de eixo e a eficiéncia da bomba

centrifuga e algumas evidéncias visuais de perdas hidraulicas rotodindmicas.

5.1 MEDICOES EXPERIMENTAIS

Os valores poténcia e eficiéncia foram calculados a partir dos dados de condigao de
operacao, tabela 7. Os calculos efetuados estao evidenciados no Apéndice A e os resultados

expostos na tabela 11 a seguir.

Tabela 11 — Resultados experimentais

Grandeza Unidade Valor
Altura de carga m 19,14+ 0,5
Eficiéncia % 33,14 40,9
Poténcia de eixo kW 88,01 4+0,05
Poténcia hidraulica kW 29,17+0,7
Pressao total de sucgao bar 3,02+ 0,02
Vazao méssica kg/s 155,37 + 0,09

Velocidade angular rad/s 106,86 £+ 0,16

Com esses resultados é evidenciada a baixa eficiéncia da bomba centrifuga KSB
ETA 250-40 para as condicao de operacao estudada, quando comparado com as curvas de
desempenho dessa bomba fornecida pelo fabricante, Anexo A, nas quais a eficiéncia varia

entre 60% e 90% para a vazao utilizada.

5.2 MODELAGEM CFD

Finalizadas as simulacoes numéricas, os resultados foram elaborados. O foco foi
elaborar graficos e selecionar imagens de facil entendimento para que o leitor pudesse
assimilar bem os fendmenos descritos e compreender a influéncia do dispositivo IGV no

desempenho da bomba centrifuga, observada ao fim das simulagoes.
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Os resultados de poténcia de eixo e eficiéncia obtidos na simula¢do na condigao
sem as aletas-guia estao evidenciados no grafico da Figura 32, comparando com os valores

obtidos no experimento.
Figura 32 — Valores de poténcia de eixo o e eficiéncia obtidos na simulacao

Poténcia de eixo [kW]
50 55 60 65 70 75 8 8 90 95 100

. 88.01
Experimento

== Poténcia de eixo

J
= Eficiéncia

Simulacao

1 1 1 1 1 1 1 1 1

10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60
Eficiéncia [%]

Fonte: Autor (2020)

A diferenca entre a poténcia de eixo experimental e a obtida na simulagao numérica
para a condicao original da bomba foi da ordem de 8,5% e a diferenca entre a eficiéncia
experimental e a eficiéncia obtida na simulacao foi na casa de 10%. Essas diferencas siao
consideradas intermediarias, entretanto existem hipoteses admissiveis para tais diferencas.
Uma delas estéa relacionada com o fato de que a equacao da energia nao foi considerada
para as simulacoes, desprezando perdas por energia térmica. Além disso todas as paredes
do modelo foram consideradas completamente lisas, o que foge da realidade, principalmente
para a voluta, por ser uma peca fundida e de baixa qualidade superficial. Outra hipotese
esta relacionada com a afericao dos instrumentos utilizados nas medi¢oes experimentais,
pois erros nas medigoes, mesmo que pequenos, podem influenciar consideravelmente os

resultados das simulagoes.

Diante das incertezas envolvidas e considerando o modelo valido para o estudo
do comportamento da bomba, foi realizada a simulacao, para as mesmas condigoes de
contorno para a configuracdo com a introducao do dispositivo IGV na tubulagio de succao.
Os resultados para a poténcia de eixo e eficiéncia obtidos sao apresentados no grafico da

Figura 33, no qual existe a comparacao entre os resultados das duas simulagoes.
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Figura 33 — Valores de poténcia de eixo e eficiéncia obtidos nas simulagoes
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Fonte: Autor (2020)

Foi possivel observar um aumento na eficiéncia da bomba com a utilizacao de
aletas-guia na tubulagdo de sucgdo na casa de 2%, resultado compativel com a literatura
analisada, segundo [17], entretanto a poténcia de eixo quase nao mudou. O grafico da
Figura 34 mostra evidéncias desse ganho na eficiéncia, comparando a altura de carga e

poténcia hidraulica para as duas condigoes simuladas.
Figura 34 — Valores de poténcia hidraulica e altura de carga obtidos na simulagoes
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Fonte: Autor (2020)
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Observando os resultados, nota-se que foi obtido um ganho tanto para a poténcia
hidraulica e como para a altura de carga com a introducao de aletas-guia na tubulagao de
succao, na casa de 13% e 5% respectivamente. Assim, utilizando uma mesma poténcia

fornecida pelo motor elétrico, a bomba consegue um melhor desempenho hidraulico.

Dando continuidade aos trabalhos, sdo apresentados a seguir resultados graficos
dos valores de pressao e velocidade média nas se¢oes do escoamento do rotor. Em tese
estes graficos ilustram a flutuacdo de pressao e velocidade que um particula do fluido
sofre no percurso de entrada até a saida do rotor. Os graficos contém curvas para as duas
simulacoes efetuadas com o objetivo de comparar a variagdo desses parametros com a

introducao do dispositivo IGV.

A Figura 35 abaixo mostra o graficos das pressoes médias nas segdes do rotor desde

a entrada (posicao 1) até a saida (posicao 2).

Figura 35 — Pressao absoluta x posi¢ao no rotor
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E possivel perceber que a proposta de introducéo do dispositivo IGV na tubulacéo
de sucgao da bomba influencia na flutuagao da pressao absoluta do escoamento ao longo do
rotor. A utilizacao de aletas além de reduzir o valor minimo de pressao absoluta atingida
dentro do rotor, causa uma reducao de pressao antes da chegada do fluido ao rotor, devido
a passagem deste pelas aletas-guia. O fato de a pressao de saida do rotor ser praticamente
igual entre as duas condigoes evidencia a melhor eficiéncia da condigao proposta pelo

autor, conforme exposto no grafico da Figura 33.

Na Figura 36 ¢é apresentado o grafico da velocidade média nas segoes do rotor,

desde a entrada até a saida.
Figura 36 — Velocidade x posi¢ao no rotor
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A principal diferenca observada nas curvas de velocidade esta relacionada com os
picos e vales de velocidade. Para a condicao original o valor minimo de velocidade é menor,
porém com uma curva menos suave quando comparada com a utilizagao de aletas-guia,
evidenciando menores perdas por incidéncia na condi¢ao proposta. Pode-se observar a
presenca de picos de velocidade na regiao do bordo de ataque das péds do rotor (posi¢ao
entre 1.4 e 1.5 do grafico da Figura 36), o qual é maior para a condigao original. Esse
pico de velocidade na entrada do rotor esté relacionado com uma maior probabilidade de

ocorréncia de cavitagao, como serd discutido adiante.

Outros resultados considerados importantes estao relacionados com os campos de
pressao e velocidade na se¢ao média cilindrica das pas do rotor da bomba (essa secao é
conhecida como blade-to-blade view). Essa superficie corta o dominio do escoamento no
rotor e deseja-se obter variaveis de interesse nessa secao. As Figuras 37 e 38 apresentam

os campos de pressao e velocidade obtidos nessa abordagem.

Figura 37 — Blade-to-blade view para condicao original

(a) Campos de pressao (b) Linhas de corrente

Fonte: Autor (2020)
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Figura 38 — Blade-to-blade view para condicao proposta

(a) Campos de pressao (b) Linhas de corrente

Fonte: Autor (2020)

Analisando as Figuras 37 e 38 apresentadas pode-se perceber que as pressoes
minimas na superficies das pas diminuem com a introduc¢ao do dispositivo IGV e as
pressoes maximas diminuem ligeiramente, o que estd coerente com o grafico apresentado
na Figura 35 e com a melhor eficiéncia da condi¢ao proposta, pois a transferéncia de

energia para o fluido teve maior rendimento pela maior elevacao da pressao.

Observando as Figuras 38b e 37b é evidente a auséncia de vértices no escoamento,
o que ¢ desejavel, pois evita o chamado fluxo reverso. Pode-se observar que as velocidades
sao um pouco maiores para a condi¢ao original na regiao do bordo de ataque das pas do
rotor, caracterizada pela tonalidade mais avermelhada. Essa regido caracteriza um pico de
velocidade, assim como na Figura 36, e é a regiao na qual ha probabilidade da ocorréncia

de cavitacao.
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Nas Figuras 39 e 40 pode-se ver as linhas de corrente ao longo de toda a extensao

do escoamento para as duas simulacoes realizadas.

Figura 39 — Linhas de corrente ao longo de todo o escoamento - condi¢ao original

Fonte: Autor (2020)
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Figura 40 — Linhas de corrente ao longo de todo o escoamento - condigdo com IGV

Fonte: Autor (2020)

O fendmeno da cavitacao, o qual induz danos e perdas na bomba centrifuga, esta
relacionado com o atingimento do valor de pressao de saturagao da dgua no escoamento,
0 que ocorre principalmente na regiao do rotor. A pressao de saturacao da agua foi
considerada aproximadamente 935 Pa mediante a temperatura apresentada na segao
4.2 desse trabalho. Dessa forma, o limite minimo na escala de visualizacdo do campo
tridimensional de pressao absoluta no rotor foi definido para esse valor de pressao de

saturacdo. Assim as regioes em azul escuro nas Figuras 41 e 42 correspondem a iminéncia
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ou ocorréncia de cavitagdo, ja que nessas regides a pressao absoluta é igual ou menor que

a pressao de saturacao considerada para a agua.

Figura 41 — Pressao absoluta - condi¢ao original

Fonte: Autor (2020)

Figura 42 — Pressao absoluta - condigao com IGV

0 0.100 0.200 {m)
I ]

0.080 0.150
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Pode-se observar que os pontos de iminéncia ou ocorréncia de cavitagao se situam
exatamente na regiao do bordo de ataque das pas do rotor, conforme discutido anterior-
mente. Para a condigdo original, Figura 41, ha uma maior faixa em que pode ocorrer esse
fenémeno. J4 para a condigao proposta, Figura 42, ha uma reducao dessa faixa, porém
ela ndo deixa de existir. Assim a introducao do dispositivo IGV reduz, mas nao evita, a

probabilidade de ocorréncia de cavitacao no rotor.

Por fim, foi realizada pelo autor uma analise da economia gerada pela introducao
do dispositivo IGV no sistema da bomba centrifuga. Para essa analise foi considerado um
custo de energia elétrica de R$ 0,21 por kW h consumido, que é o valor pago pela empresa
a concessiondaria de energia. De acordo com os célculos do apéndice A, a poténcia total do
motor elétrico para a condigdo analisada foi de 105,76 kW. Assim foi possivel determinar
a economia que seria alcancada na operacao do sistema com a proposta feita pelo autor
dessa trabalho, apresentada na Figura 43, considerando as condicoes de operacao utilizadas

como sendo constantes durante toda operagao da bomba.

Figura 43 — Economia gerada pela proposta de introducao de aletas-guia
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Fonte: Autor (2020)

5.2.1 LIMITACOES

Varias suposicoes foram feitas durante e realizacao do estudo CFD, incluindo a
idealizagdo das paredes lisas e a nao utilizacdo da equacao da energia. Assim, este estudo
de comparacao das medigoes experimentais com computacionais possui suas limitagoes. A

seguir estao as restrigoes que foram levantadas durante a realizagdo desse projeto:

i. a analise de regime permanente realizada durante a simulacao fornece solucao limitada,



ii.

iii.

iv.

vi.

30

mesmo sendo uma andlise muito comum, ja uma andlise em regime transiente ¢ a
melhor abordagem para obter solugoes mais precisas, porém sao muita mais caras

em termos de tempo e recursos computacionais necessarios;

embora os valores de y+ devam ser inferiores a 200 de acordo com o modelo SST

k — w, em alguns pontos da malha esses valores foram obtidos em torno de 1200;

a modelagem geométrica dos componentes foi feita a partir de medi¢des manuais,

levando ainda em consideracao a dificuldade apresentada na modelagem da voluta;

a limitagao do recurso computacional utilizado pode ter prejudicado a precisao dos

resultados obtidos, impossibilitando uma maior qualidade da malha utilizada;

por se tratar de um equipamento de grande porte, perde-se em precisao quando
comparado com um modelo em escala, pois seria possivel a utilizacdo de uma malha

mais refinada com o mesmo recurso computacional utilizado;

por ultimo, a validade dos resultados fica a mercé da precisao e aferi¢cao dos instru-

mento de medigao utilizados nas medigoes experimentais.
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6 CONCLUSOES

Ao fim desse trabalho, pode-se perceber que seu objetivo foi alcangado com sucesso.
Os resultados da modelagem CFD foram compativeis com os resultados experimentais,
dentro da escala de incertezas envolvidas. Foi possivel verificar a melhora da performance
da bomba centrifuga através do estudo do escoamento com a utilizacao das aletas-guia na
tubulagao de sucgao. O ganho de eficiéncia atingido foi de aproximadamente 2%, onde a
eficiéncia do modelo com IGV foi de 38, 93% contra 36, 97% do modelo original e utilizando

uma poténcia de eixo de 81,1 kW e 81,04 kW, respectivamente.

E notével que o incremento de eficiéncia é bem pequeno e ainda assim o equipamento
permanece com um desempenho muito baixo comparado com suas especificacoes para a
condi¢ao nominal, fornecidas pela fabricante. Isso indica que a maior causa de perdas da
bomba nao esta relacionada com perdas referentes a regulagem da dire¢ao do escoamento
na regiao de pré-turbilhdo. Talvez essa ineficiéncia esteja relacionada com as condigoes de
operacao do sistema no qual a bomba centrifuga esta inserida, ou até mesmo por ser um

equipamento superdimensionado para sua aplicacao.

Uma conclusao interessante foi a redugao do risco a cavitagao quando utilizadas
aletas-guia na tubulagao de succao, isto é, a probabilidade de ocorréncia de cavitagao
diminui com o estudo conduzido pelo autor, aumentando a vida tutil por se tratar de
um fenémeno extremamente prejudicial ao equipamento. Nao foi possivel determinar
visualmente perdas rotodinamicas no rotor da bomba, mas foi possivel observar as melhorias
no escoamento com a introdugao do dispositivo IGV, como um aumento no incremento da

pressao, devido a reducao da pressao na regiao da entrada do rotor.

Devido ao fato das condigoes do equipamento variarem durante um dia de operagao,
por diferentes demandas do sistema de refrigeragao, um estudo de diferentes condigoes de
contorno poderia apresentar resultados mais satisfatorios, ou até mesmo desenvolver uma
faixa de operacao na qual a utilizacao das aletas-guia na tubulacao de succao é favoravel
a0 escoamento ou nao, conforme discutido na secao 3.3 desse trabalho, o que seria possivel

de implantar pelo fato de o sistema possuir equipamento redundante.

Foi possivel determinar uma economia de aproximadamente R$ 3.800 (trés mil
e oitocentos reais) por ano com a proposta desse trabalho. E uma economia pequena
quando comparada com o total gasto com eletricidade em uma industria de grande porte,
porém é consideravel ao se tratar de um equipamento apenas. Caso apds a introducao do
dispositivo essa economia for comprovada, servira de incentivo a busca de melhorias nos
demais componentes do sistema e da planta como um todo. Portanto pode-se considerar a
implementacao de aletas-guia na tubulacao de suc¢do como um projeto viavel em termos

industriais.
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6.1 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A partir das observagoes colocadas na secao 5.2.1, deixa-se algumas sugestoes para

trabalhos futuros.

Uma analise transiente dos escoamento do fluido na bomba centrifuga seria in-
teressante para uma melhor verificacdo da concordancia do modelo com os resultados
experimentais. A verificagdo da malha ao término das simulagoes devera mostrar valores
de y+ na faixa recomendada para o modelo de turbuléncia utilizado, e, caso fora da faixa,

refinando ou engrossando a malha novamente.

Uma andlise dimensional para a construcao de um modelo em escala poderia
aumentar consideravelmente a precisao dos resultados, pelo fato de o equipamento estudado
ser de grande porte. Esse modelo em escala reduzida teria a capacidade de diminuir o
tamanho do elemento de malha sem o requerimento de melhores recursos computacionais,

porém o grau de complexidade do estudo ¢ maior.

O estudo desse trabalho levou em consideragao alguns resultados de outros estudos
para a melhor posicao das aletas-guia a serem introduzidas, como distancia axial, nimero
de aletas e angulo das aletas. Os parametros utilizados foram os mais eficientes segundo
os estudos, porém esses foram determinados separadamente. Portanto seria interessante
uma analise conjunta desses parametros, com objetivo de determinar se existe influéncia,
positiva ou negativa, de algum parametro em outro e a utilizacao da ferramenta DoE, ou
Design of Experiments, poderia determinar tal influéncia, devido a robustez desse método
de analise e a capacidade de encontrar a melhor configuragao possivel da combinacao dos

parametros de estudo.
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APENDICE A - CALCULOS EXPERIMENTAIS

Figura 44 — Dados de entrada

El—Dados de entrada
Pressdo estitica de sucgdo —> Psm :=3,0bar

Pressdo estatica de descarga ->» Pstz =4, 6 bar
9

Vazdc Volumétrica —-> @:=561,4 %

Temperatura -> T:=6°C
Rotagdo do rotor -> n:=1785 rpm
Diametro da tubulagdo de sucgao —> D, :=300mm

Diametro da tubulag@o de descarga -> D,=250mm
Aceleracgdo da gravidade —> g=:9,8066i2
5

Poténcia nominal do motor -> FlfmmDal =185 kW

Fator de poténcia do motor -> FP:=0,89

Rendimento do motor -3 B =0, 935

Frequéncia do variador -> f:=34,3Hz
Cota de altura da tubulagdo de sucgéo -> Z :=0m

Cota de altura da tubulagdo de pressdo -> Z, =2,.5m

s i ki
Unidade de densidade -» di=1-2%

=)
m

Fonte: Autor (2020)

Figura 45 — Calculo da poténcia fornecida pelo motor a bomba

[E—Calculo da pot@ncia Gtil formecia & bomba pelc motor

Wnomlnal fn

W B s T )R] i e
total 60 Hz @ 60 Hiz 106, 8587 =
3
W, =W__ ‘0, -FP=88,0068 ku
W =W, . =g8,0068 k¥

m dEil

Fonte: Autor (2020)

Figura 46 — Calculo da massa especifica da agua

El—cCédlculc da massa especifica

o= 298,83852+16,292577-1 =7, 9905127-10  >-7%-46,241757-20 - 73 +105,84601-20" % 7% —281,03006-20 " 1%-75
1+16,887236-10 2-T
i 7 ki
p =996,3444 =2 m°=0-p=155,3744 -2
3 s
m

Fonte: Autor (2020)
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Figura 47 — Calculo da altura de carga real

El—calculeo da altura de carga real

vi=—2 5 00622 RS i SRR
1 N 2 5 2 o 2 s
s o
] )
n ; 2
stz 2z stl1 1
B et b= oy it

Fonte: Autor (2020)

Figura 48 — Calculo da poténcia hidraulica da bomba

El—Cé&lcule da peténcia hidraulica

W,=p-0-g-H,=29,1663 ki

Fonte: Autor (2020)

Figura 49 — Célculo da eficiéncia da bomba

[El—C&alculo da eficiéncia da bomba centrifuga

W

a -3
nP::W—=33,141 %

m

Fonte: Autor (2020)

Figura 50 — Calculo da pressao total de succao

El—cCé&lculo da pressdo total de sucglo

2
=l-p-V1 —2424, 6806 Pa

Pdlnl i

Protars = Fsey T Fainy =3, 0242 bar

Fonte: Autor (2020)

Figura 51 — Dados de saida

[E—Dados de saida

: =3 ki
Vazdo Massica ->m =155,3744 ?q
Eficiéncia —>IJP:33,141 %

Rotagdo do rotor —»> @ =106, E587r—2d

Pressao total de sucgdo —> P:ota_ll =3,0242 bar

Fonte: Autor (2020)



E—Ecenomia

Figura 52 — Calculo da economia gerada

Preco do kWh -> custo:=

x i W,
Poténca consumida —>  tetal

0,21
kW hr

Ganho —> o:=1,9648 %

=105,7583 kW

Diaric -»> di:=24 hr-W_ .

o -custo =10,4728
Mensal -> me:=3(0-di =314,1845

Rrnual -> an:=365-di=3822,5779

Fonte: Autor (2020)

Figura 53 — Calculo das incertezas envolvidas

P.i; =3 bar Ty
F,.=4%,6bar 1,

0=561 aﬁ =
" nr
T=¢ T
n=1785 rpm 1,
D,=0,3m 1

D,=0,25m i,=0

:=0,05

:=0,05

=0, 05

s

=0

g=9,8066 = i, :=0,00005

£=34,3Hz i,:=0,05

= 2
159 =8 -f-i- 1

2

1s 1z
| | == =0,1553
1785 34,3 '

W, =3B006,7971W 1,,°=0,05

o =09%96,3444 % i,,:=0,00005
14
= 2 i =
-=155,3744 22 ; =i a ) iy =0, 0887
= . s T2 7 P || 561,42 T | 996, 3242 .
L iowre m i
V,=2,20627  i;,°=0,00005
m E
Vv, =3,1769 7  i,,:=D,00005
Hp=19,1418m
2 ; 2 . 2
) Poiz 1s 11
U + - =0,5117
m{p-g) Il4,6 35,8068 996, 3444
) I z i 7
3 v 1lis iz =
i, =—— - +|=———| =2,2638-10
g 2,2062 5,B066
E {7 e
Iy = i;5 T1;s =0,5117
W, =29166,2919 W
! 2 T sl : E)
e ne ri utt £ o e =779,7277
e Ty 996,3444) | 561,24 | |9, 8066 T T ) e
n:=10,3314 y 2 ] 2
fyii= e i =0,0089
*12 72" || 3gone, 7971 29166,1918) '

Fonte: Autor (2020)
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ANEXO A - CURVAS CARACTERISTICAS KSB ETA 250-40

Figura 54 — Curvas caracteristicas da bomba centrifuga
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