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Resumo

Este trabalho refere-se & simulacao numeérica do escoamento 3D no interior de uma
bomba centrifuga industrial. A geometria em CAD da bomba foi fornecida pela em-
presa EFAFLU - Bombas e Ventiladores S.A.. Analisou-se o funcionamento da bomba
nos dois modos de operacao (bomba e turbina). Em modo directo (bomba) é feita a
simulacao do escoamento utilizando o modelo do frozen rotor, para véarias posicoes da
pa. Em modo turbina é efectuado um estudo analitico para determinar as condigoes
de fronteira usando trés métodos (Stepanoff, Williams e Chapallaz).

O trabalho aqui apresentado pode ser sintetizado em quatro partes principais. A
primeira delas diz respeito ao estado da arte, onde foi efectuada uma breve revisao
bibliografica sobre bombas centrifugas a funcionarem nos modos directo e inverso.
Aqui dé-se especial importancia a simulaco numeérica do escoamento no interior destas
turboméquinas dado que constitui o cerne deste trabalho. Ainda assim, aborda-se de
uma forma nao tao aprofundada a componente experimental das PATs (Pump As
Turbine), incluindo algumas instalagoes piloto. A validagdo dos resultados obtidos
utilizando modelos numéricos é muitas vezes feita por comparacdo com os resultados
obtidos experimentalmente, dai que também se aborde um pouco esta questdo. As
restantes trés partes deste trabalho referem-se aos resultados computacionais obtidos
para um difusor, que serve de validagdo numérica para o caso da bomba, e também
para esta a funcionar nos modos directo e inverso.

Os resultados numéricos obtidos para a bomba a funcionar em ambos os modos de
operacao permitiram retirar conclusoes importamtes. Estas conclusoes dizem respeito
a bomba a funcionar em modo directo, e também se referem a aspectos relacionados
com o projecto mecanico da bomba funcionando como turbina (PAT). Algumas das
analises do escoamento que se efectuaram para a bomba em modo directo foram alvo

de alteracOes na geometria e de experimentacdo por parte da empresa EFAFLU.
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Abstract

This work refers to a numerical simulation of 3D flow inside an industrial centrifugal
pump. The CAD geometry of the pump was provided by EFAFLU - Bombas e Ven-
tiladores S.A.. The pump was analyzed in the two modes of operation (pump and
turbine). In direct mode (pump) a simulation is made of the flow using the frozen
rotor mode,l for several positions of the blade. In turbine mode an analitical study is
made to determine the boundary conditions, using three methods (Stepanoff, Williams
e Chapallaz).

The work presented here can be summarized in four principal parts. The first one is
related to the state of the art, where a literature survey was made on centrifugal pumps
working in direct and reverse modes. Here special importance is given to the numerical
simulation of the flow inside these turbomachineries, as it is the main purpose of this
work. Nevertheless, the experimental component of the PATs is also approached,
but not so deeply, by including some experimental pilot facilities. The validation of
results using numerical models is done in many cases by comparing that results with
the experimental ones. The remainder three parts of this work refer to numerical
results obtained for a diffusor’s test case, which serves of numerical validation for the
pump case, and also for the pump working in direct and reverse modes.

The numerical results obtained for the pump working in both modes of operation
resulted in important conclusions. These conclusions, concerning to the pump in direct
mode, also refer to aspects related with the mechanical design of the pump working
as turbine (PAT). Some of the analyzes of the flow made for pump in direct mode

resulted in geometrical changes that were test by EFAFLU company.
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1. Introducao

Neste capitulo é feita uma breve abordagem sobre como surgiram as bombas a funcio-
narem como turbinas (PATs). Esta aplicagdo surge em grande medida pela crescente
procura de energia a nfvel mundial e também pela necessidade de gerir melhor os
recursos disponiveis. Sdo apresentadas algumas aplicagoes das bombas a funcionarem
em modo inverso e os principais dispositivos comerciais que foram empregues nessas

mesmas aplicacgoes.

1.1. Nota histérica

A procura de energia a nivel mundial estd a aumentar cada vez mais. Por exemplo,
segundo Joshi et al. (2005) no Irao a taxa de crescimento anual de energia é 7 %, sendo
que mais de 98% da energia priméria deriva do petroleo e gas e menos de 2 % deriva de
outras fontes de energia, como a dgua, o vento e o carvao. Neste sentido, a necessidade
de gerir de uma forma mais eficaz os recursos naturais tornou-se fundamental.

O bombeamento de 4dgua para uma melhor gestdo das redes de abastecimento
tornou-se cada vez mais importante. Foi neste contexto que surgiram as bombas
a funcionarem em modo inverso (turbina) - PATs (Pump As Turbine). Contudo, a
pesquisa sobre a utilizagao de bombas como turbinas comecou bem mais cedo, por
volta de 1930, como referido em Joshi et al. (2005)

Foi entre 1950 e 1960 que o conceito de pumped storage power plants, de 50 a 100
MW de capacidade foi evoluindo, principalmente nos paises desenvolvidos e para fazer
face aos picos de energia, como referido em Rawal e Kshirsagar (2007). A India foi
um dos paises que desenvolveu estudos sobre a fiabilidade das PATs e identificou 6000
locais a norte e a nordeste do pais para a producao de energia entre 5 a 100 kW.

A aplicagao das PAT's ¢ uma opc¢ao pratica para micro-hidricas (de 5 kW a 100 kW),
designadamente pelo seu baixo custo. Neste caso é comum a producao descentralizada
de electricidade em &reas remotas, ou seja, em pequenas comunidades ou industrias
rurais afastadas da rede eléctrica. As despesas de funcionamento destas centrais sao

muito baixas, mas o custo do capital inicial pode ser relativamente elevado e qualquer
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reducao dos custos em equipamento poderd tornar a tecnologia mais acessivel. Dai a
apeténcia das PATs que, sendo produzidas em série, tém custos relativamente baixos.
Outras areas de aplicacio destas turboméquinas sdo a producao de energia em con-
dutas adutoras que abastecem as cidades, como referido em Ramos et al. (2009), e a
indtstria quimica, para a recuperacao de energia.

Williams (1996) demonstra que uma forma de reduzir o custo do equipamento é
utilizar uma bomba em modo inverso como alternativa a uma turbina convencional.
As bombas centrifugas podem funcionar como turbinas e tém a vantagem de serem
produzidas em grandes quantidades em todo o mundo, o que as torna menos dispen-
diosas. Para além deste facto, as bombas em modo inverso quando comparadas com

as turbinas convencionais apresentam ainda as seguintes vantagens:

e A bomba e 0 motor de inducao (constituindo uma unidade) podem ser usadas

no lugar da turbina convencional e gerador;

FEncontram-se disponfveis numa vasta gama de alturas manométricas e caudais;

Estao disponiveis em grande nimero e para diferentes tamanhos padrao;

e Possuem um prazo de entrega curto devido a serem produzidas em série;

Sao de facil instalagdo, pois as suas dimensdes sao normalizadas.

A principal desvantagem na utilizacdo das PATs é a dificuldade em obter as carac-
teristicas da bomba a funcionar como turbina, estas sdo necessarias para seleccionar
a bomba a adquirir para uma determinada aplicagdo. Os fabricantes de bombas nor-
malmente ndo tém informacio acerca da altura manométrica e caudal das bombas a
funcionarem em modo inverso.

Segundo Rawal e Kshirsagar (2007) e avaliando o cenério actual da crescente procura
de energia, as micro e pequenas centrais hidroeléctricas tornaram-se uma nova area
de aplicacao para as bombas a funcionarem como turbinas.

A primeira instalagdo de uma bomba a funcionar como turbina, com gerador de in-
dugdo e IGC (Induction Generator Controller), foi instalada numa quinta em Yorkshire
Dales no norte de Inglaterra em 1991. Esta instalacao foi criada como um projecto
de demonstragao durante cinco anos, para posteriormente a tecnologia ser passivel de
ser transferida para outros paises, como referido em Williams (1996).

Diversos estudos tém sido efectuados em prol de um melhor entendimento da fisica
do escoamento nestas maquinas. Estes trabalhos tém utilizado ferramentas analiticas,

experimentais e numericas. As ferramentas de CFD (Computational Fluid Dynamics)
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permitem analisar o escoamento no interior das PATs e observar onde existem perdas
hidréulicas, assim como outros fenémenos (vortices, separacao da camada limite, etc.).
Em termos econémicos e de precisao, este tipo de ferramentas é cada vez mais viavel

para substituir alguns ensaios experimentais.

1.2. Dispositivos comerciais de PATs

Como o mercado de bombas é vasto, e sendo estas produtos padrdo, é sempre mais
barata a sua utilizagdo quando comparadas com as turbinas convencionais. Segundo
Péscoa (2010) o custo de uma pico-turbina para determinada aplicacdo pode ascender
a 7000 € e o da PAT, para a mesma aplicacio, tera valores da ordem dos 1000
€. As questoes operacionais, e de manutencdo, também sdo mais simples no caso
das bombas, tal como refere Rawal e Kshirsagar (2007). A utilizacao de bombas a
funcionarem como turbinas (PATs) tem uma vasta gama de aplicagdes. A produgao
de electricidade para iluminacdo doméstica, sobretudo em zonas montanhosas que
fiquem descentralizadas da rede, o carregamento de baterias e outras aplicaces de
carga intermitente, bem como o bombeamento de 4dgua em redes de abastecimento,
sao algumas das aplica¢gbes comuns das PATs.

Como referido anteriormente, a primeira instalagdo de uma PAT com motor de
indugao e IGC foi numa quinta em Yorkshire Dales. Segundo Williams (1996), o
equipamento mecanico instalado consiste em trés unidades de bombas, sendo que a de
menor capacidade produz cerca de 800 W de poténcia eléctrica. Estas trés unidades
sao capazes de fornecer energia a muitas solicitagoes da quinta onde estao instaladas,
incluindo a iluminagao, TV, frigorifico e pequenas ferramentas.

Segundo Williams (1996) em 1992 foi instalada uma PAT com gerador de indugao,
em Nagrok no sudoeste de Indonésia, como parte do programa German Technology
Ezxchange (GTZ). A bomba foi ligada através de acoplamento directo a um motor de
indugao (a funcionar como gerador) e tem uma poténcia eléctrica de 4,5 kW. A bomba
e o gerador correspondem a menos de 10 % do custo total da instalacao, que foi de
aproximadamente 4000 délares Americanos. A electricidade produzida pelo sistema
é usada para iluminar 45 casas e para carregar baterias. O periodo de retorno do
investimento foi estimado em cinco anos, o custo da instalacdo para os consumidores
foi menor do que os precos normais praticados pela companhia de electricidade da
Indonésia.

Em 1996 foi instalada uma PAT de pequena dimensdo, em paralelo com uma, valvula

de redugao de pressao (figura 1.2.1), em Barnacre no noroeste de Inglaterra, como se
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refere em Williams et al. (1998). Este sistema é usado para recuperar a energia que
é dissipada pelas valvulas de reducao de pressao, estas sdo utilizadas nos sistemas de
abastecimento de dgua para regular os niveis de pressdo a jusante. De outra forma
a energia seria dissipada na valvula de controlo de pressdo e nao seria aproveitada.
Neste caso a energia necessaria para o funcionamento da central de dosagem de cloro,
do sistema de abastecimento de dgua para a cidade inglesa de Blackpool era fornecida
por baterias de chumbo. A poténcia eléctrica necessaria para o funcionamento da
instalacdo de abastecimento de d4gua aumentou. Em particular com a instalagdo de
aquecedores eléctricos para manterem a temperatura da central de dosagem de cloro
constante, e com a introdug¢do de uma bomba de amostragem, bem como com o
aumento substancial da instrumentacado e equipamentos de emergéncia. Face a esta
energia adicional requerida foram investigadas trés hipdteses: aumentar o niimero de
baterias (o0 que se provou ser muito dispendioso), extrair energia da rede eléctrica (o
que custaria 50 000 libras Inglesas), ou utilizar uma fonte de energia isolada. A Bechtel
Water Technology, promotora do empreendimento, reconheceu haver potencial para
poduzir a energia adicional através do aproveitamento da energia dissipada na valvula
de controlo de pressao. Dado que a pressao a saida destes sistemas deve ser mantida
acima da pressao atmosférica, as turbinas de accao, como as Pelton ou Cross-flow, nao
podem ser usadas, pois estas descarregam & pressao atmosférica. Poderia ser usada
uma turbina Francis, mas seria uma aplicacao muito dispendiosa. Em alternativa,
pode ser usada uma bomba padrdo a funcionar como turbina, particularmente se o
caudal nas tubagens for mais ou menos constante.

Nesta instalacao de Barnacre utilizou-se entao uma PAT. Este sistema usa sé parte
da queda de pressao (3,6 bar), do abastecimento de dgua potavel para a cidade de
Blackpool, para produzir 3,5 kWh de energia eléctrica necessaria ao funcionamento
da estacao de tratamento de dgua potavel (central de dosagem de cloro). Durante os
meses de Inverno, a altura manométrica medida através da PAT é de cerca de 19 m

e o caudal é de 35 1/s. O rendimento global do sistema, 7,, é dado por:

_ Pout _ Pout _ 3500 N
o= B = 5.Qg.H 1000%0,035x 9,81 x 19

Dado que o rendimento do motor de indugao a funcionar como gerador, 7gen, ¢ de

0, 54.

aproximadamente 81 %, o rendimento da turbina, 7, ¢ dado por:

no 0,54
Ngen 0,81

n = =0, 66.

O rendimento da PAT é um pouco inferior ao rendimento méximo da bomba, que
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Figura 1.2.1.: Diagrama esquematico do sistema de recuperagao de energia, utilizando
uma PAT em paralelo com uma valvula de controlo de pressdo, em
Barnacre (U.K.) - Williams et al. (1998).

nesta instalacdo e de acordo com as curvas caracteristicas fornecidas pelo fabricante
é 69 %.

Segundo Williams e Rodrigues (2008), em Thima, uma aldeia do Quénia, também
foi instalada uma PAT para a produgao de electricidade (2,2 kW). A PAT consiste
numa bomba centrifuga monobloco que foi seleccionada para se ligar directamente a
um motor de indu¢ao a funcionar como gerador, como se pode ver na figura 1.2.2. A
seleccao da bomba teve por base um meétodo de previsao simples usado com sucesso
por outros engenheiros. Ainda assim, fizeram-se testes iniciais que vieram mostrar
que a PAT, para a velocidade requerida pelo gerador (para manter a frequéncia nos
50 Hz), nao estava a operar nas condi¢oes 6ptimas de funcionamento. Como solugao
optou-se por reduzir o didmetro do rotor, o que melhorou bastante as condicoes de
funcionamento. Neste projecto também foi utilizado um controlador de carga elec-
tréonico para manter a velocidade do gerador constante, e assim a PAT trabalha com
um caudal fixo. A instalacdo fornece energia eléctrica a mais de cem consumidores, o
custo por habitacdo é reduzido para que as familias de baixos rendimentos o possam
suportar.

Outra aplicacdo inovadora que utiliza PATs foi instalada em Java, na Indonésia,

para accionamento directo de bombas de abastecimento de d4gua. Neste caso foram
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Figura 1.2.2.: Vista parcial da PAT de Thima (Quénia) com uma poténcia instalada
de 2,2 kW - Williams e Rodrigues (2008).

Multi-stage
Pump

Figura 1.2.3.: Esquema de instalagido de uma PAT para accionamento directo de bom-
bas de abastecimento de dgua, em Java (Indonésia) - Williams e Rodri-
gues (2008).

instaladas uma série de PATs, em paralelo, que utilizam a queda de dgua subterranea
de um sistema de cavernas. Neste sistema a dgua subterrdnea entra na PAT, onde
a energia cinética e de pressao se transformam em energia mecinica. Esta energia
mecéanica por unidade de tempo corresponde & poténcia mecénica disponivel ao veio
da turbina, que ir4 accionar a bomba por meio de uma caixa de velocidades. Posteri-
ormente, a 4gua é bombeada para um tanque & superficie, como podemos ver na figura
1.2.3. As bombas foram testadas pelo fabricante (KSB) antes da instalagao, e foram
feitas algumas modificagbes no rotor de modo a melhorar o desempenho da turbina.
Estas modifica¢bes permitiram que a PAT principal alcangasse um rendimento de 81
%, com uma poténcia disponivel ao veio de 45 kW, como é referido em Williams e
Rodrigues (2008).

Podemos constatar que sdo varias as aplicagoes onde as PATs se podem implemen-
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tar. Nesta seccao foram referidas cinco aplicacoes deste tipo de dispositivos. A nivel
econdmico, e em aplicagoes especificas, as PATs tém vantagens em relagdo a outro
tipo de solucdes. Apesar da instalacao deste tipo de maquinas se efectuar ja ha algum
tempo os estudos computacionais, nomeadamente utilizando ferramentas de CFD, sao
necesséarias para que se possa compreender cada vez melhor o escoamento no interior
das PATs. S6 assim se podem fazer as adaptacoes necessarias ao bom funcionamento
da bomba em modo inverso, sem necessidade de recorrer a um processo experimental

dispendioso.

1.3. Objectivos do presente trabalho

No panorama nacional, a investigacao do escoamento 3D de bombas centrifugas a fun-
cionar nos dois modos de operacdo (bomba e turbina), utilizando ferramentas de CFD,
ndo é muito comum. A excepcao sdo os trabalhos que, desde hé varios anos, tém vindo
a ser desenvolvidos pela secgdo de hidraulica do Departamento de Engenharia Civil do
IST (Ramos et al. (2009) e Simao e Ramos (2010)). Contudo, em paises como a China,
Espanha, Franca, India, etc. a investigacdo nesta area tem ja alguma tradicdo. Por
exemplo, na Universidade de Owviedo em Espanha, comecaram-se a fazer os primeiros
estudos acerca da simulagao do escoamento turbulento em bombas centrifugas no ano
de 2000. Pelas razoes ja mencionadas, e também devido & oportunidade surgida de
poder fazer um estudo de simulagdo computacional sobre uma bomba centrifuga real,
com uma geometria bastante complexa, foram os motivos mais que suficientes para
aceitar este desafio.

O principal objectivo deste trabalho, de modelagao numérica, consistiu em criar a
malha da geometria da bomba centrifuga industrial em estudo, e em simular o esco-
amento 3D nos dois modos de operagao (bomba e turbina) para diferentes modelos
de interacgao rotor/voluta. Iniciou-se o estudo com a simulacdo do escoamento num
difusor usando diversos modelos de turbuléncia (k — e, Spalart-Allmaras e k—w SST),
tendo-se analisado o escoamento com funcoes de parede e a influéncia do parametro
yT = 1. Isto fez-se com o objectivo de verificar qual o modelo de turbuléncia que
se aplica melhor & modelagao em gradientes de pressao desfavoraveis. Verificaram-se
ainda quais os modelos de turbuléncia que apresentam melhores resultados utilizando
funcoes de parede, e também calculando o escoamento na subcamada laminar (situa-
¢ao em que o parametro yt = 1).

Como modelos de interaccao rotor/voluta simulou-se o escoamento no interior da

bomba, em modo directo, para os modelos estacionarios mizing-plane (MP) e frozen
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rotor. Comecou-se por simular o escoamento utilizando o modelo do mizing-plane,
tendo-se constatado, mediante a elevada discrepancia entre os pontos obtidos compu-
tacionalmente e os experimentais, que este modelo ndo é o apropriado para a geometria
da bomba em estudo, tendo-se optado pelo modelo do frozen rotor.

A deteccao de fenémenos fisicos no escoamento, como sejam vortices ou zonas de re-
circulacdo, de separacdo da camada limite e escoamentos secundarios, nos dois modos
de funcionamento da bomba também passam pelos objectivos deste trabalho. Es-
tes fendmenos fisicos permitem sugerir alteragoes a geometria da bomba, de modo a
melhorar o seu desempenho nos modos directo e inverso.

Algumas das alteragdes foram discutidas com a empresa EFAFLU - Bombas e Ven-

tiladores S.A., tendo sido objecto de implementacao em fabrica.

1.4. Estrutura da dissertacao

Apos se terem apresentado os objectivos deste trabalho de simulacdo computacional,
nesta seccao, descreve-se a forma como a presente dissertacdo esta estruturada.

O primeiro capitulo é de caracter introdutério e faz uma resenha histérica do con-
texto em que surgiram as bombas a funcionarem como turbinas (PATs). Descreve
ainda as principais aplicacGes destas maquinas e os respectivos dispositivos comerciais
implementados.

O segundo capitulo diz respeito ao estado da arte, onde se faz uma revisdo bibli-
ografica sobre a modelagao analitica, experimental e computacional do escoamento
turbulento em bombas centrifugas e PATs. Apesar de se ter efectuado uma pesquisa
destas trés componentes, da-se especial cuidado a modelacao analitica de PATs e &
modelacdo do escoamento turbulento em bombas centrifugas e PATs, pois estes sdo
0s temas centrais deste trabalho.

No terceiro capitulo sdo apresentados os modelos analiticos para as bombas a fun-
cionarem em modo inverso (PATs). Este capitulo estd dividido em seis seccoes, as
primeiras cinco abordam os modelos ou métodos analiticos (Stepanoff, Viana, BUTU,
Williams, e Chapallaz), sendo a tltima secgao referente a utilidade dos mesmos. Neste
trabalho sdo apenas feitas simulacdes para os métodos de Stepanoff, Williams e Cha-
pallaz.

O quarto capitulo esta dividido em quatro seccoes e esté relacionado com o modelo
numérico. Neste capitulo sdo apresentadas as principais equagoes de governo, que sao
a base de todo o c6digo numérico utilizado pelo codigo comercial Fluent. E ainda feita

a descricdo das equagdes pertencentes a cada modelo de turbuléncia (k — €, Spalart-
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Allmaras e k—w SST) e modelo inviscido. Ainda neste capitulo é feita uma abordagem
dos modelos de interac¢ao entre o rotor e a voluta (frozen rotor, mizing-plane e sliding
mesh), onde se refere os principais fenomenos nao-estacionarios, terminando com a
apresentacao da geometria e uma descricao da malha da bomba centrifuga em estudo.

O quinto capitulo é dedicado aos resultados numeéricos, comecando por apresentar
a instalagdo experimental da empresa Efaflu - Bombas e Ventiladores S.A., local onde
foram efectuados os ensaios experimentais da bomba. Este capitulo estd dividido
em cinco seccoes, sendo a primeira referente & instalacdo experimental e as restantes
quatro referem-se aos resultados numéricos obtidos para o caso do difusor cénico,
para a bomba a funcionar em modo directo (bomba) e modo inverso (turbina), sendo
a altima seccao dedicada a comparacao dos resultados numéricos obtidos para a bomba
a funcionar nos dois modos de operacao. Ao longo destas quatro sec¢des sdo descritas
as principais observagoes e conclusoes.

No sexto capitulo sdo descritas as conclusées do trabalho de uma forma mais global,
dado que as principais observacoes e conclusoes foram apresentadas, em detalhe, ao
longo do capitulo anterior. Neste tltimo capitulo pretende-se mostrar todo o enca-
deamento logico deste trabalho e as suas conclusoes, assim como sugerir trabalhos

futuros.



2. Estado da Arte

Este capitulo faz uma revisdo do estado da arte referente aos temas centrais deste
trabalho. Inicia-se o estudo referindo os trabalhos de investigacao e desenvolvimento
referentes a PATs, abordando-se as componentes analitica e experimental das mes-
mas. Posteriormente, é introduzido o estudo da modelac¢ao do escoamento turbulento
em bombas centrifugas e PATs, onde se abordam varios temas: modelos matematicos,
condicoes de fronteira e malha, principais problemas na modelagao do escoamento tur-
bulento, aspectos de interacc¢ao rotor-voluta e pardmetros geométricos que interferem
na fisica do escoamento destas turboméquinas. Sao descritos os trabalhos de CFD
desenvolvidos para modelacao do escoamento em bombas centrifugas, sendo que estes

sdo facilmente adaptaveis & modelacao do escoamento turbulento em PATs.

2.1. Modelacdao analitica de PATs

Como o comportamento de uma bomba a funcionar como turbina (PAT) é diferente
do modo directo, a previsdo das curvas caracteristicas das PATs torna-se dificil. Os
fabricantes de bombas nao fornecem as curvas caracteristicas das mesmas a funci-
onarem em modo inverso. Excepcdo a este comportamento é a empresa KSB. Por
esta razao torna-se importante estabelecer uma correlagao entre os desempenhos em
modo directo (bomba) e modo inverso (turbina), esta é essencial para a selec¢ao da
turboméquina apropriada para determinado local, como referido em Derakhshan e
Nourbakhsh (2007).

A modelacdo analitica mais comum de PATs baseia-se no ensaio experimental de
bombas centrifugas normalizadas. Para isso, fazem-se ensaios de bombas centrifugas
com velocidades especificas diferentes a funcionarem em modo inverso. A partir das
suas curvas caracteristicas (altura de queda, poténcia e rendimento) obtidas experi-
mentalmente, conseguem-se estabelecer relacdes analfticas para calcular o ponto de
melhor rendimento (BEP) da PAT, baseado nos BEPs da bomba centrifuga e da PAT
da méaquina ensaiada. Em Derakhshan e Nourbakhsh (2007) o estudo que é reali-

zado sobre curvas caracteristicas de bombas centrifugas a funcionarem como turbinas
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consiste nisto mesmo, ou seja, na previsao do BEP de uma PAT a partir de mode-
los analiticos. Esta previsao é feita a partir das rela¢des da altura de queda (H),
caudal volumétrico (@), poténcia (P) e rendimento (n) entre a turboméaquina a fun-
cionar como turbina e bomba para os respectivos BEPs. Outros métodos analiticos
(Stepanoff, Sharma, Alatorre-Frenk, etc.) foram desenvolvidos para prever os pontos
de melhor rendimento das PATs. As especificagdoes hidraulicas das bombas, especi-
almente a velocidade especifica, bem como os métodos analiticos apenas nos dao o
desempenho de uma bomba centrifuga em modo turbina. Na préatica é necessério um
procedimento para seleccionar a PAT mais adequada para uma determinada central
mini-hidroeléctrica, com base nos dados experimentais e no ponto de operacao da PAT
(que depende das condicoes do local, ndo sendo usualmente coincidente com o ponto
de melhor rendimento da turboméaquina).

A literatura referente aos modelos analiticos de PATs encontra-se bastante dispersa.
Para além do exemplo de modelac¢ao analitica de PATs apresentado no paragrafo an-
terior e os cinco métodos analiticos que sao abordados no terceiro capitulo deste
trabalho, existem ainda métodos analiticos para a modelacido da PATs que tém uma
base mais matematica. Em Derakhshan e Nourbakhsh (2008) o ponto de melhor ren-
dimento de uma bomba centrifuga industrial a funcionar como turbina foi conseguido
utilizando uma anélise tedrica baseada na razao de areas. Este método tedrico per-
mite calcular a altura de queda, poténcia e rendimento de uma PAT no ponto de
melhor rendimento. Tem em consideracao as perdas hidraulicas no rotor e na voluta,
as perdas mecénicas devido ao atrito nos rolamentos e as perdas volumétricas devido
as folgas entre o rotor e o estator. Em Giilich (2008) podemos ver o balang¢o de ener-
gia em detalhe considerado numa turbina deste tipo, este esta relacionado com todo
o tipo de perdas que o método baseado na razao de areas tem em consideracao. Este
método foi desenvolvido por Williams e Anderson e estima componentes hidraulicos
em modo inverso com base nas caracteristicas do funcionamento em modo bomba.

Relativamente aos resultados obtidos para a PAT e para o ponto de melhor rendi-
mento (BEP), o método analitico prevé para os grupos adimensionais do caudal (¢),
da altura de queda (v), da poténcia (7) e do rendimento (n) valores em 1,1 %, 4,7 %,
5,25 % e 2,1 % mais baixos do que os dados experimentais, respectivamente. A altura
de queda e a poténcia previstas pelo método analitico sdo inferiores aos experimentais,
em particular devido ao escoamento na voluta e as perdas no rotor, como referido em
Derakhshan e Nourbakhsh (2008). Em conclusao, esta metodologia fornece um mé-
todo analitico para calcular o ponto de melhor rendimento da bomba em modo inverso

com base nas caracteristicas geométricas e hidraulicas da mesma. Este método preveu
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valores ligeiramente inferiores aos experimentais. Facto é que as perdas na voluta e

no rotor devem ser avaliadas com exactidao.

2.2. Modelacao experimental de PATs

As pequenas estacoes hidroeléctricas tornaram-se atractivas, em particular depois da
crise do preco do petroleo nos anos 70 até aos dias de hoje. Como tal, o uso da bomba
como turbina (PAT - Pump As Turbine) é, como vimos, uma alternativa atraente.
Contudo, o custo por kW da energia produzida pelas pequenas centrais é maior do que
o das grandes centrais hidroeléctricas. Como a instalacdo e manutencdo de bombas
sao tarefas relativamente faceis e baratas, e de seu ponto de vista econémico, afirma-se
que o retorno de capital das PAT’s entre 5-500 kW é de dois anos ou menos, como
referido em Derakhshan e Nourbakhsh (2007).

Apos se ter efectuado uma revisao bibliografica sobre trabalhos experimentais, in-
cluindo instalagoes piloto, como descritas no capitulo introdutério, constatou-se que
estas tém sido desenvolvidas um pouco por todo o mundo. Em 2007, Derakhshan e
Nourbakhsh fizeram um estudo experimental sobre as curvas caracteristicas de bombas
centrifugas a funcionarem como turbinas que possuem velocidades especificas diferen-
tes. Para isso os autores testaram em laboratoério (numa mini-hidrica) quatro bombas
centrifugas a funcionar em modo inverso.

Em Derakhshan e Nourbakhsh (2007) podemos ver a planta da referida mini-hidrica
que foi instalada na Universidade de Tehran, no Irdo. Basicamente, a PAT (instalagao
de ensaio) é constituida por uma bomba centrifuga industrial, diversos tubos, uma
placa com medidor de orificio (para medir o caudal no tubo de descarga), um gerador
( acoplado a um brago graduado e a vérios pesos, sempre que se pretenda medir
o binario ao veio da turbina), um controlador de carga electrénico (para manter a
frequéncia de um gerador sincrono convencional) e barémetros (para medir a pressao
entre 0 e 5 bar).

Os resultados experimentais mostram que uma bomba centrifuga de baixa veloci-
dade especifica (N < 56 [m, m?/s]) pode operar adequadamente como turbina para
varias velocidades de rotacao, alturas de queda, H, e caudais volumétricos, (), sem
qualquer problema mecénico. Em comparacao ao modo bomba e para a mesma ve-
locidade de rotagao, a PAT trabalha com alturas de queda e caudais superiores. Por
sua vez, os rendimentos sdo quase os mesmos em ambos os modos de operagao (bomba
e turbina). Para a mesma velocidade especifica, entre duas bombas, a mais eficiente

a funcionar como turbina é a que apresenta maiores valores de h e ¢g. O parametro A
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é definido como o quociente entre a altura de queda da turbina no ponto de melhor
rendimento BEP (Best Efficiency Point) e a altura de queda da bomba também no
BEP. O parametro ¢ é definido de igual forma, mas é referente ao caudal.

Em 2008, Derakhshan e Nourbakhsh fizeram uma investigagdo tedrica, numérica e
experimental de uma bomba centrifuga a funcionar em modo inverso (PAT). Para
verificar os resultados numéricos a bomba também foi testada como turbina no banco
de ensaios da Universidade de Tehran, observando-se uma concordéancia inaceitavel
entre os resultados numeéricos e os experimentais em modo turbina. Por outro lado
os resultados numeéricos estao em boa concordincia com os experimentais em modo
bomba, nao s6 para o ponto de melhor rendimento mas também para as zonas de
carga parcial e sobrecarga, como referido em Derakhshan e Nourbakhsh (2008).

A modelacao experimental de PATs ¢ também muito importante para a valida-
¢ao dos modelos numéricos utilizados na simulacdo do escoamento no interior destas

turboméquinas.

2.3. Modelacao computacional do escoamento turbulento

em bombas centrifugas e PATs

A modelagdo do escoamento turbulento em hombas centrifugas comporta vérias fases.
A primeira fase, que consiste na construcdo da malha, é muito importante e delicada,
pois a precisdo e exactiddo dos resultados numéricos depende significativamente da
suavidade desta. Por esta razao, aquando da construcao da malha, é necessario que se
tenham em consideracdo os pardmetros do aspect racio e skewness, que determinam
a sua qualidade.

Consoante o objectivo que se pretenda para a simulaciao do escoamento, e de acordo
com a disponibilidade de poder de calculo, assim se opta por determinado modelo
de calculo (estaciondrio ou ndo-estacionario). Ainda que o célculo nao-estacionério,
utilizando o modelo sliding mesh (SDM), seja o que simula melhor o escoamento
turbulento no interior destas turbomaquinas. No entanto, pode nao estar disponivel
para todos os utilizadores industriais ou académicos, pois exige uma elevada carga
computacional. A imposicao das condigoes de fronteira e a utilizacdo de modelos de
turbuléncia fazem parte das fases posteriores & construcdo da malha. Mais uma vez,
o critério de escolha do modelo de turbuléncia esté relacionado com a capacidade de
processamento de calculo, e também com a natureza do problema e a qualidade dos
resultados que se pretenda.

O corpo de conhecimento que se adquire nas varias fases ou etapas respeitantes a
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modelacao do escoamento turbulento em bombas centrifugas facilmente se “extrapola”

para o escoamento em PATs.

2.3.1. Modelos matematicos, condicdes de fronteira e malha

Para a simulac¢do da bomba centrifuga nos dois modos de operacdo (bomba e turbina)
houve a preocupagao de ver na literatura que modelos matemaéticos se podem empregar
na modelagdo destas turbomaquinas, bem como quais sdo as condigoes de fronteira
que se costumam aplicar e qual o tipo e a dimensao da malha.

Ja em 1992, Croba apresentava trabalhos onde desenvolvia com profundidade um
modelo numérico. O autor desenvolveu um algoritmo de céalculo do escoamento bidi-
mensional numa bomba centrifuga. Trata-se de um modelo que discretiza as equagoes
de governo de acordo com o método de volumes finitos, e aplica um algoritmo hibrido
para os termos convectivos e uma estratégia SIMPLE para o acoplamento entre os
campos de pressao e velocidade. As equacoes de Navier-Stokes sao resolvidas em co-
ordenadas polares e ¢é utilizado um modelo de turbuléncia de duas equagoes, o modelo
de turbuléncia k — e. Este modelo resolve o escoamento quer para o rotor (incluindo
os termos das forcas centrifuga e de Coriolis) quer para a voluta. Para obter o célculo
usando as malhas estruturadas do rotor e da voluta, o modelo introduz uma interpo-
lacao geométrica bi-linear baseada no escalonamento das duas malhas, de forma a que
se possam mover uma em relacao a outra (constituindo-se uma zona de sobreposicao).
Podemos ver em detalhe a malha empregada por este autor na figura 2.3.1. A evolu-
¢ao temporal realiza-se por intermédio de um método implicito. Os célculos fazem-se
primeiro no rotor, partindo de uma distribuicao circunferencial de pressao uniforme a
saida, e depois efectua-se o calculo na voluta. De seguida repete-se o processo utili-
zando como condicao de contorno a distribuicao de pressao obtida a partir do célculo
na voluta, como referido em Pérez (2000).

Em Blanco-Marigorta et al. (2000), para a simulagdo numérica do escoamento no
interior de uma bomba centrifuga industrial, utilizou-se uma malha nao estruturada.
Esta é composta por 18948 células na zona de entrada, 37872 células no rotor e 34254
células na voluta. Estes ntimeros de células ndo sdo suficientes para uma simulacdo
precisa da camada limite, mas dao valores correctos para o desempenho da bomba,
e permitem analisar os detalhes dos principais fenomenos envolvidos. A simulacdo
do escoamento foi efectuada com o cédigo numérico Fluent, usando o modelo sliding
mesh como modelo de interacgao rotor-voluta. O modelo matemaético resolve as equa-
coes de Nawier-Stokes para escoamento 3D incompressivel, incluindo o termo da forca

centrifuga no rotor e os termos nao-estacionirios. Embora a dimensdo da malha nao
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Figura 2.3.1.: Detalhe da malha utilizada por Croba na modelagao computacional do
escoamento 2D numa bomba - Pérez (2000).

seja suficiente para efectuar o calculo na camada limite, foram utilizadas funcoes de
parede com o modelo k — € padrao. O esquema de discretizacao espacial foi de 22
ordem, implicito. Como algoritmo de acoplamento pressao-velocidade foi utilizado o
SIMPLEC. Relativamente as condigoes de fronteira foi imposta na entrada uma distri-
buicao axial de velocidades, uniforme e estacionaria. Esta velocidade permite impor
o caudal do escoamento. Na saida é mantida uma pressdo estitica constante. Foram
impostas condigbes de ndo escorregamento entre as pas do rotor e as paredes, e entre
a carcaca (voluta) e a parede do tubo de entrada.

Em Pérez et al. (2003), para o estudo relativo das forcas radiais ndo-estacionarias
desenvolvidas no rotor de uma bomba centrifuga, com variacdo da folga radial, foi
utilizado o mesmo modelo matematico de Blanco-Marigorta et al. (2000). A principal
diferenca nas malhas destes estudos numéricos é todo o cuidado no refinamento da
malha na regido da lingua da voluta. Quanto as condic¢bes de fronteira, neste caso, foi
imposta na entrada uma condicdo de pressao total, e na saida a pressao estética.

Em Asuaje et al. (2005) é efectuado um estudo numeérico 3D do escoamento no
interior de uma bomba centrifuga. As simulagbes foram efectuadas com o codigo
CFX-TASCflow, utilizando o modelo do frozen rotor como modelo de interacgao
rotor-voluta para as varias posicoes circunferenciais. Como modelos de turbuléncia
utilizaram-se os modelos Kk — €, kK — w e SST. As malhas da conduta de entrada e da
voluta sao nao estruturadas com 104 973 e 217 753 nos, respectivamente. A malha do
rotor é estruturada e possui 355225 nés. Relativamente as condigdes de fronteira foi
imposta uma pressao total de 101325 Pa na entrada e um caudal massico na saida,
uma condicado de periodicidade em duas superficies simétricas posicionadas num plano

médio & passagem das pés e a condicao de ndao escorregamento em todas as paredes.
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Em Derakhshan e Nourbakhsh (2008), para a simulagdo numérica de uma bomba
centrifuga a funcionar em modo inverso, construiu-se um modelo 3D da bomba que
inclui o rotor e a voluta, esta tem aproximadamente 700000 células. Teve de ser
criado o modelo completo 3D da bomba, visto que um canal formado por uma tnica
péa néo é suficiente para estudar a variacao circunferencial do escoamento causado pela
voluta. A simulagdo do escoamento foi realizada com o c6digo numérico FineTurbo
V.7, que é um codigo baseado numa discretizacao em volumes finitos para malhas
estruturadas multi-bloco. Este cédigo numeérico utiliza como modelo fisico-matemaético
as equacoes RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes). O esquema de discretizagao
espacial utilizado foi de 2% ordem. Quanto as condi¢des de fronteira, na entrada foi
imposto um caudal (definindo-se a direcgdo da velocidade), e imposeram-se a energia
cinética turbulenta x e a sua taxa de dissipacdo e. A saida foi imposta uma pressio
estatica. Finalmente, foi aplicada uma condicao de periodicidade entre duas pas.

Gonzélez et al. (2008) fizeram uma simulacdo do escoamento de bombas centrifugas,
de succao dupla, a funcionarem nos dois modos de operacdo utilizando o mesmo
modelo matematico que foi usado em Blanco-Marigorta et al. (2000), e em Pérez
et al. (2003). Foi criada uma malha nao estruturada para definir as zonas de entrada
e saida (mais de 100000 e cerca de 150000 células, respectivamente) e o mesmo tipo
de células foram criadas para definir o rotor e a voluta (250000 células e 235000
células, respectivamente). Na voluta foi refinada a malha na regido junto da lingua.
Relativamente as condicoes de fronteira, estas foram as mesmas que foram impostas

em Pérez et al. (2003), para ambos os modos de funcionamento.

2.3.2. Principais problemas na modelacdo do escoamento em bombas
centrifugas

Apesar da simulagdo numeérica de uma bomba centrifuga industrial ndo ser tarefa facil,
em particular devido as dificuldades associadas & dindmica de fluidos computacional:
modelacao de turbuléncia, separacdo de escoamento, camada limite, etc., esta permite
conhecer em detalhe o escoamento interno na méaquina. As instalagoes experimentais
e os aparelhos (sistemas LDV e PIV) para fazer uma anélise detalhada do escoamento
dindmico no interior de uma turboméquina hidraulica tornaram-se mais complexos
e dispendiosos. O escoamento em qualquer turbomaquina hidraulica é sempre 3D e
nao-estacionario. No entanto, o projecto dessas maquinas comeca com a hipdtese do
escoamento ser estacionario, o que apenas é valido de forma aproximada para pontos
de operacao préximos do de projecto.

Em Blanco-Marigorta et al. (2000) destacam-se os problemas especificos, para além
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dos usuais em CFD, que surgem na modelacao do escoamento no interior de bombas

centrifugas. Estes problemas especificos estao relacionados com:

e A geometria extremamente complexa de uma bomba centrifuga: é necessario
um grande ntimero de nés de calculo e, devido ao parametro skewness (que esta
relacionado com a distor¢ao da malha), normalmente as malhas ndo-estruturadas

permitem melhor convergéncia do que as malhas estruturadas;

o A transferéncia de energia é gerada principalmente pela forca centrifuga no rotor:
uma simulacao usando o modelo de cascata de pés nao é adequada, e estes termos

da forca devem ser incluidos nas equagcoes da zona em movimento;

e Ainteraccdo entre o rotor e a voluta requer um processo de solugio néo-estacionario
para calcular as derivadas das equacoes no tempo. A posicao da pa relativamente
a lingua da voluta também deve ser tida em consideracdo. Isto pode ser parci-
almente efectuado de uma forma quasi-unsteady, ou seja, calcula-se novamente
a solucao para diferentes posi¢oes da malha e faz-se um célculo do escoamento
nao-estacionério, ao mesmo tempo que a malha do rotor desliza para cada passo

de tempo.

O aparecimento de zonas de recirculagdo, ou com efeito de swirl, na entrada do rotor
e na saida da voluta também sao problemas que surgem na modelacao do escoamento
em bombas centrifugas. A extensdo dos dominios afectados a estes componentes, por
razbes numéricas e fisicas € essencial, dado que os problemas de convergéncia e respec-
tivas instabilidades do escoamento sao prevenidas se a zona de swirl for capturada no
interior do dominio de simulac¢do. Asuaje et al. (2005) na sua simulac¢ao do escoamento
no interior de uma bomba, centrifuga tiveram de estender os dominios na entrada do
rotor e na saida da voluta para resolver este tipo de problema. Normalmente a zona
de swirl na entrada do rotor aparece para escoamentos inferiores ao ponto de melhor
rendimento (ponto nominal).

A disposicao da folga radial entre o rotor e a lingua da voluta, e o efeito da inde-
pendéncia da malha nos resultados numeéricos, também sio dificuldades encontradas
na modelacao do escoamento em bombas centrifugas, como referido em Minggao et al.
(2010).
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2.3.3. Aspectos de interaccdo rotor-voluta (modelos do frozen rotor,
mixing-plane e sliding mesh)

A modelagdo do escoamento no interior de bombas centrifugas e PATs, em particu-
lar para simular a interaccao entre o rotor e a voluta é preferencialmente efectuada
usando o modelo sliding mesh. Apesar de ser o modelo que exige maior carga com-
putacional, também é o que simula melhor o escoamento nao-estacionario no interior
destas turboméquinas. Existem alguns estudos que utilizam o modelo estacionério do
frozen rotor e sdo raros os que utilizam o modelo mizing-plane. Este tltimo modelo é
mais utilizado para bombas com pés no difusor e ndo para bombas centrifugas, como
referido em Giilich (2008).

Em Blanco-Marigorta et al. (2000) é realizada uma simulacao numeérica do escoa-
mento no interior de uma bomba centrifuga industrial ( Worthington EWP-65-200). A
simulacao é efectuada com o codigo numeérico Fluent, usando o modelo sliding mesh,
este permite o movimento relativo da malha do rotor em relacdo a voluta. O escoa-
mento nas bombas centrifugas é um fenémeno 3D complexo, envolvendo turbuléncia,
escoamentos secunddrios e instabilidade. A juntar a isto, a geometria estudada por
estes autores também é complexa e assimétrica. Por conseguinte, o movimento re-
lativo entre o rotor e a voluta gera uma interacgdo instavel, que afecta ndo s6 as
caracteristicas globais da bomba, mas também é responsavel por flutuacoes de pres-
sdo. Estas sdo as principais fontes de vibragdo e ruido hidraulico, pois interagem
com o circuito e produzem forcas sobre todas as partes mecénicas. O célculo nao-
estacionario, combinado com a técnica de deslizamento entre malhas, revelou-se uma
boa ferramenta na investigacdo da interaccao rotor-voluta. Escoamentos secundarios
na voluta foram analisados através da helicidade do escoamento, mostrando que estao
mais concentrados perto da saida do rotor.

Em Pérez et al. (2003) podemos encontrar um estudo relativo as forgas radiais, nao-
estacionérias, desenvolvidas no rotor de uma bomba centrifuga com variacao da folga
radial. Segundo os autores, o escoamento de fluido no interior de uma bomba centri-
fuga é caracterizado por um campo de escoamento circunferencialmente nao-uniforme
e nao-estacionério. Este estd associado & frequéncia de rotacdo das pas. Consequen-
temente, geram-se flutuacoes de pressao cujas magnitudes sdo muito dependentes do
ponto de operacao (caudal) da bomba. Para além disto, existem algumas caracteristi-
cas geométricas que afectam estas flutuagoes de pressao, nao s6 no interior da bomba,
mas também no restante circuito hidraulico. Uma delas é a folga radial entre a saida

do rotor e a voluta na regiao da lingua. Para realizar este estudo foram considerados
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dois rotores com diametros externos diferentes (190 mm e 200 mm) para uma tnica
voluta, variando-se desta forma a folga radial. O estudo comporta uma componente
experimental e uma componente numérica, que utiliza o modelo sliding mesh para
simular a interaccao rotor-voluta sob diferentes condicGes de operagao. Este estudo
permitiu concluir que, para os caudais abaixo do caudal nominal as diferencas na
amplitude da pressdo sdo muito pequenas e limitadas a uma regido perto da lingua
da voluta. Para caudais superiores ao caudal nominal as diferencas na amplitude da
pressdo (para os dois rotores) sdo ainda mais baixas. Com as flutuagoes de pressao é
possivel obter as forcas radiais a frequéncia da passagem das pas, tendo em considera-
¢ao o angulo polar das mesmas relativo a esta frequéncia, e para cada valor do caudal.
Quando apenas as flutuacoes de pressao sao consideradas (em amplitude e fase), os
resultados numeéricos e experimentais descrevem a mesma for¢a. Por outro lado, o
efeito das variagOes axiais e a falta de uniformidade na velocidade em redor da voluta
sdo importantes quando as forcas ndo-estaciondrias sdo consideradas. Em suma, os
autores constataram que a variacdo da folga radial de 15,8 % para 10 % do raio do
rotor ndo causa um forte efeito nas flutuacdes de pressdo em qualquer frequéncia e,
em particular, & frequéncia da passagem das pés.

Em Minggao et al. (2010) é efectuada uma previsdo do desempenho de bombas
centrifugas utilizando como modelo de interac¢do rotor-voluta o modelo do frozen
rotor. O objectivo deste estudo é avaliar a precisao do método numeérico em detalhe.
Para isso, simularam-se seis bombas centrifugas normalizadas com o cdédigo numérico
Fluent, para as condicoes de projecto e fora de projecto. s autores concluiram
que as discrepancias na previsao das curvas da altura de queda e do rendimento,
utilizando um céalculo estacionério, sao inferiores a 5 % por comparagdo com as curvas
experimentais. Referem ainda que o modelo numérico utilizado d4 uma boa previsao

do desempenho das bombas centrifugas e pode ser aplicado na pratica da engenharia.

2.3.4. Parametros geométricos que influenciam a fisica do escoamento
em bombas centrifugas e PATs

As tolerancias geométricas no interior das bombas centrifugas e PATs, especialmente
entre as partes moveis e estiticas das mesmas, sao muito importantes pois determinam
a fisica do escoamento no interior destas turboméquinas.

Em Williams e Rodrigues (2008) podemos encontrar informagao sobre a anélise do
escoamento no interior de duas bombas centrifugas a funcionarem em modo inverso
(PATs). Este trabalho foi feito utilizando as ferramentas de CFD e ensaios experi-

mentais. Os dois modelos computacionais criados para as PATs (para uma velocidade
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especifica de 24,5 rpm) diferem entre si no didmetro do olho do rotor. Um modelo
da PAT é referente ao diametro do olho do rotor de uma bomba padréo, e o outro
tem um didmetro superior. Para investigar os efeitos das perdas hidraulicas, devido
& alteracdo da area do olho do rotor, o dominio computacional foi dividido em zonas.
Os autores concluiram que o aumento na area do olho do rotor nao tem efeito na
curva de poténcia, isto para toda a gama de condigdes de operagdo. Contudo, um
decréscimo significativo na altura de queda é evidente na regido de carga parcial da
PAT com o aumento da area do olho do rotor. Ao analisarem as perdas hidraulicas
ao longo das zonas do dominio computacional, os autores observaram que ha uma
reducdo significativa das perdas no olho do rotor e na zona do tubo de sucgdo para
a regido de carga parcial. Com esta andlise do escoamento constatou-se que a area
do olho do rotor pode ser fundamental no desempenho de uma PAT, principalmente
na regiao de carga parcial, dado que esta caracteristica geométrica pode ter um efeito
significativo nas perdas hidraulicas nas referidas zonas.

Em 2008, Spence e Teixeira fizeram um estudo paramétrico sobre a influéncia que
as variacoes geométricas tinham nas flutuagoes de pressao que ocorrem no interior
de uma bomba centrifuga de dupla entrada. Segundo Spence e Teixeira (2008) as
flutuacoes de pressao podem ser problematicas durante o funcionamento das bom-
bas centrifugas, e tém sido estudadas com vista a, em primeiro lugar, aumentar a
vida 1til dos componentes e, em segundo lugar, reduzir o ruido e a vibracao. Esta
investigacao relativamente ao estudo paramétrico comporta quatro pardmetros geo-
métricos: cutwater clearance gap (distancia radial entre o rotor e a lingua da voluta),
vane arrangement (num rotor de entrada dupla consiste em compensar o arranjo das
pas num lado do rotor, para que ndo coincidam com as pas no lado oposto), snub-
ber clearance gap (distancia radial entre o didmetro de saida do rotor e a voluta) e
sidewall clearance (distancia axial minima entre o rotor e a voluta). Foram investi-
gados trés caudais (Qn, 0,5.Q, € 0,25.Q,, em que @, representa o caudal nominal)
e as flutuacoes de pressao foram analisadas em quinze locais diferentes. Os autores
concluiram que, em geral, o cutwater gap e o vane arrangement sao os parametros
geométricos que mais influenciam as flutuacoes de pressao. O minimo cutwater gap
deve ser 6 % do diametro do rotor, o vane arrangement deve utilizar um desfasamento
de 30°, ou seja, deve coincidir com uma posicao intermédia, e o snubber gap deve ser

aproximadamente 0,64 % do diametro do rotor, arredondado ao milimetro.

20



3. Modelos analiticos para bombas em

modo inverso

O desempenho de uma bomba centrifuga normalizada a funcionar em modo inverso
(turbina) pode ser obtido a partir de resultados de ensaios experimentais (que ra-
ramente estao disponiveis) ou através de uma previsdo matematica. Varios autores
investigaram o comportamento das bombas a funcionarem como turbinas, apontando
para determinados factores em comum: o rendimento de uma PAT é inferior ou, no
méximo, igual ao da bomba funcionando em modo normal. A PAT deve operar com
caudal e altura manométrica superiores ao da operacao como bomba e com a mesma
rotacdo, para que o rendimento em ambos os modos seja 0 mesmo, como se refere em
Ricardo e Viana (2004). Na literatura sdo usualmente apresentadas cinco metodolo-
gias para prever o desempenho de uma bomba a funcionar como turbina. Os modelos

mais conhecidos sao os métodos de Stepanoff, Viana, Williams, e Chapallaz.

3.1. Método de Stepanoff

Os estudos teoricos de Stepanoff (1962) permitiram-lhe concluir que o caudal, @
(m?/s), e a altura manométrica, H (m), das PATs se relacionam com o rendimento,

n (%), méximo da bomba atraveés das equacoes,

HpEgp,

Hpmp, = b (3.1.1)
BEP,
(BEP,

QBEp, = —— (3.1.2)

\/IBEP, '

Os indices t e p significam turbina (turbine) e bomba (pump), respectivamente.
O indice BEP (Best Efficiency Point) diz respeito ao ponto de melhor rendimento
em ambos os modos de operacdo. Ou seja, se for conhecida a curva caracteristica da
bomba em modo directo é possivel prever os valores Hpgp, € Qpgp, para a bomba

em modo inverso.
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3. Modelos analiticos para bombas em modo inverso

3.2. Método de Viana

O meétodo de seleccao das PATs implementado por Viana (1987) permite definir a
altura manométrica e caudal de bombas comerciais a operar em modo inverso. Para
isso, o método utiliza os coeficientes obtidos experimentalmente pelo autor, sendo

estes referidos a velocidade especifica, ngp[rot|, da PAT,

103.n.4/Q;
(g-H)**

Ngh = (3.2.1)

Os coeficientes experimentais foram obtidos a partir de uma correlacao entre caudais
e alturas manométricas, nos pontos de melhor rendimento (BEPs), nos dois modos de

operacao. Estes sao calculados de acordo com as relacoes,

Hpgp,
kyp = BEEy 3.2.2
" Hpop, ( )
ky = Qper, (3.2.3)
QBEP,

Este método é aplicavel a uma velocidade especifica (ngq,) entre 40 e 200, obtendo-
se os coeficientes de correlacao a partir do grafico da figura 3.2.1. Dado o caudal de
projecto (@) e a altura manométrica do aproveitamento (H) calcula-se a velocidade
especifica, utilizando inicialmente a velocidade de rotacao n de 3600 rpm. Caso a
velocidade especifica nao se encontre no intervalo de 40 a 200, recalcula-se o ny;, para
1800 rpm. Note-se que este modelo foi desenvolvido para uma rede eléctrica de 60
Hz, e terd de ser adaptado para uma rede europeia de 50 Hz. Com o valor de ngy,
determinam-se os coeficientes de altura manométrica kj e caudal k,. Conhecidos
estes coeficientes selecciona-se, a partir das curvas caracteristicas em modo bomba

fornecidas pelo fabricante, a PAT tendo por base as expressoes,

H, = H.ky, (3.2.4)

Qp = Qr-kq. (3.2.5)

Como as bombas normalmente podem operar com velocidades de rotacdo um pouco
diferentes de 1800 e 3600 rpm, a altura manométrica e o caudal encontrados para a

velocidade de rotacao nominal da bomba devem ser corrigidos, através das formulas
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3. Modelos analiticos para bombas em modo inverso

khekg _I

Figura 3.2.1.: Coeficientes que correlacionam os caudais e alturas manométricas das
bombas e PATs nos BEPs, segundo Viana (1987) - Ricardo e Viana
(2004).

de afinidade, com origem nos grupos adimensionais das turboméaquinas,

n 2
H,, = < :) H,, (3.2.6)
t
Tin
Qp. = n: Qp. (3.2.7)

onde:

H,,. ¢ a altura manométrica da bomba corrigida para a velocidade de rotagao no-
minal [m];

nn, ¢ a velocidade de rotacdo nominal da bomba [rpm];

nt € a velocidade de rotagao da PAT [preferencialmente 1800 ou 3600 rpm];

Qyp. ¢ o caudal da bomba corrigida para a velocidade de rotagao nominal [m3/s].

O rendimento da PAT seré, teoricamente, o mesmo da bomba no ponto seleccio-

nado.

3.3. Método BUTU

Em 1992 Chapallaz realizou ensaios experimentais que demonstraram que as equagoes
de Stepanoff apresentam grande discrepancia na previsao do escoamento em PATs,
nao devendo ser utilizadas em projectos. Este autor cita um método empirico, desen-

volvido experimentalmente no México, denominado BUTU. Neste método as relacoes
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3. Modelos analiticos para bombas em modo inverso

entre as poténcias hidraulicas, Py, das bombas nos modos directo e inverso foram

correlacionadas, obtendo-se as seguintes equagdes:

j2
“MBEPY 9 w3, 40,205, (3.3.1)
Py BEP), P
H
BB 0,85 x 0 pp + 0,385, (3.3.2)
Hpgp, 4

NBEP, = NBEP, — 3. (3.3.3)

Para pontos fora do ponto de melhor rendimento (BEP) esta metodologia introduz

as seguintes expressoes:

9 PpEp,
-WonBEPt-\/T (3.3.4)

60. (9.Hppp,)**

Wst =

1
k=— , 3.3.5
0,96 X (we — 0,2)" %% 4+ 0,13 (3:3.5)

P, :(1_,{)‘( Qi )2%.( Qt ) (3.3.6)

Pggp, QBEP, QBEP,

<0,37><P i 4)
e BEP; -1

Py,
= + 1. 3.3.7
Py BEP), 0,37 ( )

onde:

wst € a velocidade angular [adimensionall;

P ¢é a poténcia nominal [W];

n é a velocidade de rotacao [rps|;

p & a massa especifica da dgua [kg/m?);

g & a aceleracio da gravidade [m/s?];

k ¢ um parametro que tem em consideracio a velocidade de rotacdo da PAT no
ponto de melhor rendimento [adimensionall.

Segundo o autor, o método BUTU pode apresentar erros da ordem de 10 % em

relacao aos rendimentos determinados.
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3.4. Método de Williams

Um outro método foi desenvolvido por Williams, este também é baseado nos valores
do BEP da bomba em modo directo. Neste caso iguala-se o rendimento da PAT ao
rendimento méaximo da bomba operando como tal, quando as relagoes (3.4.1) e (3.4.2)

se verificam.

QBEP

Qt == 078 P B (341)
BEPP
H

H =170 (3.4.2)
BEPY

Estas equagoes permitiram, segundo o autor, alcancar resultados bastante precisos

para prever o ponto de funcionamento da bomba em modo inverso.

3.5. Método de Chapallaz

Chapallaz propés um método semelhante ao de Viana. Contudo, o método proposto

aplica-se a uma faixa muito maior de velocidades especificas. Define-se a velocidade

m3/2
S

1/2
) .rpm |, de acordo com a equacao,

VQt

nqt - nt.W.

especifica no Sistema Técnico, ng [(

(3.5.1)

Posteriormente, calcula-se a velocidade especifica da bomba, ngp,, e o caudal da

mesma, QBEPP )

nqt

ap = 5789 (3.5.2)
@BEP, = % (3.5.3)

Com o caudal da bomba e a sua velocidade especifica estima-se o rendimento teérico
da PAT através do grafico da figura 3.5.1. Partindo-se da velocidade especifica da
bomba, e do rendimento tedrico, interpolam-se os coeficientes de altura manométrica,
cp, e caudal, cq, usando os gréaficos da figura 3.5.2. Com estes coeficientes determina-se

entdo o caudal, @)p, e a altura de queda, H,, da bomba,

_ @

Q=" (3.5.4)
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Figura 3.5.1.: Estimativa do rendimento teérico da PAT - Ricardo e Viana (2004).

H;
cn

H, = (3.5.5)

Quando necessario corrige-se o caudal e a altura de queda estipulados pelas equagoes
(3.5.4) e (3.5.5) para a velocidade de rotagao nominal da bomba. Esta correcgao é feita
usando as férmulas de afinidade, equacoes (3.2.6) e (3.2.7). Com os valores corrigidos
obtém-se no grafico do fabricante o rendimento real da PAT, considerado igual ao da

bomba no ponto calculado.

18
ch B 15
cq
186 LE ]
\ el A .

v \ . . A
] m 40 w0 80 00 120 0
ngp

| — 560 —70%  80% 35%|

Figura 3.5.2.: Coeficientes da altura manométrica, ¢, (& esquerda) e caudal, ¢4, (&
direita), de acordo com Chapallaz - Ricardo e Viana (2004).
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3. Modelos analiticos para bombas em modo inverso

3.6. Utilidade dos modelos analiticos

Em resumo, em Ricardo e Viana (2004), sao apresentadas cinco metodologias para
a seleccao de PATs. Contudo, as de Stepanoff, Viana, Williams e Chapallaz sao
geralmente as consideradas mais importantes. Os métodos de Stepanoff e Williams
tém apenas em consideracao o rendimento maximo da bomba, diferindo no expoente
do denominador, como podemos ver nas equagoes (3.1.1), (3.1.2), (3.4.1) e (3.4.2). Por
outro lado, os métodos de Viana e Chapallaz tém em conta a variacdo de geometria
do rotor, pois tém em consideragdo a velocidade especifica da bomba.

Estes métodos permitem fazer uma previsdo que é necesséria a seleccao da bomba
- PAT para determinado aproveitamento. Embora em muitas situacdes se tenha
verificado a necessidade de efectuar ajustes posteriores, em particular agindo sobre o
didmetro do rotor.

Neste trabalho utilizou-se o modelo CFD, capitulo 5, para verificar qual dos varios
métodos apresenta uma melhor capacidade de previsdo. Estes métodos foram ainda
uteis para definir as condi¢bes de fronteira a impor no codigo CFD quando preten-
demos calcular o escoamento na bomba em modo turbina. Desta forma evitou-se
efectuar um célculo muito afastado do ponto de funcionamento nominal, neste modo

de operacao.
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O utilizador de qualquer programa computacional, quer seja o Fluent ou outro codigo
numérico qualquer, deve ter em mente as equagoes e algoritmos de correcgdo dos va-
rios parametros que estao por detras de toda a interface grafica. No caso particular
da simulagdo em dinamica de fluidos computacional (CFD) as equages de governo,
como sao o caso da equacao da continuidade e das equacoes de Nawier-Stokes sdo
fundamentais para a implementagdao do c6digo numérico Fluent. Desta forma, neste
capitulo faz-se uma abordagem das equacoes de governo, dos esquemas de interpola-
¢ao das variaveis e dos algoritmos de correccdo. Sao ainda tratadas as condigoes de
fronteira, o método de multigrid para acelerar o processo de convergéncia, os modelos
de turbuléncia existentes no Fluent, assim como os modelos de interacgao entre o rotor

e a voluta.

4.1. Resolucao das equacoes de governo

Na analise do funcionamento de turboméaquinas sdo necessarios procedimentos com-
putacionais que fornecam informacdo adequada sobre o escoamento. Em CFD, esta
informacao é quase sempre satisfeita calculando os valores médios das propriedades
do escoamento no tempo (velocidades médias, pressoes médias, tensdes médias, etc.).

Para que se possa definir uma propriedade média do escoamento convém que se
apresentem determinados conceitos. De acordo com Versteeg e Malalasekera (1995),
define-se o valor médio de uma variavel «, de uma propriedade ¢ do escoamento, da

seguinte forma,

At
a= Alt/cp(t) dt. (4.1.1)
0

Em teoria deve-se considerar o limite do intervalo de tempo, At, aproximadamente
infinito. Se o At for suficientemente grande, de forma a exceder as escalas de tempo
das variagOes mais pequenas (devido aos vortices de maiores dimensoes) da proprie-

dade ¢, entdo o nao depende do tempo (t) em que a média é iniciada. Esta definigao
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4. Modelagao numérica do escoamento

do valor médio de uma propriedade do escoamento é adequada para escoamentos do
tipo estacionario. Em escoamentos dependentes do tempo (ndo-estacionarios) a média
de uma propriedade no tempo é tomada como sendo a média dos valores instantaneos
da propriedade, ao longo de um grande ntimero de experiéncias identicamente repeti-
das, designadas por ensemble average. Podemos ver esta distincao dos dois tipos de
escoamento na figura 4.1.1.

A propriedade ¢ do escoamento é dependente do tempo e pode ser pensada como
composta pela soma de uma componente média estacionaria o e de uma componente

/ .. 2 1
flutuante, ¢ , sendo esta variavel no tempo e com valor médio nulo, de acordo com a

eq. (4.1.3).

ot)=a+¢ (), (4.1.2)
] At
o = At/go/ (t)dt = 0. (4.1.3)
0

Para ilustrar a influéncia das flutuacoes da turbuléncia no escoamento médio tém-se
em consideragao as equagoes de Navier-Stokes. Equagoes (4.1.5), (4.1.6) e (4.1.7), e
a equacao da continuidade para um escoamento incompressivel com viscosidade cons-
tante (equagdo (4.1.4)). Como é usual utilizam-se coordenadas Cartesianas, de modo
que o vector de velocidade, b, tenha u como componente em x, v como componente

€Il y € w COmo componente em z.

div(b) = 0, (4.1.4)
% + div (ub) = —;g]; + v.div gradu, (4.1.5)
% + div (vb) = ;gz + v.div gradv, (4.1.6)
ng + div (wb) = —;g]j + v.div gradw. (4.1.7)

Para investigar os efeitos das flutuagdes substituem-se nas equagoes (4.1.4), (4.1.5),
(4.1.6) e (4.1.7) as variaveis do escoamento b (componentes u, v € w) e p pela soma

das suas componentes média e flutuante.
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Escoamento estacionario Escoamento nfio-estaciondrio

Figura 4.1.1.: Tempo médio para um escoamento estatisticamente estacionéario (a es-
querda) e valor médio para um escoamento ndo-estacionario (a direita).
Esta figura foi adaptada de Ferziger e Peric (2002).

Desta forma temos as seguintes equacoes:

b=B+b,u=U+u,v=V4+v, w=W+uw,p=P+p. (4.1.8)

Dado que os operadores div e grad sao ambos diferenciais, as regras que a seguir se
apresentam podem ser aplicadas a uma quantidade a = A+ d’, e as suas combinagoes

com um escalar flutuante, p = a + gO/:

diva = div A, div (pa) = div (pa) = div (aA) + div (ﬁ) ,

div grad ¢ = div grad o. (4.1.9)

Assim, o tempo médio é tomado em consideragdo aplicando as regras referidas em
(4.1.9). Considerando a equagao da continuidade (eq. (4.1.4)) temos entao o seguinte:
divb = div B = 0. (4.1.10)

A equagao anterior é a eq. da continuidade para os valores médios do escoamento.
De modo similar, aplicando as mesinas regras a equacao da quantidade de movimento
segundo x (eq. (4.1.5)) , os termos individuais da equacdo podem ser escritos da

seguinte forma:

ou U ——~ , (T
5= o div (ub) = div (UB) + div (ub),
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10 10P —
2P ————: v.div gradu = v.div gradU. (4.1.11)
p Ox p Ox
Substituindo os termos de (4.1.11) na equagao (4.1.5) obtém-se a equacao da con-

tinuidade, segundo x, para os valores médios das propriedades do escoamento,

—— _ 10P
%It] + div (UB) + div (u’b’) = —(((;U + v.div gradU. (4.1.12)
— ———’
I i 1 iv v

Repetindo o processo para as equagdes (4.1.6) e (4.1.7), obtém-se as equagdes da

continuidade segundo y e z para os valores médios das propriedades do escoamento,

oV —— 10P .
T + div (VB) + div (U b ) ==~ + v.div gradV, (4.1.13)
I 1 v
— 10P
8;;/ + div (W B) + div (w’b') = —88 + v.div gradW. (4.1.14)
I, —— 2
I I 1 [;V v

Note-se que os termos [, II, IV e V das equagdes (4.1.12), (4.1.13) e (4.1.14) tam-
bém aparecem nas equacgoes escritas na forma instantanea, eqs. (4.1.5), (4.1.6) e
(4.1.7). Mas a aplicacdo do conceito de média introduz um novo termo (/II) nas
equacoes da quantidade de movimento. Este termo envolve o produto de flutuacoes
de velocidade e corresponde a convecgdo de quantidade de movimento, devida a essas
mesmas flutuacdes. E costume colocarem-se estes termos no lado direito das equa-
¢Oes, em particular para se apresentarem na forma de tensées turbulentas adicionais

segundo as componentes da velocidade U, V e W:

ou , 10P _ o2 v ou'w
e +div(UB) = Y + v.div gradU + | — or " oy s ] . (4.1.15)
ov , 10P , o'y w2
e +div(VB) = ooy + v.div gradV + | — gr oy 0= ] ,  (4.1.16)
ow . 10P , ow'w’  'w  Ow'?
o + div(WB) = s + v.div gradW + | — or oy o ] . (4.1.17)
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Figura 4.1.2.: Componentes das tensoes normais, e de corte, nas seis faces de um
elemento de fluido - Versteeg e Malalasekera (1995).

Estes termos resultam em seis tensoes adicionais (figura 4.1.2), trés tensoes normais

e trés tensoes de corte:
Tyx = _pﬁ; Tyy = _pﬁ; Tzz = —PW 27 (4118)

o / / / /
Toy = Tyz = —PUV; Tpz = Tog = —PUW; Ty, = Toy = —PUW . (4.1.19)

Estas tensoes, de origem turbulenta, sdo denominadas por tensoes de Reynolds.
Nos escoamentos turbulentos as tensoes normais sao sempre nao nulas, pois contém
flutuacoes da velocidade ao quadrado. As tensdes de corte estdo associadas com
correlacoes entre componentes diferentes da velocidade. Se, por exemplo, u e v
forem flutuacdes estatisticamente independentes o tempo médio do seu produto W
serd nulo. Contudo, as tensdes de corte também s&o ndo nulas, e usualmente sdo muito
elevadas quando comparadas com as tensoes viscosas num escoamento turbulento.

Assumiu-se que a massa especifica, p, do fluido é constante. Na pratica pode variar
e a massa especifica instantanea apresenta, nessas circunstancias, sempre flutuacoes
turbulentas. Bradshaw (1981) afirmou que a presencga de pequenas flutuagdes em p
nao afecta o escoamento de forma significativa. Se o valor rms (root-mean-square)
das flutuagoes da velocidade for da ordem dos 5 % da velocidade média, entao as
flutuagdes de p nao sdo significativas para nameros de Mach (Ma) entre 3 e 5. Em
escoamento turbulento livre, em que as flutuacoes da velocidade facilmente chegam
aos 20 % de velocidade média, as flutuagoes da massa especifica comegam a afectar
a turbuléncia a partir de um nimero de Mach igual a 1. Como neste trabalho o

escoamento é considerado incompressivel tal situacdo nao se verifica.
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4.1.1. Discretizacdo espacial e numérica das equacodes

O co6digo comercial Fluent resolve as equagbes de Nawvier-Stokes usando uma discre-
tizacdo em volumes finitos. O modelo numérico escolhido para integrar as equagdes é
do tipo pressure-based e as varidveis sdo definidas como colocadas.

Como referido em ANSYS FLUENT (2006), as variaveis x de campo (armazenadas
no centro das células) devem ser interpoladas para as faces dos volumes de controlo.
As equagoes de Navier-Stokes sdo descretizadas para uma variavel genérica x segundo

a seguinte forma geral,

Nfaces Nfaces
9 (px
(5; )V + Z prVixys Ay = Z I'VxpAp+SV. (4.1.20)
H]’_/ f f VIV
II I‘Irl

O membro I da equagao (4.1.20) é o termo dependente do tempo. Na simulagao da
bomba centrifuga em estudo este termo foi discretizado usando um esquema implicito
(22 ordem).

O membro /I da equacdo (4.1.20) é obtido a partir de esquemas de interpolacao
para as varidveis das equagcoes da quantidade de movimento e viscosidade turbulenta
modificada (dado que se utilizou o Spalart-Allmaras como modelo de turbuléncia). O

Fluent dispoe dos seguintes modelos de discretizacao espacial:

e First-Order Upwind: é o que é mais facil de convergir. No entanto, é um esquema

com uma precisao de 1? ordem;

o Second-Order Upwind: é essencial para malhas tetraédricas e triangulares ou
quando o escoamento ndo estd alinhado com a malha. A convergéncia podera
ser mais lenta. Contudo, é um esquema mais preciso que o anterior, pois é de

22 ordem;

e Power Law: este esquema de interpolacao ¢ mais preciso do que o de 1? ordem,
em particular para escoamentos em que o Recgue < 5 (para escoamentos de

baixo numero de Reynolds);

e Quadratic Upwind Interpolation (QUICK): este esquema aplica-se a malhas qua-
drilateras, hexagonais e hibridas. E também aplicavel a escoamentos com ele-

vado swirl. E um esquema com uma precisao de 3% ordem em malhas uniformes;

e Monotone Upstream-Centered Schemes for Conservation Laws (MUSCL): é um

esquema localmente com uma precisao de 3% ordem de precisao em malhas nao-
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estruturadas, sendo mais preciso em prever escoamentos secundéarios, vértices,

forcas, etc.

O termo III da equagdo (4.1.20) estd relacionado com os gradientes das variaveis
na soluc@o. Estes sao requeridos para avaliar os fluxos difusivos, velocidades, etc., e

podem ser determinados mediante trés abordagens:

o Green-Gauss Cell-Based: é o método por defeito. A solucdo pode ter difusdo

numeérica;

e (Green-Gauss Node-Based: este método é mais preciso. Minimiza a difusdo nu-
mérica e é recomendado para malhas triangulares e tetraédricas. Esta foi a

abordagem utilizada na simulacao da bomba centrifuga em estudo;

o Least-Squares Cell-Based: este método é recomendado para malhas poliédricas.

Tem a mesma precisao e propriedades idénticas as do método anterior.

Para calcular as pressoes nas células/faces usando o método de resolugao segregado o

Fluent possui os seguintes esquemas de interpolacao:

e Standard: este é o esquema por defeito. Tem precisdo reduzida para escoamentos
que apresentem elevados gradientes de pressao (normais as superficies) junto das

fronteiras, devendo-se aplicar outros esquemas em tal situacao;

e PRESTQ: é usado para escoamentos com elevado swirl e escoamentos em que
os gradientes de pressao sejam elevados (ventiladores, bombas centrifugas, etc.).

Este método de interpolagao da pressao foi o utilizado na simulacdo da bomba;

e Linear: este esquema utiliza-se quando as outras opcoes resultam em dificulda-

des de convergéncia ou em comportamentos fisicos errados;

e Second-order: é usado em escoamentos compressiveis, ndo se devendo utilizar

este esquema em meios porosos, ventiladores, entre outros;

e Body Force Weighted: este esquema é utilizado quando as forcas massicas exte-
riores (forca da gravidade, forca de Coriolis, forga centrifuga, etc.) sdo elevadas,
isto ¢, quando o escoamento tem elevado swirl ou o Ra (nimero de Rayleigh) é
elevado. Neste ultimo caso a transferéncia de calor do fluido para uma superficie

dé-se por convecgdo natural.

O acoplamento pressao-velocidade refere-se ao algoritmo numeérico que utiliza uma

combinacao das equagcdes da continuidade e quantidade de movimento de forma a
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obter uma equagao para a pressao (ou de correcgdo da pressdo). Este tipo de acopla-
mento é necessario quando se utiliza o método de resolucao pressure-based. Para este

acoplamento o Fluent possui os seguintes algoritmos:

e Semi-Implicit Method for Pressure-Linked FEquations (SIMPLE): é o esquema
que estd por defeito e é o mais robusto. Este esquema utiliza uma relacio entre
a velocidade, a pressao e a equacao de conservacao de massa para obter o campo

de pressao;

o SIMPLE-Consistent (SIMPLEC): este esquema é similar ao anterior, diferindo
deste na expressao de correccdo que € usada para o fluxo nas faces. Permite con-
vergéncias mais rapidas para problemas simples (escoamentos em regime laminar

sem modelos fisicos complicados);

e Pressure-Implicit with Splitting of Operators (PISO): este esquema ¢é util para
problemas em que o escoamento é nao-estacionario, ou para problemas em que
a malha contém células com um skewness (distor¢ao da malha) mais elevado do

que o normal;

o Coupled: € um esquema robusto e eficiente para a implementacao de escoamentos
estacionarios, com um desempenho superior quando comparado com os restan-
tes. Enquanto que os esquemas anteriores resolvem as equacoes da quantidade
de movimento e correc¢ao da pressao em separado, este método semi-implicito
resolve as equagoes em simultaneo. Contudo, este método resulta numa conver-

géncia mais lenta.

O codigo numérico Fluent permite ainda definir qual o modelo de turbuléncia, podendo-
se especificar a turbuléncia na entrada em termos das quantidades mais convenientes:
turbulence intensity, turbulent viscosity ratio, hydraulic diameter e turbulence length
scale. Note-se que todas estas varidveis de turbuléncia sdo equivalentes entre si, permi-
tindo desta forma que cada utilizador aplique a que melhor lhe convier. Na simulagao
da bomba centrifuga utilizou-se a intensidade e a escala de comprimento de turbulén-
cia.

Como referido em FLUENT (2006), a intensidade de turbuléncia, /, é definida como
a razao entre o valor médio quadratico das flutuacoes de velocidade, ul, e a velocidade

média do escoamento, g, de acordo com a seguinte correlagao empirica:

/

I= = 0,16(Re) /8, (4.1.21)

Ugvg
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Por exemplo, para um ntmero de Reynolds de 10995, a intensidade de turbuléncia
serd de 5 %, de acordo com a formula 4.1.21.

A escala de comprimento de turbuléncia (lenght scale) é uma quantidade fisica que
estd relacionada com a dimensdo dos vértices de grandes dimensdes, que contém a
energia em escoamentos turbulentos. Em escoamentos completamente desenvolvidos
em tubagens, este parametro é limitado pela dimensao da tubagem, uma vez que, os
vortices ndo podem ser maiores que a tubagem. Uma relagdo aproximada entre o [ e

a dimensao fisica da tubagem ¢é dada por,

1=0,07 x L. (4.1.22)

onde L ¢ a dimensao relevante (didmetro) da tubagem. O factor de 0,07 é baseado no
valor méximo do comprimento da mistura em escoamentos completamente desenvol-
vidos. Note-se que a equacao (4.1.22) é apenas uma relagao aproximada. Em bombas
centrifugas o parametro [ costuma ser 10 % do diametro de entrada, ou duas vezes a

espessura das pas.

4.1.2. Condicdes de fronteira para modelar bombas e PATs

As condicoes de fronteira sdo impostas em todos os dominios (superficies ou areas)
que delimitam as zonas de volume de fluido de uma determinada malha. Neste tipo
de problemas os valores iniciais de todas as variaveis do escoamento necessitam de ser
especificadas em todos os pontos do dominio. Como referido em FLUENT (2006),
as condicoes de fronteira disponiveis no cédigo numérico Fluent sao classificados da

seguinte forma:

e Condigbes do escoamento nos dominios de entrada e saida: pressure inlet, velo-
city inlet, mass flow inlet, inlet vent, intake fan, pressure outlet, pressure far-field,

outflow, outlet vent e exhaust fan;

e Condigbes de parede, de periodicidade e condicoes de poélos: wall, symmetry,

periodic e aris;

e Zonas de células internas: fluid, solid e porous (esta dltima é um tipo de zona

de interface de fluido);
e Faces internas: fan, radiator, porous jump, wall e interior.

Como referido em Spence e Amaral-Teixeira (2008), na analise do escoamento em

bombas existem trés combinacgdes comuns para as condi¢oes de fronteira que podem
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ser utilizadas nos seus dominios de entrada e saida:
o Inlet: total pressure Qutlet: mass flow;
e Inlet: mass flow OQutlet: static pressure;
e Inlet: total pressure Qutlet: static pressure;

Segundo Derakhshan e Nourbakhsh (2008), a selec¢ao das condicoes de fronteira que
melhor se assemelham a realidade pode acelerar bastante a convergéncia numeérica.
Tal como outros autores também Pérez et al. (2003) utilizam a terceira combinagao
de condigbes de fronteira para a simulagdo do escoamento em bombas centrifugas,
referindo que esta combinacao é a que da melhores resultados.

Aqui também se utiliza a terceira combinacao na definicao das condi¢oes de fronteira
para a simulacgao da bomba centrifuga em estudo. Para o modo de operagdo como
bomba impos-se uma pressao total (relativa) igual a zero na face de entrada (pressure-
inlet), bloco A (volume de fluido) da figura 4.4.4. Foi imposta uma pressao estatica
(P2) na face de saida (pressure-outlet), bloco L da figura 4.4.9, que corresponde a
um aumento de pressdo Ap = ps — pp através da bomba. O valor de P, é obtido

considerando a energia cinética do fluido na entrada,

1
p2=Ap— 5.p.vf, (4.1.23)

onde:

Os indices 1 e 2 dizem respeito a entrada e saida da bomba, respectivamente;

p € a pressao estatica [Pal;

Ap = ps — p1 é a diferenca entre as pressoes manométricas na saida e entrada da
bomba [Pal;

p é a massa especifica da dgua (utilizou-se o valor de 998,2 kg/m3, este valor cor-
responde a uma temperatura da dgua de 20°C);

V1 é a velocidade do escoamento na area de sec¢ao da entrada [m/s].

Nas faces, ou dominios, de entrada e de saida impés-se como condicao de fronteira de
turbuléncia o método intensity e length scale, definindo-se uma intensidade turbulenta
de 5 % e um comprimento de mistura de 0,01485 m, que corresponde a 10 % do
diametro de entrada (flange de aspiragao) da bomba NNJ em estudo (veja-se a figura
4.4.1).

Em modo inverso (turbina)a apenas se teve de inverter o sentido de rotagao. Isto é,
no modo de operagdo como bomba o gradiente de pressao é desfavoravel e, por isso,

tem de ser fornecida poténcia mecénica ao veio do rotor para que haja bombeamento
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do fluido. Neste modo a bomba roda no sentido anti-horério. No modo de operacao
como turbina o gradiente de pressao é favoravel e, como tal, tem-se energia mecénica
disponivel ao veio, tratando-se de uma turbina de reaccdo esta energia é obtida a
partir das energias cinética e de pressao do fluido. Neste modo a PAT roda no sentido
horario.

Na parte estatica da bomba centrifuga, ou seja, na flange de aspiragdo, nas paredes
laterais dos blocos que se acrescentaram na entrada e saida da bomba, no caracol e
na tampa atras da bomba colocou-se uma condigao de Wall. Esta corresponde a uma
condi¢ao de ndo escorregamento em todos estes dominios, para que o fluido adira as
paredes. Na parte movel da bomba, isto &, no rotor (bloco C da figura 4.4.5) impos-se
uma condicdo que se designou por Wallr. E uma condicio de nio escorregamento
que foi aplicada a todos os dominios solidos (pas, discos do rotor, parafuso, anilha,
etc.) que se encontravam em rotacdo. Esta condigdo também foi imposta aos dominios
pertencentes as seis pas posicionadas na parte detrés do rotor (bloco F da figura 4.4.6).
Estes dois blocos correspondem a porcoes de fluido movel, que rodam a 2900 rpm.
Para além da defini¢do deste tipo de fluido (fluido em rotagdo), teve de ser definido
um segundo tipo de fluido (fluido estatico) para os restantes blocos constituientes da
bomba.

Aos dominios que partilhem dois blocos distintos, um dos quais pertenca ao bloco
do rotor ou bloco F (porc¢ao de fluido que roda) atribui-se a condi¢ao de Interface.
Isto é, na interface entre duas zonas adjacentes que se movam com velocidades de
rotacdo diferentes, ou que uma pertenca a uma porcao de fluido que roda e a outra a
uma, porc¢ao de fluido estatico, atribui-se este tipo de condicdo de fronteira, dado que,

o frozen rotor foi o modelo utilizado para simular a interac¢ao rotor/voluta.

4.1.3. Técnicas de aceleracdo de convergéncia para o calculo da bomba

O co6digo comercial Fluent dispoe de técnicas, ou algoritmos, que permitem acelerar
o processo de convergéncia de uma determinada solugdo, em particular calculando
correcgoes numa série de niveis de malha esparsa. Estes algoritmos sdao conhecidos
por técnicas de malha multipla ou multigrid. Segundo o manual FLUENT (2006) o
c6digo numérico contém duas formas de multigrid: o Algebraic Multi-Grid (AMG) e
o Full-Approzimation Storage (FAS). O AMG é uma componente essencial dos dois
métodos de resolugao implicita (o pressure-based e o density-based). O FAS & uma
componente importante (opcional) do método de resolugao explicito density-based.
Para calcular o escoamento nas diferentes condi¢oes da bomba centrifuga em estudo

utilizou-se o multigrid algébrico (AMG). Uma vez que as equagdes para os niveis
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Malha refinada Malha esparsa

Figura 4.1.3.: Método Multigrid em malhas do tipo estruturado.

de malha esparsa sao geradas sem o uso de qualquer geometria, ou discretizacao
nos niveis de malha mais esparsa, esta caracteristica torna o AMG particularmente
atractivo para uso em malhas ndo-estruturadas. A utilizacao do multigrid pode reduzir
significativamente o nimero de iteragoes e o tempo de C'PU requerido para se obter
uma solugao convergida. Em particular, quando a malha a simular contém um elevado
nimero de volumes de controlo, como é o caso da bomba em estudo.

Ao contrario das malhas estruturadas, existe alguma dificuldade em utilizar multi-
grid em malhas ndo-estruturadas, pois é necessério criar hierarquias de malhas mais
esparsas. Nas malhas do tipo estruturado as malhas esparsas podem ser formadas re-
movendo alternadamente as linhas da malha a partir de malhas mais refinadas, como
podemos ver na figura 4.1.3. No caso das malhas do tipo nfo-estruturado existem
métodos algébricos: Gauss-Seidel e ILU, para criar as malhas esparsas.

O método multigrid permite definir ciclos segundo um processo recursivo que é
aplicado a cada nivel da malha, & medida que sdao seleccionados os varios noés da
mesma, consoante a hierarquia que se queira definir. O Fluent dispoe de quatro tipos
de ciclos multigrid cujos nomes provém da representacao esquematica: V (figura 4.1.4),
W, F e os ciclos flexiveis. O ciclo multigrid F é formado por um ciclo W seguido de
um ciclo V, exigindo assim uma carga computacional maior que o ciclo V, mas menor
que o ciclo W. Contudo, segundo o manual FLUENT (2006), as suas propriedades de
convergéncia tornam-se melhores do que as do ciclo V e sdo equivalentes (de forma
grosseira) as do ciclo W. O ciclo F foi o ciclo multigrid utilizado para acelerar a
convergéncia da simulagao da bomba em estudo.

A seguir apresentam-se, de forma sucinta, os varios passos seguidos na resolucgao

dos niveis de malha multipla:

1. As iteracOes sdo efectuadas no nivel de malha actual e permitem reduzir as

componentes do erro de elevada frequéncia (erros locais). No multigrid algébrico
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Figura 4.1.4.: Exemplo de um ciclo multigrid do tipo V - FLUENT (2006).

(AMG) uma iteragao é referida como um pre-sweep porque é efectuada antes
de se passar para o proximo nivel de malha mais esparsa. No célculo da bomba

utilizou-se um tdnico pre-sweep em cada ciclo;

2. O problema é agora restringido ao nivel da malha mais esparsa, ou seja, passa-se

de um nivel de malha mais refinada para um nivel de malha mais esparsa;

3. Nesta etapa, o erro na malha mais esparsa é reduzido calculando um ntmero
especifico de ciclos de malha maultipla. No célculo da bomba definiu-se como

valor maximo 30 ciclos multigrid;

4. A correc¢ao calculada na malha mais esparsa é interpolada de volta para a malha

mais refinada;

5. No ultimo passo as iteragoes sdo efectuadas na malha refinada para remover os
erros de elevada frequéncia introduzidos pela malha esparsa através dos ciclos
multigrid. Estas iteracoes sdo referidas como post-sweeps, pois sdo executadas
depois do nivel de malha mais esparsa. Na simulacdao da bomba foram realizados
trés post-sweeps em cada ciclo, ou seja, definiu-se uma relagao de 1:3 (1 pre-sweep

e 3 post-sweeps).

Como método de estabilizagao seleccionou-se o método Bi-Conjugate Gradient Stabi-
lized (BCGSTAB), a fim de se melhorar a convergéncia na resolucdo do sistema de

equacoes.
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4.2. Modelacdo da turbuléncia utilizando o cédigo

numérico Fluent

Os escoamentos turbulentos sdao caracterizados pela flutuagao dos respectivos campos
de velocidade. Estas flutuacoes compreendem as varias propriedades do fluido, trans-
portando quantidades como energia, quantidade de movimento, entre outras. Podem
ser de pequena escala e elevada frequéncia, tornando-se, desta forma, computacio-
nalmente dispendiosas de simular de forma directa. Em vez de serem resolvidas as
equagdes de governo instanténeas, estas podem ser manipuladas da forma apresentada
na seccao 4.1, resultando em equagoes modificadas, que sao computacionalmente me-
nos dispendiosas de resolver. Contudo, estas equacoes modificadas contém varidveis
adicionais desconhecidas. Neste contexto, o cédigo numérico Fluent apresenta mode-
los capazes de determinar estas varidvels em termos de quantidades conhecidas, que
no fundo servem para simular a turbuléncia de um determinado escoamento fisico.
Um escoamento torna-se turbulento para valores acima de um determinado Nimero
de Reynolds. Define-se um Reynolds critico Rec;+ a partir do qual o escoamento é ale-
atorio e cadtico. Até esse ponto diz-se que o regime é laminar. O movimento torna-se
intrinsecamente nfo-estacionario, mesmo com a imposicao das condicoes de fronteira
de estado estacionario. A velocidade, a pressio, e todas as outras propriedades do es-
coamento variam com o tempo de forma aleatéria e desordenada no dominio interior,
e ndo nas fronteiras de entrada e saida onde sdo impostas as condicdes de fronteira

constantes.

4.2.1. Modelo Inviscido

Quando se analisa 0 escoamento segundo o modelo inviscido os efeitos viscosos sao
considerados desprezaveis. Este modelo é apropriado para aplicagdes onde o Numero
de Reynolds seja elevado, e onde as forcas de inércia dominem as forcas viscosas.
Para este tipo de escoamentos o Fluent resolve as equagbes de Fuler. A equacdo
da conservacao de massa é a mesma que a do escoamento laminar, mas as equacoes
da quantidade de movimento e da conservacao de energia sao simplificadas devido &
auséncia dos efeitos viscosos. A equacdo da conservacao de massa, ou equacdo da
continuidade, pode ser escrita da seguinte forma,

Zf + V. (p0) =0, (4.2.1)

A equagdo (4.2.1) é valida tanto para escoamento incompressivel como para escoa-
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mento compressivel.

A equagao da conservagao da quantidade de movimento é agora dada por,

o s L =
pn (p¥) + V. (ptt0) = —Vp+ pg+ F. (4.2.2)

Na eq. (4.2.2) p é a pressdo estética, pg € o peso especifico, e o termo F representa

as forcas externas (como por exemplo a for¢a de Coriolis).

4.2.2. Modelo de turbuléncia x — ¢ padrao

O modelo k — € padrdo é um modelo semi-empirico baseado na resolucio das equacoes
de transporte para a energia cinética turbulenta (k) e a sua taxa de dissipagdo (¢). Na
formulacdo deste modelo assume-se que o escoamento é completamente turbulento,
e que os efeitos da viscosidade molecular sdo desprezaveis. Este modelo pressupoe
a utilizacdo de funcoes de parede baseadas em férmulas semi-empiricas. Estas tém
em consideracao os efeitos da viscosidade molecular junto as paredes, ou seja, estas
funcoes servem de ligacao entre o escoamento turbulento completamente desenvolvido
do interior e a regido da parede.

Portanto, o modelo k — € apenas é valido para escoamentos completamente turbu-
lentos, sendo que a energia cinética turbulenta (k) e a sua taxa de dissipagao (€) sao

obtidas a partir de,

0 0 3} 0
g (pr) + E (pru;) = e [(M + gt> (‘3;} + Gy + Gy — pe — Ya + Si,  (4.2.3)
K3 yi K 7
0 0 0 e\ Oe € €
at (pe) + oz (peu;) = az; [(M + U€> oz, Cle; (G + C3cGy) — 0260; + Se| .

(4.2.4)
Onde G, representa um termo de geracao de energia cinética turbulenta devido
aos gradientes de velocidade, Gy € a geracao de energia cinética turbulenta devido &
impulsao e Yj; representa uma componente flutuante de dilatacao por expansao de p
que é usada em escoamento compressivel, e que afecta a taxa de dissipacao. Cie, Coe
e (3¢ sao constantes, o, e 0¢ 830 os niumeros de Prandtl (que relacionam a espessura
relativa das camadas limite hidrodinamica e térmica) para K e €, respectivamente.
S, e S¢ sdo termos que podem ser definidos pelo utilizador de forma a modificar o
modelo.

As constantes implementadas no modelo do Fluent Cie, Cae, Cy, 0, € 0c tém os
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seguintes valores por defeito:

Cie =1,44; (5 = 1,92; C, = 0,09; 0, = 1,0 e 0 = 1, 3.

Estes valores foram determinados a partir de experiéncias com ar e dgua para esco-
amentos totalmente turbulentos e para camadas de corte.

A viscosidade turbulenta (u:) € calculada combinando k e € da seguinte forma,

2

K
pe = pCM?. (4.2.5)

4.2.3. Modelo de turbuléncia Spalart-Allmaras

O modelo Spalart-Allmaras resolve uma equagao de transporte para uma variavel, que
é uma forma modificada da viscosidade cinematica turbulenta. A varidvel transpor-
tada, v/, é idéntica a viscosidade cinemética turbulenta, excepto nas regioes proximas

das paredes (afectadas pelos efeitos viscosos). A equagao de transporte para 7 é dada

por,

- N

(;ij {(M + pv) gxy]} + Ch2p <§:j> ] -Y, + 5.

(4.2.6)

onde G, é um termo de produgao de viscosidade turbulenta e Y, corresponde & destrui-

¢ao de viscosidade turbulenta que ocorre na regido proxima das paredes, oy e Cpa 820

constantes, v representa a viscosidade cinemética molecular e Sy é um termo definido
pelo utilizador.

Este modelo foi o utilizado para simular a turbuléncia no escoamento da bomba

centrifuga em estudo.

4.2.4. Modelo de turbuléncia x —w SST

Este modelo difere do modelo k — w padrao devido & modificacdo na defini¢do de vis-
cosidade turbulenta. O modelo SST (Shear-Stress Transport) entra em consideragao
com o transporte da tensao de corte. Esta caracteristica é importante em aplicacoes
onde 0 escoamento apresente gradientes de pressao desfavoraveis. E portanto vanta-
joso relativamente a outros modelos de turbuléncia (k — w padrdo e k — e padrao)
em condicoes de gradientes de pressao adversos. Uma outra particularidade deste
modelo ¢ a adi¢do de um termo de difusdo-cruzada (cross-diffusion) e de uma funcgao
de mistura (blending). O que permite definir com rigor as regioes junto da parede

e as regides de escoamento turbulento completamente desenvolvido, assegurando um
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comportamento apropriado em cada uma das regides. As equagdes de transporte para

este modelo sdo dadas por:

0 0 0 oK
a1 (pr) + oz, (pru;) = az; <Fﬁ(9xj) + Gk — Yi + Sk, (4.2.7)
0 0 0 ow

onde G é um termo de geracao de energia cinética turbulenta devido aos gradientes
de velocidade média, G, representa a geragao de w, I'y; e I, correspondem & difusidade
de k e w, respectivamente. Y, e Y, sao a dissipacao de k e w, respectivamente, devido
A turbuléncia. D, representa o termo de difusdo cruzada e Sy e S, correspondem a

termos que podem ser modificados pelo utilizador.

4.3. Modelacdao da interaccao rotor-voluta

Na modelacdo do escoamento em bombas (modo directo) e turbinas (modo inverso)
podem-se utilizar trés modelos distintos para simular a interaccao entre o rotor e a
voluta. Sao eles o frozen rotor, o mixzing-plane e o sliding mesh. Devido ao elevado
esfor¢o computacional que é necesséario para efectuar um calculo nao-estacionario de
uma bomba muitas vezes opta-se por fazer calculos estacionarios. Os modelos frozen
rotor e mizing-plane sao modelos de cédlculo estacionario. J4 o modelo sliding mesh
¢ um modelo de calculo nao-estacionério, e por conseguinte, é um modelo computa-
cionalmente mais dispendioso que os restantes dois, nao estando ao alcance de todos,
quer na industria quer em meios académicos.

Como ja foi referido, na simulagdo da bomba e turbina (em modo inverso) utilizou-
se o modelo do frozen rotor. Foram também efectuados calculos com o modelo do
mizing-plane em modo bomba. Contudo, os resultados obtidos nao foram satisfato-
rios em comparacao com os experimentais, sendo este modelo mais aconselhédvel para
problemas em que a folga radial entre o rotor e o estator na zona da lingua (figura
4.4) seja suficiente para garantir uma boa convergéncia do co6digo numeérico. A bomba
em estudo apresenta uma folga radial entre o rotor e o estator de 43,7 mm, pelo que
nao sera suficiente para se utilizar o modelo mizing-plane, pois ocorreram problemas
de convergéncia aquando da utilizagao deste modelo.

Quando se aplica 0 modelo frozen rotor a distribuicao tri-dimensional da velocidade
na saida do rotor é calculada para uma posicdo circunferencial fixa. O resultado do

calculo depende assim da posicao do rotor, embora o fluido neste seja considerado em
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movimento. Por este motivo devem ser calculadas varias posi¢oes do rotor e deve fazer-
se uma média dos resultados para prever o seu desempenho, como referido em Giilich
(2008). Neste modelo as propriedades do escoamento local sdo transportadas através
das interfaces, e assim as nao-uniformidades de pressdo podem-se propagar, sendo,
por esta razdo, o modelo frozen rotor um modelo quasi-unsteady. Uma analogia fisica
que permite uma facil compreensdo deste modelo é imaginar que se est4 a observar o
escoamento entre uma componente estatica e rotativa sob iluminagao estroboscépica,
ou seja, da a sensacdo que o rotor estd parado (é como se fosse um flash de uma
fotografia tirada ao rotor numa determinada posicio). Neste modelo o rotor esta
instantaneamente parado. Ao variar-se a posicdo da pa que estd alinhada com a
lingua da voluta estd-se a variar a area de seccao de saida, variando desta forma o
caudal.

No modelo mizing-plane cada zona de fluido é resolvida como um problema estaci-
onério. Este modelo faz a média circunferencial das varidveis do escoamento (pressao,
velocidade, etc.) nas interfaces entre os dois dominios que definem as zonas de fluido
estatica e moével, ou seja, uma pertencente ao estator e outra pertencente ao rotor.
Os perfis das varidveis, tomadas como valor médio nas interfaces, sao usados na ac-
tualizacdo das condigoes de fronteira na interface entre as duas zonas de fluido do
mizing-plane. Este modelo remove as nao-estacionaridades devido as variacoes cir-
cunferenciais, e axiais, na passagem do escoamento de uma péa para a posicao seguinte
(ondas de choque, esteiras, separagao do escoamento). Ainda assim, dadas todas as
simplificacOes inerentes a este modelo, os resultados do célculo podem fornecer solu-
¢Oes bastante satisfatorias.

O modelo sliding mesh é o que melhor simula o escoamento de uma turboméaquina,
no sentido de ser o que se aproxima mais da realidade. O escoamento no interior deste
tipo de maquinas é fundamentalmente nao-estacionario, devido & interaccao entre o
rotor e o estator. Neste modelo, a malha do rotor roda com velocidade constante e
a malha do estator permanece estatica. Isto permite que dois dominios adjacentes,
um pertencente a uma zona de fluido mével e o outro pertencente a uma zona de
fluido estatico, tenham movimento relativo um em relagdo ao outro. Conhecido o
passo do rotor, e sua respectiva velocidade de rotacdo, define-se o time-step (passo
de tempo) da solugdo, que deve ser suficientemente pequeno para alcangar uma boa
resolucao das frequéncias ndo-estacionérias com que as propriedades do escoamento
variam. Neste modelo deve ser obtida uma solugdo completamente convergida em
cada time-step. Normalmente, quando se utiliza este modelo inicializa-se o calculo

nao-estacionério a partir de uma solucao estacionaria. Segundo Pérez et al. (2003)
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sao necessarias pelo menos cinco revolugoes do rotor, desde o arranque, para alcancar
uma solugdo periddica nado-estacionéria convergida, exigindo desta forma uma elevada
carga computacional.

O escoamento em qualquer turboméquina e, em concreto, numa bomba centrifuga
é bastante complexo. Existem, entre outros factores, superficies com movimento rela-
tivo, deflexdao de fluido e interaccdo deste dltimo com as pas do rotor. Segundo Pérez

(2000) a complexidade do escoamento numa bomba centrifuga tem varias origens:

1. Razdes puramente geométricas: trata-se de um escoamento tridimensional, desde
a entrada (direccao axial) o fluido é conduzido para as pas do rotor, onde adquire
movimento de rotagao. Posteriormente, muda de direcgdo (plano radial) até a
voluta, sendo entao guiado até & seccdo de saida. Dado que as bombas sao cada

vez mais compactas, os parametros geométricos tém cada vez mais importancia.

2. Cavitagdo: um dos grandes problemas do funcionamento normal de uma bomba
centrifuga é a possibilidade de aparecerem bolhas de vapor na aspiracdo, devido
as baixas pressdes que ocorrem nessa zona. Estas bolhas sdo arrastadas pelo
rotor e, quando atingem seccoes onde a pressdao aumenta, colapsao, podendo

causar danos estruturais nas pas e nas restantes partes constitutivas da bomba.

3. Fenémenos de histerese: na obtencao da curva caracteristica de uma bomba cen-
trifuga podem ocorrer ciclos de histerese: fazendo o ensaio desde o ponto com a
valvula fechada (caudal nulo) até ao ponto de caudal méximo e posteriormente
em sentido contrario. Tais ciclos de histerese parecem condicionados por feno-

menos de recirculacado, que sdo altamente nao estacionérios e tridimensionais.

4. Fenémenos de interaccao nao-estacionirios: o escoamento apresenta uma série
de interaccoes dindmicas, ocasionadas pela presenca de distintas partes em mo-
vimento relativo, que dao lugar a condicoes tipicamente nao estacionarias. Estas

interacgoes podem-se classificar em varios grupos:

- Interaccdo esteira-rotor: quando existem recirculacoes a entrada da turbomé-
quina geram-se esteiras que chegam ao rotor, dando lugar & ndo-estacionaridades
do escoamento devido a condigdoes nao uniformes do escoamento na entrada (ve-
locidade variavel das esteiras). A resposta do rotor em esfor¢o pode induzir

vibracoes, ou rotura, bem como uma diminui¢ao do rendimento do equipamento.

- Interaccdo rotor-voluta: o campo de pressoes existente na voluta é afectado
pela interaccao com as pas do rotor, produzindo variagoes nesse campo que

modificam o fluxo a jusante e, portanto, o funcionamento da maquina. Estes
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efeitos recebem o nome de interacgao rotor-voluta, e resultam numa distribui-
¢ao de pressao nao-estacionaria e nao uniforme nas varias seccoes circulares em
redor da voluta. Estas distribui¢oes ndo uniformes dao lugar a forgas radiais de-
sequilibradas, cujos efeitos sobre os componentes mecanicos podem chegar a ser
importantes, sobretudo em maquinas de grande porte. Estes efeitos dependem
em grande parte do ponto de funcionamento da bomba, sendo mais importantes

para caudais distantes do rendimento maximo (ou nominal).

- Desprendimento de vdrtices: quando se produz a separagdo da camada li-
mite gerada na superficie das pds, aparecem vortices com estruturas tipica-
mente tridimensionais e de origem turbulenta, que também contribuem para a

nao-estacionaridade do escoamento.

- Desprendimento rotativo e golpe de ariete: o avanco na separacgao do fluxo
para secgoes anteriores ao bordo de fuga de uma pa produz um desvio das linhas
de corrente do escoamento principal, mudando o seu &ngulo de incidéncia. Esta
mudanca do escoamento faz com que ocorram separagoes consecutivas nas varias
pés, originando a propagacao de uma “célula de separacao” em redor do rotor.
Trata-se de um fenémeno de instabilidade de grande complexidade e de baixas
frequéncias, que modifica seriamente o funcionamento das turbomdaquinas. O
golpe de ariete consiste numa instabilidade de baixa frequéncia que é causada
nao s6 pela turbomaquina, mas também por todo o sistema no seu conjunto,

incluindo condutas e outros elementos.

4.4. Geometria e malha da bomba centrifuga

A bomba centrifuga que foi objecto de calculo numérico foi fornecida pela empresa
EFAFLU e corresponde ao modelo NNJ 125-250. O rotor ou impulsor da bomba é
formado por 8 pas e tem um didmetro nominal de 265 mm. As pés sdo fixas ao
rotor por meio de dois discos, isto é, o rotor é do tipo shrouded e as pas estdao a
face dos mesmos. Na parte posterior do rotor existem ainda 6 pas radiais. A flange
de aspiracdo, que interliga com a conduta de aspiracao, possui uma péa para orientar
o fluxo e diminuir o efeito de swirl na entrada, o didmetro de entrada é de 148,50
mm. A carcaca da bomba é o proprio difusor, formando um caracol de area de seccao
transversal crescente designado por voluta, com um didmetro de saida de 125 mm
(figura 4.4.1).

A geometria da bomba centrifuga em estudo é de particular complexidade, mesmo

quando comparada com resultados publicados por outros autores, Pérez et al. (2003).
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Figura 4.4.1.: Vista em corte do CAD 3D da geometria da bomba centrifuga NNJ 125-
250 e parte posterior do rotor, onde sao visiveis as 6 pas estruturais.

A malha da bomba é composta por 12 blocos:

e Bloco A (figura 4.4.4): é o bloco por onde entra o escoamento no modo bomba e
por onde sai no modo turbina. E um bloco néo estruturado formado por 130527
células tetraédricas e 4602 células piramidais. Possui dois tipos de células 3D
diferentes, uma vez que, foram criados dominios dos tipos estruturado e nao
estruturado. Este bloco foi acrescentado & geometria inicial para simular melhor
a influéncia do circuito de bombagem (aproximando-se mais do caso real), e
possui um comprimento de 422 mm. Foram efectuados célculos sem este bloco,
tendo entao surgido o efeito de rotagao (swirl) junto a pa guia para pontos
fora do funcionamento nominal da bomba, resultando em graves problemas de

convergéncia.

e Bloco B (figura 4.4.4): é o bloco da flange de aspiragao. Este bloco é nao
estruturado e é constituido por células tetraédricas, e piramidais, com um total
de 141898 células. Tem uma pa guia na entrada que é formada por células
nao-estruturadas nos bordos de ataque e fuga, isto é, nas concordancias, e por
células estruturadas no restante dominio. Estes aspectos sao importantes porque
permitiram reduzir o parametro skewness, como podemos ver através da figura

4.4.2. Este parametro esté relacionado com a distor¢do da malha. Em tridngulos
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Skewness(equi-angle)
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Figura 4.4.2.: Avaliagdo do parametro skewness (que estd relacionado com a distor¢ao
da malha) na pa guia da flange de aspiragdo. Inicialmente as células da
pa guia eram todas do tipo estruturado - a), posteriormente recriou-se a
malha da pa com células dos dois tipos (estruturado e nao-estruturado)
- b), reduzindo desta forma o valor do skewness na concordancia da pé.

(células nao -estruturadas) todos os angulos internos devem ser iguais a 60° e
nos quadrilateros (células estruturadas) os dngulos devem ser iguais a 90°, para

que a malha seja suave e nao tenha distorgao.

e Bloco C (figura 4.4.5): este bloco corresponde ao rotor da bomba, ou seja, cons-
titui uma porcao de fluido moével. E um bloco nio estruturado e possui um total
de 881138 células (41 % do total de células), sendo 877316 células tetraédricas
e 3822 células piramidais. A distancia radial (medida perpendicularmente) da
interface central & lingua da voluta corresponde a aproximadamente 68% da
folga radial - cutwater (distancia das pas a lingua da voluta). Na construcao
deste bloco teve de se desenhar o parafuso onde o veio é apertado, dado que
quando se importava o ficheiro da bomba no formato STL (Stereo Lithography)
para o gerador de malha, este componente nunca ficava gravado. Como a ca-
beca hexagonal do parafuso sai ligeiramente do plano normal ao rotor, tiveram
de ser criados dois dominios abaulados, um pertencente & flange de aspiracao
e o outro ao rotor (figura 4.4.3). Posteriormente, quando se tentou fazer um
calculo nao-estacionario em que a proépria malha roda, apareceram volumes ne-
gativos. Este facto levou a conclusao de que o problema seria dos dominios

abaulados, ou seja, o dominio abaulado pertencente ao rotor ao rodar sobre o
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Parafuszo

Figura 4.4.3.: Pormenor dos dominios abaulados da flange de aspiracao e do rotor,
estes tiveram de ser criados para fazer face as dimensbes do parafuso,
que excedem um plano vertical tangente ao bordo de ataque das péas
(solucdo inicialmente pensada).

dominio estatico da flange de aspiragao forma volumes negativos. Para resolver
este problema, diminuiu-se a dimensdo do parafuso na direcgao axial (paralela
ao escoamento) 3 mm, construindo-se dois dominios planos verticais no lugar

dos dominios abaulados que estavam inicialmente aplicados.

e Blocos D, E, G, H eI (figuras 4.4.5, 4.4.6, 4.4.7 e 4.4.8, respectivamente): estes
blocos foram criados por extrusdo geométrica em rotacao (em torno do eixo
dos ZZ) a partir de dominios nao estruturados (blocos G e I) e estruturados
(D, E e H). Foram criados com um ntimero de passos igual a 273. Embora os
dominios criados por rotagdo, adjacentes aos dominios transversais de malha
nao estruturada, sejam formados por malhas estruturadas, os blocos sdo nao

estruturados (blocos G e I). J& os restantes blocos sdo estruturados. Os blocos
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tém um total de células de 9555, 17472, 23478, 131859 e 133224, respectivamente.

Bloco F (figura 4.4.6): este bloco corresponde & porcao de fluido movel que esta
entre as 6 pas localizadas na parte posterior do rotor. E um bloco nio estrutu-
rado, formado por 110407 células tetraédricas e 2388 células piramidais. Para se
conseguir atribuir uma condic¢do de interface ao dominio do tipo estruturado (fi-
gura 4.4.6) este nao pode ser criado entre as faces de topo de 2 pés consecutivas,
por conseguinte, teve de se criar o dominio ligeiramente acima. As condiges de
interface conseguem-se atribuir a dois dominios inteiros que estejam sobrepos-
tos, isto é, ndo se conseguem atribuir a varios dominios repartidos. A mesma

técnica foi utilizada para a construgao do bloco do rotor (bloco C).

Bloco J (figura 4.4.8): este bloco corresponde & voluta, ou caracol, e é nao
estruturado (com 79 dominios). Possui 407017 células no total, sendo 397007
células tetraédricas e 10010 células piramidais. Houve o cuidado de refinar mais
a malha na zona da lingua para se poder fazer um estudo mais detalhado do
escoamento e da posicdo do ponto de estagnacao, como referido em Gonzalez
et al. (2008).

Bloco K(figura 4.4.9): este bloco corresponde ao difusor e também é nao es-
truturado (com 16 dominios). E formado por 53187 células tetraédricas e 564

células piramidais.

Bloco L (figura 4.4.9): ao contrario do bloco A, este bloco é por onde sai o
escoamento no modo bomba e por onde entra no modo turbina. E um bloco néo
estruturado, formado por 84688 células tetraédricas e 2773 células piramidais.
Este bloco possui um comprimento igual ao do bloco A (422 mm). Segundo
o Eng. Sepulveda Pinheiro (da empresa EFAFLU) estes blocos devem ter no
minimo um comprimento igual a duas vezes o diametro de entrada (2 x 148.5 =
297mm).

A primeira versao da malha da bomba centrifuga era composta por 3 000 000 de células.

Apos se ter efectuado um estudo da independéncia da malha, o ntmero total de células

da bomba (figura 4.4.10) passou a ser 2134777 células (tetraédricas + piramidais).

A independéncia da malha consiste em criar malhas mais esparsas (com menos nos)

a partir de uma malha mais refinada (malha original ou inicial), de modo a que os

resultados das malhas mais esparsas ndo se alterem significativamente em relacao a

malha mais refinada. Como a geometria da bomba centrifuga em estudo é de elevada
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Tabela 4.1.: Principais caracteristicas geométricas da bomba centrifuga NNJ 125-250.

Numero de pas (Z) 8
Diametro de entrada do rotor (D) 161 mm
Diametro de saida do rotor (D3) 265 mm
Espessura das pas 7.4 mm
Angulo de saida das pas (f2) 30 °
Distancia entre centros dos discos do rotor 32 mm
Diametro de entrada da flange de aspiracao 148,5 mm
Folga radial entre o rotor e o estator 43,7 mm
Espessura da lingua 4 mm
Largura da voluta 56 mm
Diametro de descarga do caracol 125 mm
Caudal nomninal (@) 123 1/s
Altura manométrica nominal (H,,) 81,3 m
Velocidade de rotacao (N) 2900 rpm
Velocidade especifica no Sistema Técnico (ng), eq.(3.5.1) 37.56

complexidade, nao é possivel reduzir mais o nimero de células em questao (2134 777),
pois teve de se manter zonas com o mesmo refinamento da malha inicial, como por
exemplo a zona da lingua.

Alguns dos problemas que foram surgindo ao longo deste trabalho, descritos an-
teriormente, podiam ter sido resolvidos automaticamente recorrendo a ferramentas
do Fluent (utilizando o comando adapt grid). Contudo, a possibilidade de surgirem
problemas de precisdo no calculo devido & malha da bomba, e a nao resolucao dos
problemas na sua totalidade, levaram a optar-se pela resolu¢do manual dos mesmos.
Por exemplo, o skewness da malha da pi guia e do parafuso foram reduzidos no
programa de construg¢ao da malha, resultando numa melhor convergéncia da solugdo.
Utilizando-se o comando adapt grid do Fluent este problema nao seria resolvido na
sua totalidade, dado que existem nés fixos na malha. Como tal, o programa nao
consegue eliminar ou reduzir o pardmetro skewness nesses nos.

As principais caracteristicas geométricas da bomba centrifuga em estudo encontram-

se na tabela 4.1.
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Interface

Pressure-inlet

Bloco A Bloco B

Figura 4.4.4.: Blocos A e B da malha gerada para modelar a bomba centrifuga NNJ
125-250.
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Interface

Bloco C Bloco D

Figura 4.4.5.: Blocos C e D da malha da bomba centrifuga NNJ 125-250.
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Bloco F

Bloco E

Figura 4.4.6.: Blocos E e F da malha da bomba centrifuga NNJ 125-250.
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Bloco H

Bloco G

Figura 4.4.7.: Blocos G e H da malha da bomba centrifuga NNJ 125-250.
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Interface

Bloco 1 ey

Figura 4.4.8.: Blocos I e J da malha da bomba centrifuga NNJ 125-250.
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Pressure-outlet

Bloco K Bloco L

Figura 4.4.9.: Blocos K e L da malha da bomba centrifuga NNJ 125-250.
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Modo directo (bomba) —

Modo inverso (turbina) —

e

Figura 4.4.10.: Malha da bomba centrifuga NNJ 125-250 completa com 2134 777.
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Embora o estudo incida sobre o escoamento em bombas, este trabalho iniciou-se com o
calculo de um componente tipico destas maquinas. O primeiro caso de teste consistiu
num difusor. Posteriormente, sdo apresentados os resultados da bomba centrifuga nos
dois modos de operacao (bomba e turbina).

A primeira etapa deste trabalho consistiu na geracdo da malha de um caso de
teste muito simples (difusor cénico), e fizeram-se as respectivas simulagoes. Esta fase
permitiu adquirir um conhecimento importante para a construcao de malhas mais
complexas, bem como perceber que condices de fronteira se podem atribuir nas mais
distintas situacbes, e quais sdo os modelos de turbuléncia que melhor se aplicam a
determinados problemas, etc.

A voluta de uma bomba centrifuga é formada por um difusor & saida, e ao ser estu-
dada uma geometria onde fosse possivel observar alguns fendémenos fisicos, como por
exemplo, o efeito de rotagao (swirl), que provavelmente também estivessem presentes
na caso da bomba centrifuga, estaria-se a correlacionar os conhecimentos.

Neste capitulo descreve-se a instalacéo onde foi efectuado o ensaio experimental da
bomba, e posteriormente sdo apresentados os resultados numeéricos para o difusor e

para a bomba em modo directo e inverso.

5.1. Instalacdo experimental da bomba centrifuga
EFAFLU

A geometria da bomba centrifuga em estudo (NNJ 125-250) foi fornecida pela empresa
EFAFLU - Bombas e Ventiladores S.A. E uma bomba genérica mas que tem sido
essencialmente aplicada em sistemas de combate a incéndios. Para além da geometria
e de toda a informacao necesséria, a empresa disponibilizou-se para se efectuar uma
visita técnica as suas instalacoes. Esta visita permitiu conhecer em particular as
condicdes de ensaio normalizado das bombas da empresa.

Relativamente aos aparelhos de medicao da instalacao experimental, esta possui dois

manémetros para medir a pressao manométrica & entrada e & saida da bomba, ou seja,
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Figura 5.1.1.: Instalagdo experimental da empresa Efaflu - Bombas e Ventiladores S.A.
As medicOes tipicas sdo o caudal e a pressdo manométrica na entrada e
saida da bomba.

os aparelhos estao ligados a duas tomadas de pressao, uma na tubagem de aspiracao
e outra na tubagem de descarga, como podemos ver na figura 5.1.1. Os manoémetros
sao analégicos e tém uma gama de medigao de 0 a 20 bar, com uma resolucao de 0,02
bar. Para medir o caudal a instalacao experimental possui um caudalimetro analégico.
Este tem uma gama de medicao de 0 a 20000 1/min e possui uma resolucao de 1000
l/min. Este aparelho de medigao tem um erro relativo inferior a 2 % quando usado

para obter a curva caracteristica da bomba, Anexo B.

5.2. Modelacdo do difusor cénico

Um difusor é um componente de um sistema de escoamento de fluido que é projectado
para reduzir a velocidade, e desta forma aumentar a pressao do fluido sem causar
perdas significativas de pressdo, ou seja, converte energia cinética em pressao.

A maior parte das turbomdaquinas, e outros sistemas de escoamento, incorporam
difusores. Estes componentes aplicam-se em condutas & saida de turbinas a gas de
motores a jacto, em condutas entre o compressor e o queimador de uma turbina a gés,

em circuitos fechados de tunéis de vento, em condutas a saida de turbinas hidréulicas,
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entre outras aplicagoes. Por exemplo, no caso da ultima aplicagao referida, a principal
funcdo do efeito de rotagao nesses difusores é reduzir a separacao do escoamento, e
assim aumentar a pressao.

O caso de teste em estudo encontra-se descrito em Clausen et al. (1993). Este caso
de teste trata do desenvolvimento do escoamento, com efeito de rotagdo, num difusor
conico. E um caso de teste padrio que tem sido utilizado para validacdo de modelos
numéricos.

O efeito de rotagao é criado por um cilindro rotativo, formado por uma grelha em
forma de favo de mel, que se encontra & entrada do difusor, isto é, & medida que o
cilindro roda em torno do eixo paralelo & direc¢do do escoamento, e o ar passa pela
grelha, forma-se um vortice forcado. Ao longo do difusor, o efeito de rotacao diminui
devido a expansao do escoamento e a accdo das forgas de atrito, e por conseguinte, o
escoamento é pressionado para a periferia, ou seja, este efeito contribui para evitar a
separacao da camada limite. Por outro lado é insuficiente para causar a recirculacdo

do escoamento na zona central.

5.2.1. Geometria do difusor anular

A geometria do difusor deve ser tida em consideragdo pois tem influéncia no desem-
penho deste em muitas aplicacées. Neste caso de teste o difusor é formado por trés
seccoes circulares. A seccao A é a entrada do dominio computacional, onde as condi-
¢oOes de fronteira sao impostas, a seccao B é a entrada de zona de expansao e a sec¢ao
C' ¢é a saida de expansdo e do dominio computacional (onde o difusor descarrega para
a atmosfera). O difusor é formado por uma parte cilindrica, desde a seccao A a sec-
¢ao B, e por uma parte conica, da secgdo B & seccao C. Os parametros geométricos
que fazem parte deste componente sao o diametro de entrada (@;pe;=260 mm), o
comprimento do difusor (535 mm) e o angulo de abertura ou divergéncia (20°), como
podemos ver na figura 5.2.1. No que respeita & geometria de um difusor também se
pode falar na razdo de area. Esta relacdo é o quociente entre as areas do escoamento
a jusante e a montante do difusor (areas de saida e entrada, respectivamente). Neste
caso a razao de area é de 2, 84.

A perda de pressao que ocorre 4 medida que o escoamento passa através do difusor
depende do dngulo de divergéncia e da razdo de area, esta pode ser causada por dois
efeitos diferentes. Em primeiro lugar existe uma contribuicao para a perda de pressao
devido a resisténcia viscosa das paredes. O outro efeito consiste, com excepcao de
pequenos angulos de divergéncia, na energia que é dissipada em recirculacdes causada

pela separagdo do escoamento das paredes. Para cada razio de area existe um angulo
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de divergéncia 6ptimo onde a soma das duas componentes de perdas é minimizada.
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Figura 5.2.1.: Seccoes criadas perpendicularmente as paredes do difusor anular e suas
respectivas dimensdes. Esta imagem foi adaptada de Bounous (2008).

5.2.2. Construcdo da malha para o difusor

Numa primeira etapa construiu-se a geometria do difusor num programa CAD, antes
de ter sido importada para o programa de geracao de malha.

Em seguida criaram-se dois dominios de células estruturadas. Um dominio (plano
longitudinal) a ligar as secgoes A e B, com 6 células na direc¢do axial (direc¢ao do
escoamento) e 15 células na direccdo radial. E um outro dominio (no seguimento do
anterior) a ligar as secgoes B e C, com 30 células na direc¢ao axial e com o mesmo
nimero de células na direcgdo radial, como podemos ver na malha a) da figura 5.2.2.

Na construcao do bloco seleccionaram-se os dois dominios e criou-se uma malha por
extrusdo em rotacao de 360°, segundo o eixo Z (eixo da direccao axial). Para que o
numero de células na direc¢ao tangencial fosse 20 teve de ser criada a rotacdo com um
ntmero de passos igual. Desta forma, foram criados mais 6 dominios. Este dominios
sdo as seccoes de entrada e saida, as paredes laterais de revolucdo das secgoes de A a
B ede B a C, e os eixos das referidas seccoes.

A malha a) da figura 5.2.2 é formada por 1 bloco, 8 dominios e 12432 no6s. Esta ma-
lha foi utilizada para a simulagao do escoamento com os varios modelos de turbuléncia
(k — €, Kk —w SST e Spalart-Allmaras), e utilizando fungoes de parede.

A malha b) da figura 5.2.2 foi utilizada para a simulacao do escoamento com o
modelo de turbuléncia Spalart Allmaras usando o parametro y™ = 1. A técnica de

construcao da malha b) foi igual & da malha a). No entanto, refinou-se mais a malha
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Figura 5.2.2.: Malhas do difusor cénico. A malha a) corresponde a malha mais esparsa

utilizando fungoes de parede e a malha b) corresponde & malha mais
refinada usando o parametro y™ = 1.

b) junto & parede, aumentando-se o nimero de noés na direccido radial e também

tangencial (50 células). A malha b) é constituida por 1 bloco, 8 dominios e 180336
nos.

5.2.3. Modelos numéricos utilizados e imposicdo das condicdes de
fronteira

O estudo computacional que foi realizado com o software Fluent, relativamente ao
escoamento de ar num difusor cénico com determinados parametros geométricos, foi
efectuado em duas etapas. Numa primeira etapa simulou-se o escoamento com os
modelos de turbuléncia k — € padrao, Spalart-Allmaras e kK —w SST, e também para o
modelo de escoamento inviscido. Em ambas as etapas o escoamento foi simulado para
o Ntmero de Reynolds de ensaio, R, = 2,02 x 10° (Uy = 11,6 m/s). Numa segunda
fase simulou-se o escoamento com os modelos de turbuléncia referidos anteriormente,
mas com um Numero de Reynolds mais baixo, R, = 0,7 x 105(Uy = 4 m/s). Para
além de se ter simulado o escoamento utilizando funcoes de parede também se fez uma
simulacao utilizando o modelo Spalart-Allmaras para y* = 1.

Existem trés faces essenciais para delimitar o dominio de calculo. A face de entrada,
velocity inlet, que é a entrada do dominio computacional, e onde as condicoes de
fronteira da velocidade axial, U, e tangencial, W, sao impostas (seccdo A da figura
5.2.1). A face de saida (seccio C), outflow, que corresponde & saida da expansao e

do dominio computacional, onde o difusor descarrega o ar para a atmosfera. E toda
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Tabela 5.1.: Parametros de escoamento impostos no difusor.

] Fluido de trabalho ‘ ar ‘
Viscosidade cinematica ou relativa, v, [m?/s] 1,5 x 107°
Velocidade axial média na entrada, Uy, [m/s] 11,6
Numero de Reynolds do ensaio: R, = % 2,02 x 10°

Nuamero de Swirl: WULO‘” 0,59
Pressao atmosférica a saida [Pa] 1,01325 x 10°
Intensidade de turbuléncia [%)] 10
Razdo de viscosidade turbulenta <%) 14,5

a superficie correspondente as paredes solidas (parte cilindrica e parte conica, wall)
onde a condi¢ao de ndo-escorregamento é imposta ao longo das paredes do difusor. Por
esta razao é que junto as paredes a velocidade é tendencialmente nula. As condigoes
de fronteira a entrada e a saida do difusor sdo descritas na tabela 5.1.

Os perfis de velocidades axial, U, e tangencial, W, disponiveis em Clausen et al.
(1993) foram impostos na face de entrada, interpolando-se os valores destes perfis
em todo o dominio com o auxilio do programa Tecplot. Para isso, impuseram-se os
dois perfis em ox e, como o perfil de velocidades é simétrico, fez-se uma cépia de cada
componente da velocidade em todo o dominio (360°) com um passo de 10°. Estes perfis
de velocidade resultam de valores experimentais, e como tal, tém erros de medicao
associados. No caso em concreto, consistiu na medicao da velocidade média por
intermédio de uma sonda de fio quente. Para medir as quantidades turbulentas usou-
se uma sonda de fio quente em forma de X (X-wire). Convém também salientar que
as medicoes das velocidades foram efectuadas sempre perpendicularmente as paredes
do difusor. Os erros de medigao das velocidades, §(U) e §(WW), sao de 2 %.

5.2.4. Comparacdo entre os modelos x — ¢, Spalart-Allmaras, xk —w SST
e inviscido

A validacdo do modelo computacional foi feita analisando as relagoes de velocidades
axiais, U%, e tangenciais, Umo’ dos calculos obtidos com os varios modelos de turbuléncia
(k — €, Spalart-Allmaras e k —w SST) e ainda para escoamento inviscido, tendo sido
comparados com os resultados experimentais. Os resultados referem-se a sete seccoes
(25, 60, 100, 175, 250, 330 e 405) perpendicularmente as paredes do difusor (figura
5.2.1).
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Figura 5.2.3.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Uwo, obtidas
usando os modelos de turbuléncia (k — €, Spalart-Allmaras e kK — w
SST), bem como os resultados experimentais para a seccao 25.

Nos graficos das figuras 5.2.3 a 5.2.11 o eixo das ordenadas, Velocity Ratio, repre-

U W ~ .
T © tangencials, ¢, em funcdo do eixo das ab-

cissas, y (m), que corresponde a distancia, medida perpendicularmente, da parede do

senta as razdes das velocidades axiais,

difusor ao eixo do escoamento. Ao observarmos o grafico da figura 5.2.3 constatamos
que as curvas das razoes de velocidades, referentes aos trés modelos de turbuléncia,
coincidem exactamente umas com as outras, ou seja, ndo existem discrepancias ou
diferencas nos resultados obtidos de modelo para modelo.

No entanto, comparando as curvas dos resultados experimentais com as curvas
obtidas numericamente ja ocorrem diferencas. Se compararmos estas dltimas com as
curvas experimentais podemos dizer que tém a mesma tendéncia, ou seguem a mesma
evolucdo. Isto é, junto & parede as duas componentes da velocidade sao praticamente
nulas, isto acontece para as curvas obtidas numericamente, devido & condicdo de
nao-escorregamento. Fstas curvas atingem um pico maximo mais ou menos a 10
mm da parede, diminuindo posteriormente até ao eixo. Embora quase se verifique
uma estabilizacdo da componente axial. A diminuicdo da componente tangencial da
velocidade observa-se & medida que se aproxima ao centro do escoamento, e deve-se
a0 decrécimo do raio. Quanto menor for o raio menor serd a componente tangencial
da velocidade (W = wr). Convém salientar que o perfil de velocidades é simétrico
relativamente ao eixo do difusor, ou seja, se tragassemos um grafico do eixo para a

parede, esse grafico seria simétrico em relacao ao eixo das ordenadas.
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Figura 5.2.4.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Umo, obtidas

usando os modelos de turbuléncia (k — €, Spalart-Allmaras e kK — w
SST), bem como os resultados experimentais para a seccao 175.

Como as curvas referentes aos trés modelos de turbuléncia, para todas as seccoes,
nao apresentam diferencas de modelo para modelo, apenas se apresentam mais dois
graficos comparativos dos modelos de turbuléncia: o grafico da figura 5.2.4 respeitante
a uma sec¢ao intermedia (secgdo 175); e o grafico da figura 5.2.5 respeitante a tltima
secgao (secgao 405). Os graficos respeitantes as outras secgoes (60, 100, 250 e 330) da
figura 5.2.1 encontram-se no Anexo C. Desta forma, podemos entender a evolugdo das
componentes axial e tangencial da velocidade ao longo do difusor, bem como averiguar
o comportamento dos modelos & medida que a velocidade diminui. Em particular se se
continua a verificar a mesma tendéncia em comparacao as curvas experimentais, ou se
por outro lado, sdo as curvas experimentais que se afastam da evolugdo supostamente
normal, devido a erros de medi¢do. Através da andlise dos graficos das figuras 5.2.4
e 5.2.5 podemos destacar a diminuicdo das duas componentes da velocidade, uma vez
que, a pressao aumenta.

Apo6s uma primeira andlise dos trés modelos de turbuléncia estudados, e para re-
forcar algumas conclusoes decidiu-se comparar o modelo inviscido com o modelo de
turbuléncia k —e. Podemos perguntar o porqué da comparacao ser feita com o modelo

Kk — € e nao com um dos outros dois modelos de turbuléncia. Pois bem, uma vez que o
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Figura 5.2.5.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Umo’ obtidas

usando os modelos de turbuléncia (k — €, Spalart-Allmaras e k — w
SST), bem como os resultados experimentais para a sec¢ao 405.

modelo k — € se aplica a escoamentos turbulentos completamente desenvolvidos, este
apresenta propriedades inferiores as dos outros modelos (sem fungoes de parede), que
é a sua incapacidade de resolver os volumes de controlo junto a parede sélida. Para
isso dispoe de funcoes de parede que servem exactamente para colmatar essa caracte-
ristica, estabelecendo assim a ligagdo entre o escoamento turbulento completamente
desenvolvido e a regiao da parede, onde existe uma subcamada laminar. As fun¢oes
de parede padrao possuem um parametro, y ', que permite aferir sobre a validade dos
resultados obtidos, ou seja, se 30 < y* < 300, significa que os resultados obtidos estao
dentro do intervalo de validade das funcdes de parede. Este pardmetro é definido de

acordo com,

ur X yp
-

Yt = (5.2.1)

onde ur [m/s] representa a velocidade de corte, yp [m] é a distancia de um ponto P a
parede e v [m?/s| ¢ a viscosidade cinematica do fluido. Ainda a proposito da escolha
do modelo k — €, podemos referir o facto de as curvas referentes aos trés modelos de
turbuléncia ndo apresentarem diferencas significativas entre si.

Ao observarmos o grafico da figura 5.2.6 podemos verificar que as relagoes de velo-
cidade para o modelo inviscido sdo as mesmas que as do modelo k — €, embora junto
& parede sélida as componentes da velocidade nao sejam nulas, pois é imposta uma

condigdo de escorregamento. O modelo inviscido resolve as equagdes de Fuler assu-
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Figura 5.2.6.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Uwo, obtidas

usando o modelo inviscido e 0 modelo de turbuléncia x — € para a seccao

25.

mindo que o ar é um fluido ideal, ou seja, escoa livremente sem perdas internas de
energia, fluindo sem resisténcia nas paredes.
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Figura 5.2.7.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Umo’ obtidas
usando o modelo inviscido e o modelo de turbuléncia k — € para a seccao
405.

Através da analise do grafico da figura 5.2.7 ja observamos uma ligeira diferenca nas

relagoes de velocidades entre os modelos inviscido e k — €. Verifica-se que na seccao
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Figura 5.2.8.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Umo’ obtidas

usando os modelos de turbuléncia k — € ¢ Spalart-Allmaras para dife-
rentes R.(secgao 25).

405 a velocidade é inferior quando comparada com a velocidade da seccao 25. Como
tal, as forcas viscosas (45) comecam a dominar as forgas de inércia (p.Up), ou seja, a
medida que a velocidade baixa, e se até entdo eram as forgas de inércia que dominavam
a partir de uma determinada velocidade sao as forcas viscosas que dominam. Dai se

comecarem a notar discrepancias entre os modelos inviscido e kK — €.

5.2.5. Comparacdo entre os modelos de turbuléncia, a dois Reynolds,
com e sem funcdes de parede

Ao observarmos com atencao o grafico da figura 5.2.8 e a0 compararmos este com o
grafico da figura 5.2.3, no que respeita os modelos k — ¢ e Spalart- Allmaras, verificamos
que nao existem diferencas relativamente as curvas das razoes de velocidades.

Isto significa que a velocidade axial média na entrada de 4m/s nao ¢ suficientemente
baixa para que dominem as forgas viscosas. Por outro lado, se analisarmos o gréfico
da figura 5.2.9 ja observamos diferencas nos modelos k — € e Spalart-Allmaras para
R. = 0,7 x 10° (Uy = 4m/s), em comparacio com o modelo k — ¢ e para uma
velocidade axial média na entrada de 11,6 m/s (R, = 2,02 x 10°). Na seccio 405 as
componentes axial e tangencial da velocidade ja sdo inferiores em relagao a seccao 25,
ou seja, ja comecam a dominar as forgas viscosas sobre as forcas de inércia.

Ainda relativamente ao grafico da figura 5.2.9 podemos afirmar, em comparagao com

os resultados experimentais, que o modelo Spalart-Allmaras tem um comportamento
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melhor que o modelo k — ¢ (para o R, = 0,7 x 10%).
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Figura 5.2.9.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, UEO, obtidas

usando os modelos de turbuléncia k — € e Spalart-Allmaras para dife-
rentes R.(secgao 405).

Daqui podemos concluir que em situagoes em que os gradientes de pressdao sao
desfavoraveis, como é o caso, o modelo Spalart-Allmaras apresenta melhores resultados
do que o modelo k — € utilizando fun¢oes de parede. Afinal de contas, segundo dizem
os seus criadores, o modelo Spalart-Allmaras foi desenvolvido para resolver toda a
camada limite, permitindo assim calcular o escoamento junto da parede. O modelo
Kk — € € mais apropriado para o nucleo central do escoamento, ou seja, quando nio é
importante ter-se logo uma boa aproximacao nas proximidades da parede.

No grafico da figura 5.2.10 estdo as curvas da relacdo das componentes axiais da
velocidade, U%, utilizando fun¢ées de parede (modelos k — € e Spalart-Allmaras) e
em condigoes de yT = 1 (modelo Spalart-Allmaras), isto para a secgio 25 do difusor.
Através da ampliacao do grafico na zona junto & parede, podemos observar que os
resultados para o modelo Spalart-Allmaras, sem fungoes de parede, e usando o para-
metro y* = 1 sdo mais préximos dos obtidos experimentalmente. Isto acontece porque
é refinada a malha junto a parede para se conseguir obter o ™ = 1, e conseguem-se
apanhar nés na subcamada laminar e, desta forma, é possivel calcular o valor verda-
deiro das varidveis nesta camada. Com a utilizacdo das fungdes de parede a malha
nao necessita de ser tdo refinada junto a parede, dado que, se estabelece uma ligagao
entre um noé que esteja numa posicao mais afastada da parede e um né que pertenca

a uma subcamada de fluido muito préxima da mesma. Isto &, os varios modelos de
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Figura 5.2.10.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%, obtidas usando os modelos

de turbuléncia k — € e Spalart-Allmaras para diferentes R, (seccao 25),
utilizando funcoes de parede e o parametro y+ = 1.

turbuléncia apresentam funcgoes de parede distintas que permitem resolver de forma

aproximada as varidveis nos nés préximos da parede.

5.2.6. Resultados obtidos com o modelo x — ¢ para as situacdoes com e
sem efeito de rotacdo (swirl)

Para que se consigam retirar conclusoes importantes no que respeita ao efeito de
rotacao simulou-se o escoamento com o modelo k — € para as razoes, U%’ das seccoes
25, 100 e 250 da figura 5.2.1.

Através da analise do grafico da figura 5.2.11 podemos concluir que a imposicao do
swirl (solid-body rotation) na entrada do difusor suprime a separacdo do escoamento.

Isto é, o efeito de swirl reduz a componente axial da velocidade perto do eixo (no
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Figura 5.2.11.: Evolucao da componente axial da velocidade para as situacoes com e
sem swirl (secgoes 25, 100 e 250).

centro do escoamento) e aumenta a componente axial da velocidade junto da parede,
que tende a retardar a separacdo do escoamento.

Neste caso de teste todas as simulacoes foram obtidas em 22 ordem, utilizando o
SIMPLE como algoritmo do acoplamento pressdo-velocidade e o pressure-based se-

gregado como algoritmo de resolucéo (disponiveis no codigo numérico Fluent).

5.2.7. Conclustes referentes 3 modelacido do difusor

Algumas conclusées importantes ja foram explicitadas & medida que se analisaram
os resultados por comparagdo entre os varios modelos. Contudo, da primeira anélise
feita, ou seja, da comparacao entre modelos de turbuléncia e o calculo inviscido para
as seccoes 25, 175 e 405, podemos concluir que para o Re = 2,02 x 10° os efeitos
viscosos s80 menos significativos que os efeitos convectivos. Por essa razao os modelos
de turbuléncia ndo apresentam discrepancias significativas entre si. Uma outra obser-
vacao que podemos fazer é o facto da velocidade axial média imposta na entrada, Uy,
ser um parametro fundamental na obtencao dos resultados entre os varios modelos de
turbuléncia. Como estes sao modelos viscosos, e com o decréscimo da velocidade, as
forcas de natureza viscosa sobrepdem-se as forcas de inércia, nestas condigdes ja se
fazem sentir efeitos diferentes para modelos diferentes. Se observarmos com atencao
o grafico da figura 5.2.11 podemos constatar que o decréscimo do médulo da compo-
nente axial da velocidade, especialmente junto da parede, é devido ao retardamento

do escoamento do fluido, o que resulta do gradiente de pressao adverso na direcgao
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do escoamento. Ainda relativamente ao mesmo grafico, podemos afirmar que quanto
mais proximo da saida do difusor (secgao 405) for feita a andlise, mais evidente sera
a separagao do escoamento, em particular para o caso sem efeito de rotagdo (swirl).
Todas estas simulagoes foram importantes, na medida em que sé assim se con-
seguiram retirar conclusbes sobre a precisao da modelacdo numérica. A partida era
expectavel que existissem diferencas de modelo para modelo e, comparativamente com
os resultados experimentais, pudemos observar qual o modelo que melhor se aproxima
destes, nao descuidando que os proprios resultados tém erros associados a medicao

das variaveis.

5.3. Resultados numéricos em modo directo - bomba

Nesta sec¢do apresentam-se os resultados obtidos para a bomba centrifuga a funcionar
em modo directo. Os resultados fornecem uma descricdo do escoamento para a con-
di¢do de projecto (ponto de funcionamento nominal da bomba) e para alguns pontos
fora de projecto (em carga parcial e sobrecarga) da bomba.

A figura 5.3.1 apresenta os resultados obtidos para o coeficiente de pressao C,,.

Este coeficiente C), = 7z € um parametro adimensional, onde p é a pressao
2

p
0,5XpXx

estatica no ponto onde este parametro estd a ser calculado, p é a massa especifica
da agua (utilizou-se o valor de 998,2 kg/m?) e Va ¢ a velocidade (7, 5 m/s; 10,0
m/s e 10,8 m/s, respectivamente) a saida do difusor da bomba. Nesta figura, e para
diferentes caudais (0, 75.Qy,, @, € 1,08.Q,,), a pressao estatica aumenta gradualmente
da entrada do rotor (cubo) para a saida do mesmo, devido a transi¢ao do escoamento
da direccao axial para a direccao radial. Também podemos observar que a pressao
estatica é mais elevada no extradorso do que no intradorso, isto é, se tracarmos uma
circunferéncia com centro no cubo, a pressao num ponto do lado exterior de uma das
péas é mais elevada do que a pressao no ponto correspondente ao lado interior dessa
mesma pa. O fluido ao entrar no rotor exerce uma carga maior do lado exterior das
pés, & medida que o veio roda no sentido anti-horario. Esta diferenca de carga entre
o extradorso e o intradorso de uma pé& é mais visivel para a bomba em carga parcial
(0,75.Qn). Repare-se que o valor negativo do C}, na zona de sucgdo, ao cubo da
bomba, se deve ao facto de estar-se a trabalhar com pressoes relativas, o que significa
que nessa zona a pressao estatica é inferior a pressao atmosférica imposta na entrada
(1,01325 x 10° Pa). Caso exista a possibilidade de ocorrer cavitacio, isto é, se a
pressao da agua descer abaixo da sua pressao de vaporizacao é na zona de succ¢ao que

podera surgir este fendmeno, sobretudo para pontos de carga parcial da bomba. Este
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Figura 5.3.1.: Coeficiente de pressdo C), num plano médio da bomba (Z=98 mm), para
o ponto de projecto (@, = 123 1/s) e para dois pontos fora de projecto
(carga parcial 0, 75.Q,, e sobregarga 1,08.Q,,).

pardmetro permite-nos constatar que, na zona da voluta, a pressao estatica aumenta
consideravelmente para os calculos efectuados nos pontos de projecto (@) e de carga
parcial (0,75.Q,), enquanto que para o ponto de sobrecarga (1,08.Q,) o aumento da
pressdo é pouco significativo, devido & limitacdo da lingua da voluta. Ao observarmos
com detalhe os trés pontos de funcionamento da bomba verificamos que em todos eles
a pressdo estatica aumenta a partir do canal estreito entre o rotor e a lingua da voluta,
até a zona do difusor, no sentido do escoamento (sentido anti-horario). No entanto,
na zona oposta a lingua, na entrada do difusor, existe uma perda de pressdo também
nos trés pontos de funcionamento.

Na figura 5.3.2 estdo representadas as linhas de corrente na voluta da bomba no
mesmo plano (Z=9 mm) da figura 5.3.1, para os pontos de carga parcial (0,75.Q)
e sobrecarga (1,08.Qn). A velocidade que interessa considerar é a velocidade no
referencial absoluto, pois a zona em andlise pertence a parte estatica da bomba.

Ao analisarmos com detalhe a figura 5.3.2 observamos que para o ponto de funci-
onamento em sobrecarga (1,08.Q),) existe uma zona de recirculagdo acima da lingua
da voluta. Esta zona de recirculacdo do fluido traduz-se numa perda de energia, se
observarmos a zona ampliada vemos que o fluido descreve trajectérias elipticas, sendo

a velocidade do fluido nesta zona muito baixa ( a variar entre 0 e 2,69 m/s). Neste
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Figura 5.3.2.: Escoamento na voluta num plano médio da bomba (Z=98 mm), para
dois pontos fora de projecto (0,75.Q, e 1,08.Qn). A anélise de escoa-
mento é feita através das linhas de corrente.

sentido, verificamos que as linhas de corrente se concentram mais nessa zona em di-
recgao & saida da bomba. Tal situacdo ndo ocorre para a bomba a funcionar em carga
parcial (0,75.Q,), pelo menos para o plano analisado. Para este ponto de funciona-
mento o escoamento estd bem orientado, verificando-se que as linhas de corrente sao
bem tangentes & parede do difusor, acima da lingua da voluta. Como no ponto de
funcionamento nominal o escoamento é bem comportado ndo se apresenta a respectiva
figura. Podemos ainda verificar, como era expectavel, que a velocidade do escoamento
é superior para o ponto de funcionamento em sobregarga, atingindo em algumas zonas
os 32 m/s.

Na figura 5.3.3 podemos ver os grupos adimensionais da altura ¢ = #gz e de

poténcia ™ = Estes sdo apresentados em funcao do parametro de caudal

_ P
p.n3.D%"

P = %, onde g (= 9,81 m/s?) é a aceleracdo da gravidade, H (m) é a altura de

elevacao, n (rps) é a velocidade de rotacao da bomba, D (= 0,265 m) é o diametro
de saida do rotor, p (998,2 kg/m?) é a massa especifica da dgua e P = M.w (W) ¢ a
poténcia mecénica. Na referida figura podemos observar que todos os valores obtidos
computacionalmente (CFD) sao inferiores aos experimentais. Contudo, ambos os
grupos (¢ e m) obtidos computacionalmente seguem uma tendéncia semelhante aos
experimentais. A medida que o caudal aumenta serd necessario um maior binario
(M) para bombear o fluido da entrada para a saida da bomba. A diferenga mais

significativa que podemos destacar na evolucao das curvas da poténcia é que, no caso
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Figura 5.3.3.: Grupos adimensionais da altura, ¥, e de poténcia, m, em funcao do
parametro de caudal, ¢.

da curva obtida computacionalmente, o binirio aumenta progressivamente até atingir
o caudal nominal (¢ = 0,137), a partir deste comega a estabilizar para caudais mais
elevados. Relativamente & discrepancia de valores, por exemplo, no caso da altura
manométrica o erro relativo maximo do 1 obtido computacionalmente em relacao ao
experimental é de 5,4 %. Mesmo assim, os resultados sdo satisfatérios, pois nao nos
podemos esquecer que os proprios aparellhos de medi¢ao (manémetros e caudalimetro)
apresentam um erro de 2 % e estes calculos foram obtidos com o modelo do frozen
rotor para a posicao original do ficheiro CAD que nos foi enviado referente as pas do
rotor.

Na figura 5.3.4 estd representada a curva do rendimento hidraulico, n = %,
obtida computacionalmente, bem como o rendimento para um ponto experimental
(ponto nominal). A curva caracteristica da bomba tem disponiveis rendimentos do
pardmetro de caudal mais baixos do que os calculados. O binario foi calculado no
co6digo numérico Fluent e é definido de acordo com a eq. (5.3.1), FLUENT (2006).
Como podemos observar esta equacao é composta por dois termos, sendo um termo

de pressao e o outro termo referente as forcas de natureza viscosa.

— 5 — 5 —
MA = TAB XFP + TAB XFV. (531)
~— ~—
momento total momento com origem em pressao  momento de origem viscosa
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Figura 5.3.4.: Rendimento da bomba, 1, em funcao do pardmetro de caudal, ¢.

Onde Z\TA é o momento total aplicado a um determinado eixo centrado em A, Fab 6o
vector posi¢ao de A até a origem da forca em B, .F—}; é o vector forca devido & pressao
e F,, é o vector forca devido a resisténcia viscosa.

Ainda relativamente a figura 5.3.4, verificamos que o rendimento obtido computa-
cionalmente para o ponto de funcionamento nominal da bomba é 2 % superior ao
rendimento obtido experimentalmente. Dado que o rendimento obtido experimen-
talmente é o rendimento global da bomba (gi0bal = Mhid-Nmec), OU s€ja, ja tem em
consideracao as perdas mecanicas (como por exemplo, atrito nos rolamentos), fugas
de fluido, etc. € expectavel que este fosse inferior ao rendimento obtido por meios
computacionais.

Como ja foi referido, o frozen rotor é um modelo estacionario (quasi-unsteady)
que depende da posicdo do rotor. Ao variarmos a posicao deste estamos a variar a
area de saida do fluido, e por conseguinte, o caudal também sofrera alteragoes. Isto
é, ao fazerem-se simulagOes para vérias posicoes angulares do rotor consegue-se ter
uma nocdo da evolucdo da curva de caudal em funcdo da posicdo da pa. A bomba
centrifuga tem oito pés, o que corresponde a um passo angular de 45°. Fez-se um
varrimento angular com um passo de 7,5° para cinco posigdes consecutivas do rotor.
Posteriormente, ainda se efectou mais uma simulacao para uma posicao intermédia do

rotor, entre 15° e 22,5° (# = 18,75°), com o objectivo de observar se para esta posicao
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Posigdo angular da pa relativamente
a lingua da voluta

Figura 5.3.5.: Posicoes relativas entre a pa e a lingua da voluta.

o caudal ainda estd a aumentar ou, se por outro lado, ja estd numa fase descendente.

Ao observarmos a figura 5.3.5, constatamos que a posi¢do angular da pa é relativa
a lingua da voluta, isto é, a posi¢do 0° da referida figura corresponde a posigdo inicial
do rotor e constitui a referéncia a partir da qual a medi¢do angular é efectuada.

Na figura 5.3.6 podemos ver um grafico em que no eixo das ordenadas esta repre-
sentado o caudal [1/s|] e no eixo das abcissas esta representada a respectiva posigao
angular |°| da pa em relagao a lingua da voluta. Por baixo da referida figura esta
representada uma tabela que facilita a visualizacao do caudal em funcio desta tltima
variavel. Como nao poderia deixar de ser todos estes calculos foram efectuados para
as mesmas condicoes de fronteira, ou seja, & saida da bomba foi imposta uma pressao
estética, pa, igual a 760671,5 Pa em todos os casos, assim como as restantes condigoes
de fronteira.

No grafico da figura 5.3.6 adicionou-se uma linha de tendéncia (linha a preto), que

serve para nos dar uma ideia da evolucdo da curva.
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Figura 5.3.6.: Resultados obtidos para o caudal, @), em fun¢do da posicao angular, 6,
da péa relativamente a lingua da voluta.

Analisando o grafico podemos verificar que a curva do caudal aumenta desde a
posicao inicial da pa (0°) até 1/3 do passo angular do rotor (15°), onde atinge o caudal
méximo, isto para as seis simulacoes realizadas. Ainda assim, estamos em condigoes
de afirmar que, para a mesma pressao estatica imposta & saida da bomba centrifuga
em estudo, o caudal méaximo obtem-se para uma posi¢cdo angular entre 15° e 18,75°.
Relativamente & evolucao da curva, e se olharmos para a interpolacao polinomial
(linha a preto), poderiamos pensar que a curva segue uma tendéncia quase sinusoidal.
Contudo, ao observarmos a disposicao discreta dos pontos unidos, verificamos que
nao é o caso, pois também temos de ter em consideragdo que as simulagdes foram
efectuas com o modelo do frozen rotor, e por isso mesmo, nao tém em conta as nao
estacionaridades que o célculo unsteady (modelo mais proximo da realidade) teria.

Substituindo na eq. (4.1.23) a pressao estatica ps por 760671,5 Pa, a velocidade na

entrada da bomba V; = Qﬁe‘i por 0%11178295 m/s, e resolvendo a equagdo em ordem ao
Ap, obtém-se uma altura de elevacao, H, média de 79,96 m. Ainda assim, este valor
do H médio para as varias posicoes do rotor é inferior ao H da curva experimental
(83,00 m), utilizando o caudal médio de aproximadamente 119 1/s. Nao se fizeram
simulacoes do escoamento para as posigoes 37,5° e 45°, uma vez que, para os 18,75°
o caudal ja comeca a decrescer. Certamente, para a posi¢ao de 45° o caudal ji serd

muito préximo do da posicao original, uma vez que, a pad que esti a ser analisada
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passa para a posi¢ao da pa imediatamente a seguir (de 0° para 45°).

5.4. Resultados numéricos em modo inverso - turbina

Nesta secc¢do apresentam-se os resultados obtidos para a bomba centrifuga a funcionar
em modo inverso. De todos os métodos analiticos para bombas a funcionarem como
turbinas (PATs), apresentados no capitulo 3, simulou-se a bomba a funcionar como

turbina para comparacao com os métodos de Stepanoff, de Williams e de Chapallaz.

Tabela 5.3.: Valores teoricos da altura manomeétrica, Hy(;eo), € caudal, Qy(se0), obtidos
a partir dos métodos analiticos de Stepanoff, Williams e Chapallaz para
a bomba a funcionar em modo inverso (PATS).
Método

Stepanoff | Williams | Chapallaz

Hy(eo) (m) 100,26 105,64 100,36

Q(teo) (1/5) 140,55 152,01 151,08

A tabela 5.3 apresenta os valores tedricos da altura manométrica, Hye), € caudal,
Qt(teo), Obtidos para a bomba centrifuga a funcionar como turbina. Estes valores foram
obtidos a partir do ponto de funcionamento nominal da bomba (Qpep, = 123,33 1/s;
Hppp, = 77,20 m, valores obtidos computacionalmente) e considerando o rendimento
de 77 %, que é o rendimento no seu ponto de funcionamento nominal (Anexo B). Para
isso, substituiram-se estes valores nas eqs. (3.1.1), (3.1.2), (3.4.1), (3.4.2), (3.5.4) e
(3.5.5) e utilizaram-se os graficos das figuras 3.5.1 e 3.5.2. Na pratica, com os valores
da altura manomeétrica, Hyeo), € do caudal, Qye0), da referida tabela calculou-se a
pressao estatica py através da eq. (4.1.23) e impos-se a pressao na saida da bomba
(modo directo) ou entrada da PAT (modo inverso), tendo-se invertido o sentido de
rotacao para a bomba funcionar como turbina. Este procedimento foi efectuado para
os trés métodos mencionados, corrigindo py sempre que necessario, ou seja, para que
o Hycrp) da tabela 5.4 fosse o mais proximo possivel do Hy ., da tabela 5.3.

Os resultados obtidos computacionalmente para a altura manométrica Hycpp) e
caudal Qycrp)y para os trés métodos analiticos abordados, estdao representados na
tabela 5.4. Os métodos de Stepanoff e Williams podem ser comparados directamente
entre si, pois dependem das mesmas varidveis (HBEPP, QBEPP e npep). Ja 0 método
de Chapallaz tem outra metodologia de célculo, em que com o caudal da bomba e a
sua velocidade especifica se determina o rendimento teérico da PAT, e posteriormente,

se interpolam os coeficientes de altura manométrica e caudal (cp, e ¢4), tem de se ter
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Tabela 5.4.: Valores obtidos computacionalmente para a altura manométrica,
Hycrp), e caudal, Qycrp), utilizando o kK — € como modelo de
turbuléncia.

Método
Stepanoff | Williams | Chapallaz
Hycrp) (m) 100,25 106,07 100,86
Qucrpy (1/5) 130,40 129,53 131,48

algum cuidado quando se comparam os resultados deste método com os restantes dois.

Comparando os valores dos caudais obtidos computacionalmente com os valores
tedricos previstos pelos métodos de Stepanoff e Williams, podemos constatar que
o método de Stepanoff é o que mais se aproxima do computacional. Para o caso
particular da bomba centrifuga em estudo (caracteristicas geométricas e rendimento
de 77 %) pode-se, admitindo como incégnita o expoente em denominador da eq.
(3.1.2) e resolvendo-a em ordem a essa mesma incognita, sugerir um expoente de 0,2
em vez de 0,5. Contudo, apresentando-se uma alteracdo no expoente do denominador
da referida equagao, esta reformulacao do método analitico de Stepanoff nao é valida
para outras bombas centrifugas a funcionarem como turbinas, para além desta. Ou
pelo menos teria de ser verificado para outras bombas - PATs.

A figura 5.4.1 representa um corte de um plano médio da bomba (X=220 mm) para
o método de Stepanoff. Na zona ampliada da figura podemos ver como se comporta
o escoamento no rotor e na flange de aspiragao (modo directo) mediante a anélise das
linhas de corrente. Como se pode observar o fluxo do escoamento é inverso, pois a
bomba, estd a funcionar como turbina, apresentando diversas zonas de recirculacio de
fluido (zonas marcadas a vermelho).

Se olharmos para o parafuso verificamos que existem zonas de perda de energia.
Nessas zonas as particulas de fluido em vez de seguirem um trajecto tangente a pa guia,
em direccao a saida da PAT, recirculam. Existem ainda outras zonas de recirculagao
de fluido, inclusive na parte detras da bomba.

Este tipo de anélise permite-nos ter um conhecimento das perdas hidraulicas no
interior da bomba a funcionar em modo inverso, para que possamos modificar a geo-
metria da mesma em determinadas zonas. Desta forma, é possivel eliminar algumas
zonas de recirculago até entdo existentes, melhorando assim o desempenho da PAT. O
facto da pa guia na entrada da flange de aspiracao (modo directo) estar muito proxima
do rotor também pode contribuir para que, em determinadas zonas, o fluido dissipe

mais energia, isto em modo inverso. Contudo, pequenos ajustes geométricos poderiam
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Figura 5.4.1.: Escoamento num plano médio da PAT (X=220 mm), para as condigdes
de fronteira impostas segundo o método de Stepanoff. A anilise do
escoamento é feita através das linhas de corrente, que permitem detectar
zonas de recirculacao.

ser feitos para minimizar as zonas ondem ocorrem perdas hidraulicas. O aumento da
area do diametro de saida do rotor(em modo inverso), desbastando o material nessa
zona, poderia ser uma solugao, pois desta forma o fluido ja ndo estaria tao restringido
na proximidade do parafuso quando passa do rotor para a pa guia. Eventualmente
deslocando ligeiramente a pa guia para a esquerda, de modo a afasta-la do rotor, ainda
poderia ser melhorado o desempenho da PAT.

A figura 5.4.2 mostra como se comporta o escoamento num plano do rotor da bomba
(Z=86 mm) a funcionar em modo inverso, para o ponto de funcionamento nominal, e
para as condigoes de fronteira impostas utilizando o método de Stepanoff. Se obser-
varmos a zona ampliada da referida figura verificamos que, no bordo de ataque da pa,
nao existe escoamento perturbado ou zonas de recirculacao de fluido. Eventualmente
para um ponto fora das condicbes de projecto o escoamento ja apresentaria perturba-

¢oes, essencialmente no intradorso do bordo de ataque das péas, devido ao angulo de
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ataque do fluido as pas nao ser o mais adequado.
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Figura 5.4.2.: Escoamento no rotor, num plano da PAT (Z=86 mm) para o ponto de
funcionamento nominal, utilizando as condicGes de fronteira impostas a
partir do método de Stepanoff.

A analise do escoamento foi feita em detalhe através das linhas de corrente em todo
o rotor, tendo-se observado um bom comportamento do mesmo pela auséncia de zonas

de recirculacdo de fluido (que estdo associadas a perdas de energia).

5.5. Comparacao dos resultados numéricos da bomba a

funcionar nos modos directo e inverso

Nesta seccao comparam-se os resultados numeéricos obtidos para a bomba centrifuga
a funcionar nos modos directo e inverso. Estes resultados estdo relacionados com

aspectos de projecto mecanico da bomba a funcionar como turbina (PAT).
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Figura 5.5.1.: Perda de pressao de estagnacdo nos modos directo (bomba) - a) e in-
verso (turbina) - b) no rotor. Em modo directo utilizou-se o ponto de
funcionamento nominal (Qprp, = 123,33 1/s; Hppp, = 77,20 m) e em
modo inverso usou-se o método de Stepanoff (Qucrpy = 130,40 1/s;
Hy(cpp)=100,25 m).

A figura 5.5.1 permite-nos observar quais as zonas do rotor onde as perdas da pres-

sao de estagnagao sdo maiores nos dois modos de funcionamento (bomba e turbina),

Ptot
DPtot.inlet

da definicao deste pardmetro, os valores sao normalizados pela pressdo de estagnagao

através do parametro adimensional vy =1 — . Como podemos verificar, através
na entrada do rotor, piot.iniet, €M que pior € a pressao total num ponto onde se esteja
a analisar este parametro. Se observarmos o bordo de ataque (em modo directo), ou
o bordo de fuga (modo inverso) das pas do rotor, verificamos que o parametro v no
intradorso das pas é superior quando a bomba estd a funcionar no modo directo. As
perdas de pressao variam com o sentido do fluxo do escoamento, isto é, ao comparar-
mos o parametro v nos dois modos de funcionamento da bomba, constatamos que a
distribuicao das perdas de pressao de estagancao nao é igual ao longo do rotor. Em
modo bomba verificamos que a zona do parafuso é a que apresenta maiores perdas
de pressao juntamente com o bordo de ataque das pés, diminuindo até ao bordo de
fuga das pés, onde as perdas sdo muito baixas. Por outro lado, em modo turbina,
verificamos que na periferia do rotor as perdas de pressdao sdo mais elevadas quando
comparadas com a bomba a funcionar no modo directo.

O rotor de uma bomba centrifuga estd sujeito a um esforco axial resultante de
diferentes pressdes que actuam sobre o mesmo, como podemos ver na figura 5.5.2
(lado direito). A partida os rolamentos usados nas bombas conseguem suportar este

tipo de esfor¢co, mesmo que seja para pontos de funcionamento fora do de projecto.
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Z[m]

1.45e-01
l 141e-01
1.28e-01
122e-01
1.28e-01
1.24e-01
1.18e-01
1.15e-01
111e-01
1.06e-01
1.02e-01
977e-02
934e-02
891e-02
8.48e-02
8.05e-02

7.62e-02
7.19e-02
6.76e-02
6.33e-02

580e-02

oy -

Figura 5.5.2.: Forca resultante (Fz) aplicada na area do olho do rotor (Ag) - plano
Z=145 mm (a esquerda). Esfor¢os axiais resultantes da distribui¢ao de
pressdo que actua no rotor da bomba centrifuga (& direita).

Dado o caudal ser maior em modo inverso (como ja foi constatado) é importante
saber se o rolamento que foi projectado para a bomba a funcionar em modo directo
também suporta o esfor¢o axial quando a bomba opera como turbina. Neste sentido,
no codigo numérico Fluent, calculou-se a forca resultante, segundo o eixo Z, que é
maioritariamente aplicada na &rea do olho do rotor (Ag) da bomba (lado esquerdo da
figura). Esta forga é composta por uma componente de pressao e uma componente
viscosa, e foi calculada nos modos directo e inverso para as mesmas condicdes de
funcionamento (bomba - Q=123,331/s e H=77,20 m; PAT - Q=130,40 1/s e H=100,25
m). Em modo bomba obteve-se uma forga (segundo Z) de 587,86 N e em modo turbina
a forca é de 205,87 N. Uma forma de saber em qual dos modos de funcionamento
(bomba ou turbina) o esfor¢o axial é superior ¢ fazer uma adimensionalizacdo da

forma que se segue, para ambos os modos de operacao,
F,
Ap X AR )
Obteve-se um esforco axial, aproximadamente, 3,7 vezes superior para a bomba a

funcionar em modo directo. Convém salientar que apesar do rolamento da bomba su-

portar o esforco axial resultante quando esta funciona como turbina, dado o resultado
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comparativo que se obteve, ainda assim nao deve ser sobrecarregado em pontos fora
do de projecto. Isto é valido, em particular, se a velocidade de rotacao for muito mais
elevada em modo inverso.

Note-se que a bomba centrifuga em estudo possui 6 pas radiais na parte posterior
do rotor, precisamente para reduzir a pressao de p; a p3 (figura 5.5.2), no espaco entre
0 mesmo e a tampa atras da bomba. Isto contribui para reduzir o esforco axial nos
rolamentos. Nesta zona, ao aumentar-se a area de contacto das pas com o fluido,
passara a existir uma maior porgao deste que roda 4 velocidade do rotor, ganhando-se
assim mais energia cinética (diminuindo a pressao).

Podem ainda comparar-se o rendimento hidraulico da bomba a funcionar nos dois
modos de operacao, este ¢ inferior quando a bomba estd a funcionar em modo inverso
(n = 72,6 %). Este rendimento foi obtido para a bomba a funcionar como turbina
(PAT) usando as condicoes de fronteira obtidas a partir do método de Stepanoff,
e partindo do ponto de funcionamento nominal da bomba (n = 79 %). Como era
previsivel, o rendimento da PAT é inferior ao da bomba, para as mesmas condicoes
de funcionamento.

Todos os resultados numéricos obtidos para a bomba centrifuga em estudo, e a
funcionar nos dois modos de operacao, foram obtidos para um y™ a variar entre 4 e
1000. No entanto, estes valores, minimo e maximo, sdo referentes a duas ou trés zonas
das paredes em particular. A maior parte dos valores do parametro y* pertence ao
intervalo de 30 a 300.
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6. Conclusao

Uma vez que as observacoes e conclusoes mais pertinentes foram referidas ao longo
do presente trabalho, neste capitulo resume-se de uma forma sintetizada todo o en-
cadeamento 16gico e as varias conclusoes particulares que influenciam as direc¢Ges de
desenvolvimento do trabalho.

O caso de teste do difusor permitiu ver que em gradientes de pressao desfavoraveis o
modelo de turbuléncia Spalart-Allmaras é o que apresenta melhores resultados. Nesse
sentido, simulou-se a bomba centrifuga a funcionar em modo directo, com o referido
modelo de turbuléncia. Nao se obtiveram resultados com o y* = 1 para as simulacoes
da bomba. Mas com o caso de teste do difusor foi possivel vermos que, caso se tivessem
feito essas simulacdes com o modelo Spalart-Allmaras para o y© = 1, os resultados
da bomba seriam ainda melhores. Mas dada a complexidade da geometria, tal nao foi
possivel de ser realizado. Ainda assim, os resultados que se conseguiram obter, por
comparacao com os valores obtidos experimentalmente, sao bastante satisfatérios. O
efeito de rotagao (swirl) foi outro aspecto comum e que se verificou tanto no caso do
difusor como no caso da bomba. No primeiro caso o efeito de rotacdo foi imposto
na entrada do difusor, permitindo ver como o escoamento se comporta ao longo do
mesmo. No caso da bomba, o efeito de rotacio verificou-se principalmente para pontos
de carga parcial (como por exemplo para =50 1/s), em que o escoamento na flange
de aspiragdo, proximo da péa guia, é fortemente afectado por este efeito. Isto é, para
pontos em que a bomba estd a operar bastante fora do seu ponto de funcionamento
nominal (carga parcial), surgem efeitos de swirl associados a fisica do escoamento.

O pos-processamento de imagens e a analise em detalhe do escoamento no interior
da bomba foi um aspecto muito importante. A figura 5.3.2, onde podemos visualizar
uma zona de recirculacao na sec¢do por cima da lingua da voluta, permitiu & empresa
Efaflu - Bombas e Ventiladores S.A. actuar nessa éarea, desbastando um pouco do
material da voluta. Esta intervencao experimental permitiu aumentar o caudal da
bomba, segundo informacgoes obtidas dos ensaios experimentais na empresa, em 5 %.
Em aplicagbes industriais deste tipo, a conjugacao da componente experimental com

a componente computacional (CFD), ou outra ferramenta que permita visualizar o
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6. Conclusao

escoamento no interior de qualquer turboméquina é fundamental. O que anteriormente
foi dito é uma prova disto mesmo. Identificou-se uma zona onde existe uma perda de
energia associada a recirculacao do fluido, para um ponto de sobrecarga da bomba, e foi
possivel fazer uma alteracdo fisica na bomba, de modo a melhorar o seu desempenho.

O estudo das bombas centrifugas a funcionarem em modo inverso (PATs) tem sido
um assunto de grande interesse por parte dos investigadores. Em muitas pico-hidricas
torna-se viavel, em termos econémicos, utilizar este tipo de bombas, que apresentem
um bom desempenho nos dois modos de operagao (bomba e turbina). Nesse sen-
tido, fizeram-se simulacOes para a bomba a funcionar como turbina tendo por base
as condic¢oes de fronteira com origem em trés métodos analiticos (Stepanoff, Williams
e Chapallaz). O método de Stepanoff foi o que apresentou melhores resultados para
prever o ponto de funcionamento da bomba em modo inverso. Como a bomba centri-
fuga em estudo nao foi projectada para funcionar como turbina é natural que existam
muitas zonas de recirculagdo, diferentes das zonas de recirculagdo quando a bomba
estd a operar em modo directo, como podemos ver na figura 5.4. E possivel melhorar
o desempenho da PAT através de altera¢bes geométricas com origem no conhecimento

adquirido sobre o escoamento na PAT, algumas delas ja referidas em detalhe.

6.1. Trabalhos futuros

Na sequéncia deste trabalho podem ser realizados alguns estudos futuros, pois a anélise
do escoamento de uma bomba centrifuga industrial nos dois modos de funcionamento
pode ser ainda efectuada de forma mais detalhada. E um facto que a nivel de aplicacio
industrial, eventualmente o que interessa é mais a analise geral da bomba, de forma
a melhorar tanto quanto possivel o seu desempenho. No entanto, para que se consiga
isto, por vezes, é necessario fazer uma andalise do escoamento mais exaustiva, de modo
a que se consigam identificar as perdas em maior detalhe.

Neste sentido, e no seguimento deste trabalho poderia ser efectuado um célculo nao-
estaciondario utilizando o modelo sliding mesh, para as mesmas posicoes do rotor para
as quais se realizou o calculo estacionéario (modelo do frozen rotor). Com o calculo nao-
estaciondrio seria possivel observar as flutuacoes de pressao na zona junto a lingua da
voluta, assim como outras nao-estacionaridades que o calculo estacionario nao permite
visualizar. O escoamento no interior de uma bomba centrifuga é fundamentalmente
nao-estacionario devido a interaccao entre o rotor e a voluta.

Refinar a malha junto a todas as paredes solidas da bomba, de modo a simular

o escoamento com um modelo a baixo nimero de Reynolds, por exemplo o modelo
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Spalart-Allmaras, para que se conseguisse obter o parametro y+ = 1 seria algo de
extraordinario. Nesse caso, os resultados obtidos seriam melhores do que os que
se obtiveram com o modelo Spalari-Allmaras, usando funcoes de parede em todas as
zonas onde a malha é demasiado grosseira. Contudo, para conseguir obter o parametro
yT = 1 em todas as paredes da bomba ndo ¢ tarefa facil. Atendendo a que este
parametro varia com a velocidade e a distincia dos nés as paredes, que também nao
poderia ser a mesma em todo o dominio.

Como trabalho futuro ainda se poderiam fazer as alteragdes geométricas na malha
da bomba descritas anteriormente, e verificar se melhorariam o seu desempenho a
funcionar no modo inverso. Estas alteracoes geométricas passariam por aumentar o
diametro da entrada do rotor e deslocar a pa guia para a esquerda, afastando-a do
mesmo. E, eventualmente, arredondar o bordo de ataque das pas do rotor (em modo
inverso), modificando assim o angulo de ataque do fluido as pas, de forma a evitar pos-
siveis zonas de recirculagao do fluido para pontos fora do de projecto. Posteriormente,
poderia tragar-se a curva caracteristica da PAT (a altura manomeétrica e rendimento
em funcao do caudal ) antes e depois das referidas alteragoes geométricas, de modo a

poder comparé-las.
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A. Geometria da bomba centrifuga em
CAD
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A. Geometria da bomba centrifuga em CAD

Figura A.1.1.: Geometria em CAD da bomba centrifuga NNJ 125-250.

Corte
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Figura B.1.1.: Curva caracteristica da bomba NNJ 125-250.
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C. Curvas das razoes de velocidades
para as seccoes 60, 100, 250 e 330

do difusor
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Figura C.1.1.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Uﬂo, obtidas
usando os modelos de turbuléncia k — € e Spalari-Allmaras para o R,

de ensaio (secgdo 60).
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Figura C.1.2.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Umo’ obtidas

usando os modelos de turbuléncia k — € e Spalart-Allmaras para R, de
ensaio (seccao 100).
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Figura C.1.3.: Curvas das razoes de velocidades axial, U%,e tangencial, Uwo, obtidas

usando os modelos de turbuléncia k — € e Spalari-Allmaras para o R,
de ensaio (secgdo 250).
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Figura C.1.4.: Curvas das razoes de velocidades axial
usando os modelos de turbuléncia k — € e Spalari-Allmaras para o R,

de ensaio (secgao 330).
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D. Metodologia de construcao do caso
de teste para simulaciao numeérica

da bomba centrifuga
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D. Metodologia de construcao do caso de teste para simulacao numérica da bomba centrifuga

©)
Importar a geometria CAD,

no formato STL (Stereo
Lithography), para o
programa Gridgen 15.10

Inicializar a solugao

O |

Criar os conectores (linhas @
ou contornos da geometria) ) o
e respectivos dominios Activar ou monitorizar as
(2D) variaveis de interesse (ex:

caudal, forga, etc.)

© -
Gerar os varios blocos Calcular uma solugdo *

(porgdes de volume — 3D
constituintes da bomba

v ®
@ Sim o:;i:;";a NEo Madificar os pardmetros da
solugdo ou a malha
Atribuir as condigoes de

convergida
fronteira a todas as
superficies (dominios) e
volumes (blocos)

Sm Aumentar a N

is&o0
@ precis,

Importar o ficheiro .cas no
programa FLUENT 6.3 e k.

fazer os ajt.jstes PARAR
necessarios

Figura D.1.1.: Fluxograma geral que representa as varias etapas para a constriugao
da malha da bomba centrifuga e respectiva simulacao numérica. O
rectangulo a vermelho diz respeito as etapas que correspondem a cons-
trucado da malha. O rectangulo a azul corresponde a fase da simulacao
numérica.
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@ g @

Criar as database (db) a Criar os conectores sobre as db Fazer a dependéncia de conectores,
partir da ferramenta e atribuir-lnes uma dimenséo para gue a passagem do escoamento
Feature Extraction que seja adeguada de um dominio para o outro seja suave

Criar 0s dominios, de célula
estruturada ou ndo estruturada,
consoante o que se aplicar melhor em
cada situagao

@ N&o

Corrigir dominio

azer o Examine de cada dominio
(avaliar os parametros: Aspect Ratio e
Skewneass)
Aspect Ratic=2
e
Seewness<0, 5

Figura D.1.2.: Varios passos que fazem parte da etapa 2 do fluxograma geral.
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)

Fazer um Grid Check da
malha, isto &, uma
avaliagao da mesma

Fazer o Scale da malha,ou
seja, dizer qual & a unidade
{mm) em que se estd a
trabalhar,

\J

erificar se a malha
esta dentro dos

parametros admissiveis
(ex: verificar se existem
volumes negativos

&

Me | Recfificar algumas zonas da malha
ou correr os blocos 2 ou 3 iteragdes

Spalart-Allmaras

One-Equation Models

lSim i
Two-Equation Maodels r

i

]

i

@ Standard k-g
RNG k-¢

Definir um modelo de Realizable &-£

Definir o fluido, neste caso é agua turbuléncia: bt e

(p=998,2 kg/m3 e p=1,003E-3 Pa.s) SST k0>
V2IF Model i

v

Detached Eddy Simulation
Large-Eddy Simulation

(s¢)

Figura D.1.3.: Varios passos que fazem parte da etapa 5 do fluxograma geral.
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D. Metodologia de construcao do caso de teste para simulacao numérica da bomba centrifuga

Definir um algoritmo de resoluciao:
Pressure-Based ou Density-Based
Coupled Solver. Que t&m por base as
equacdes da continuidade, quantidade
de movimento, energia, etc.

&)

Atribuir as condicdes de fronteira;

* Pressure-inlet: pressao total igual a 0 na entrada;

+ Pressure-outlet: pressio estatica na saida (P2=4P-1/2pV1"1);

«  Wallr: para todos os dominios do rotor que rodam com uma velocidade de rotagio de
2900 rpm, com a condigdo de ndo escorregamento nas paredes;

« Wall: para todas as paredes estaticas, com a condigdo de ndo escorregamento;

* Interface: para os dominios sobrepostos em gue haja a passagem de fluido.

Atribuir as condicbes de volume:
« Fluide: para todos os blocos de volume estaticos;

+ Fluidomove: para os blocos de volume que rodam (blocos do rotor & parte detras do
mesmo, ondem existem 6 pas).

Para a obtengéo da curva caracteristica da bomba,
onde foram medidas as pressdes (AP=P2-P1)?

Esta pergunta levou a construgdo de uma 2® versdo da
bomba, onde se acrescentaram 2 blocos de volume na
entrada e saida de 422 mm, para reduzir o efeito das
condigtes de fronteira (pressure-inlet/outlet).

Figura D.1.4.: Continuagao dos passos que fazem parte da etapa 5 do fluxograma
geral.
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E. Dados referentes aos graficos das
figuras 5.3.3 e 5.3.4
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E. Dados referentes aos graficos das figuras 5.3.3 e 5.3.4

Tabela E.1.: Dados dos grupos adimensionais da altura, i, da poténcia, w, do pa-
rametro de caudal, ¢, do rendimento,n, do binario, M, e do caudal, @,
referentes aos graficos das figuras 5.3.3 e 5.3.4.

| QI/s] | 9298 | 114,7 [ 123,33 | 128,06 |
Hepp [m] | 84,6 79,8 77,2 75,2
Hexp [m] 87,5 841 81,3 78,8
M [N.m| | 328,72 | 367,82 | 389,48 | 390,52
Yerp 5,059 | 4,772 | 4,616 | 4,497
Yeap 5,232 | 5,029 | 4,862 | 4,712
TCFD 0,678 | 0,758 | 0,803 | 0,805
Texp 0,747 | 0,791 | 0,816 | 0,838
10) 0,103 | 0,128 | 0,137 | 0,142
NCcFD 0,772 | 0,802 | 0,788 | 0,795
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Abstract. The complexity of any study on the flow in a centrifugal impeller is obvious
and has stirred the research work over the last decades. Many studies have been carried
out, but even nowadays some flow occurrences are still under study and far from being fully
understood. The paper shows results for the numerical simulation of the tree-dimensional
fluid flow inside a centrifugal pump. A turbulent RANS computation is performed using
Spalart-Allmaras turbulence model. The simulation has been made with a frozen rotor
approach in order to take into account the impeller-volute interaction. Using this approach
we are able to simulate the flow in the blade passage, in front of the tongue, and the overall
turbomachine flow field. Results are also given for five different flow rates. A detailed
analysis on the flow structure inside the pump is performed for design and two off-design
conditions. For these numerical computations we perform a comprehensive examination
of the loss distribution using the computed values for stagnation pressure loss. Evidence
of recirculating regions is detected by computing the streamlines on a characteristic plane.
An unconventional application of the pump is computed for the Pump-As-Turbine (PAT).
Data is presented for the changes in the flow structure, by comparison between the pump
running in direct (pump) and in reverse (turbine) modes. The data thus obtained allow
an analysis of the main phenomena occurring in these two distinctive working modes.
With the presented computations we were able to define the fidelity of a full CFD pump
computation, by using an industrial pump as a benchmark test case.
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1 INTRODUCTION

The flow inside a turbomachine is highly complex due mainly to the 3D flow structures
involving turbulence, secondary flows, cavitation and unsteadiness. Traditional design
approaches for centrifugal pumps were based on empirical correlations, a combination of
model testing and engineering inspired experience. This has conducted, over the years,
to the design of centrifugal pumps with remarkable performance trends see, e. g., Efaflu -
Bombas e Ventiladres S.A. industrial pump series!. However, present day design practices
demand for a detailed understanding of the internal flow for design, and off-design, oper-
ating conditions. In this regard Computational Fluid Dynamics (CFD) started to play a
key role for the prediction of the flow through pumps, and turbines, having successfully
contributed to the enhancement of their design?.

A growing availability of computer power, and a progress in accuracy of numerical
methods, brought turbomachinery CFD methods from pure research work, into the com-
petitive industrial markets® 4. In late 90’s numerical codes started to evolve, from a pure
inviscid physical model assumption, into realistic viscous turbulent models. Due to the
high computer power involved these later models were only applied to study 2D, or quasi-
3D, simplified isolated components of the pumps®, e. g., impeller, volute and guide vanes.
In recent years the ability to perform full 3D computations for the global pump geometry
become feasible®. Yet, we must bear in mind that, for a useful and correct interpretation
of the CFD computed flow fields; the designer must have a deep knowledge on the phys-
ical basis underlying the flow inside turbomachinery. For features of detail, such as the
wear-ring seals, a coupled analytical-numerical approach is used”. Moreover, due to the
empirical nature of turbulence models applied in these computations, it is of paramount
importance to compare the computed results with experimental testing in order to achieve
good pump designs®.

With the aim of using CFD to model pump flows we usually apply tree different
approaches; frozen-rotor, mixing-plane, and pure unsteady computation. The most de-
manding, in what regards to computer power, is the unsteady flow computation approach.
In the frozen-rotor approach we perform a quasi-steady computation of the flow. In this
approach the impeller grid is frozen in time, which makes it most accurate to compute
axial flow pumps. The mixing-plane approach performs an averaging of the flux variables
between the planes defining the stator and rotor fluids, this allows to take into account
unsteady effects in an approximate way, both for centrifugal and axial impellers. Actu-
ally, and for axial impellers, it allows us to model the rotor as comprising only one blade
passage. This can substantially reduce the grid node count, and therefore allows a faster
computation. In the unsteady approach the rotor and stator meshes are allowed to slide,
in the continuity faces, between static and moving fluid. For this case a full converged
solution must be obtained in each time-step, and the time-step must be sufficiently small
to achieve a good resolution of the unsteady frequencies.

To set-up a full computation of a centrifugal pump we usually resort to a frozen-rotor
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or to an unsteady computation, as for this class of problems the mixing plane assumption
results in convergence problems. This is due to the small gap between rotor and stator in
the pump tongue zone. Yet, it is advisable to use the mixing plane model in cases where
the gap is enough to sustain a good convergence of the numerical code, as is the case
for high volute-rotor ratios. For the present computations we have applied a frozen-rotor
approach due to the existence of a small gap between rotor and tongue.

A key factor that undermines the expansion of CED pump design, namely for routine
industrial computations, is related to turbulence modeling. Computation of turbulent
flow inside hydraulic pumps can, at present day, only be routinely performed by solving
the RANS equations. By time averaging the equations we must define a model to compute
the Reynolds stresses. Instead of solving for the Reynolds stresses the usual practice is
to implement an eddy viscosity model. In order to compute the eddy viscosity diverse
turbulence models have been developed and applied, namely k& — ¢, k — w and Spalart-
Allmaras among others. All these models are available in the Fluent commercial code. In
our present work we have applied k — e and Spalart-Allmaras turbulence models, however
we will only present results for the Spalart-Allmaras. This model resulted in more accurate
prediction of pump flow when compared with results obtained from experimental testing.
Some of the methods can not be used to integrate the governing equations up to the
wall. These are usually referred as high-Re turbulence models, as is the case of k — e.
Conversely Spalart-Allmaras is a low-Re turbulence closure and it can be used to compute
wall bounded flows, but this implies that the near-wall mesh must have a high node
density. This increased computing burden would turn out the full pump computation
almost impossible, except on supercomputers, thus bearing an unattainable cost for daily
pump design practice. To overcome this problem we have applied standard wall functions,
in order to achieve the computation with lower computational costs. Albeit this, several
pump meshes need to be generated in order to achieve an y™ between 30 and 300, in order
to ensure that we are under the range of applicability of wall functions.

In the present paper a high performance centrifugal pump, from Efaflu - Bombas e
Ventiladores S.A.!, will be analyzed as an industrial benchmark test case. Many of the true
3D computations usually presented in the open literature are for simplified geometries.
A vast majority comprises rotors with non-curved blades and, indeed, authors also clean
up some of the geometric details. In our approach all the pump details will be modeled,
thus bearing a considerable challenge on mesh generation and on an adequate definition
of the interface planes. In Section 2 we describe the test case including their experimental
results; in Section 3 a complete description of the numerical results obtained for the design
and two off-design points is also presented, furthermore results are also presented for the
pump working in reverse turbine mode. Finally, in Section 4, conclusions are drawn from
a detailed analysis of the results.
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2 CENTRIFUGAL PUMP BENCHMARK TEST CASE

Herein we will describe the pump geometry and the numerical model used to compute
the flow. In order to fully describe the test case we present details of the experimental
pump testing facility at Efaflu - Bombas e Ventiladores S. A..

2.1 Geometry and grid for the NNJ 125-250 centrifugal pump

An accurate definition of the geometry is of primary importance to achieve a precise
numerical modeling of the pump. In the present work this was certified by the creation
of the mesh using a 3D CAD file from the manufacturer.

< b)
Figure 1: NNJ 125-250 130 kW centrifugal pump: a) Sectional view of the pump and partial view of
the experimental facility, typical measurements are for flowrate and manometric pressure at pump inlet
and outlet. b) The corresponding computational mesh used to perform the computations with 2134777
volumes.

The pump to be modeled is from NNJ series, it is an extremely complex geometry as
can be seen in Fig.1-a), who depicts a sectional view of the pump. Flow enters from the
image bottom and evolves in the centrifugal rotor exiting in radial direction on the casing
volute. Figure 1-a) also presents an overall view of the experimental testing facility at
Efaflu - Bombas e Ventiladores S. A. A typical normalized procedure is conducted in order
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Table 1: Definition of the several geometrical grid blocks, imposed boundary conditions and numerical
model.

Parameter Numerical grid

Block A + Block B + Block C (impeller -

8 blade passages) + Block D + Block E

Domain of simulation + Block F + Block G + Block H + Block |
+ Block J (volute casing) + Block K +

Block L

Extended inlet duct grid Unstructured 135 129 cells (tet + pyr)
Extended outlet duct grid Unstructured 87 461 cells (tet + pyr)
Impeller grid Unstructured 881 138 cells (tet + pyr)
Volute casing grid Unstructured 407 017 cells (tet + pyr)

Block D Structured 9 555 cells

Boundary conditions and numerical methods

Inlet Total pressure = 0 Pa
Outlet Gauge pressure = 735 671.5 Pa
Interface impeller/volute Frozen Rotor
Turbulence model Spdlart-Allmaras
Spatial discretization Second order

to obtain the experimental characteristic curves for the pump. In Fig.1-b) we can see the
grid generated to perform the numerical computations, this comprises 2 134 777 volumes.

The shrouded rotor, with a nominal diameter of 265 mm, is composed by 8 blades.
The complexity of the geometry is further increased by 6 additional vanes facing the rotor
from backwards. These were also modeled and can be seen in Fig.2-c). The suction side
includes a guiding vane visible in Fig.2-a), thus reducing inlet swirl. The inlet suction pipe
section has a diameter of 148.50 mm that becomes 125 mm at the pressure section. More
details on the geometry and pump data are available from ref.1, see also manufacturer
catalogues at http://www.efaflu.pt.

In order to obtain a good mesh quality we have performed detailed aspect-ratio and
equi-angle adjustments on mesh domain node distribution. Finally, the grid is composed
by 12 geometrical blocks, see Tab.1. Some of the most important blocks are visible in
Fig.2. For each of the blocks we construct interfaces that allow the transfer of cinematic
variables between the bordering fluid blocks. Besides the geometrical blocks we also define
two fluid blocks, these comprise the stationary and rotating fluid. A rotating fluid block is
defined in the rotor and a second rotating fluid block is also defined for the rotor backward
vanes. The remaining fluid is considered in a stationary reference frame.

2.2 Numerical model

The numerical model is implemented using FLUENT 6.3 commercial code. We model
the flow by computing the Reynolds Averaged Navier-Stokes equations for 3D, including
the centrifugal force effects in rotor. We consider incompressible flow and march to steady
state using a pseudo-unsteady approach. Currently we have performed computations
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Interface

Interface

Interface

g

d)

Figure 2: Details of the grid block assembly for the centrifugal pump: a) Inlet guide vane block between
suction block and rotor block. b) Rotor block comprising a pure unstructured grid due to the geometry
complexity. ¢) Moving fluid block associated to the back-rotor vanes. d) Volute casing block defined in
a stationary reference frame.
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using the k — e and Spalart-Allmaras turbulence models, but we will only present the best
available results using Spalart-Allmaras. Albeit this is a low-Re turbulence model we
apply standard wall functions in order to reduce computing load. Second-order precision
in space is selected to obtain the final results, although for increased convergence we
started computations using a first-order discretization. A finite-volume discretization
using PISO algorithm for pressure-velocity coupling was used to obtain the solution.
In order to achieve convergence, in particular due to the high complexity of the mesh,
a coupled solution method for the system of equations was retained. All the results
presented in this work have been obtained using a frozen-rotor approach, mainly because
the convergence of mixing-plane results was impossible to obtain, as expected, in view of
the high volute-rotor radius ratio.

In the current literature different type of boundary conditions are considered for the
computation of pump flows” 1°. Most of the present results available in the literature
apply a mixed type condition, using static pressure at outlet and mass flow at inlet. It
is usually referred that this is the most robust condition to apply in order to achieve
convergence. However, it is this author’s opinion that a more natural condition could be
applied, and convergence attained, if an adequate definition of the grid is performed. This
turn out to be the case of the results presented in the present work, we have thus imposed
a stagnation pressure at inlet and static pressure at outlet. The inlet stagnation pressure
can be referred to pressure head AP = P, — P;. The moving reference frame was applied
to the rotating fluid; all the results were obtained for a nominal pump rotation of 2900
rpm.

3 RESULTS FOR THE FLOW ON THE CENTRIFUGAL PUMP

This section will describe the results obtained for the centrifugal pump under study.
Results will provide a description of the flow field for design and off-design conditions.

3.1 Analysis of the flow on the pump

Herein we present results for the analysis of the flow in the centrifugal pump for de-
sign and off-design conditions. Figure 3 presents a comparison between experimental and
numerical results at the design point (around 122.07 1/s) and also for values ranging from
99.42 to 130.20 liters per second. The experimental results were obtained in the experi-
mental facilities depicted in Figl-a). Experimental results present a relative error below
2%. The numerical results present values, consistently, below the experimental curve.
This behavior, around 5%, is to be expected as we are computing the flow using a frozen
rotor model. These results would present diverse values as we froze the rotor in different
rotating positions. Actually, we have already performed preliminary computations that
suggest that the values will increase for other relative rotating positions between the blade
and impeller.

Figure 4 gives an insight on how the flow structure inside the pump is changing for
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off-design conditions. In this figure we can check how the static pressure is evolving in the
volute casing. A more detailed analysis can be performed by looking at the streamline
pattern for the two off-design points, see Fig.5. It is interesting to observe the occurrence
of a recalculating bubble for the case of 1.07Qn. This is not observed in the computations
obtained for part load.

Numerical Experimental
Qll/s] AP[Pa] H[m] AP[Pa] H [m]
99.42 817 250.7 83.3 873 090.0 89.0
114.70 782738.4 79.8 825 000.0 84.1
122.07 760 636.7 77.5 810 000.0 82.7
128.06 738 152.6 75.2 787 500.0 80.3
130.20 729 105.4 74.3 781 250.0 79.6

Figure 3: Comparison between the experimental results and the results obtained with the numerical
model. Static pressure values are presented for range three working conditions.

-1.98a+05 -4.01a+04 1.18a+05 2.77erlb 4.35e+05 593a2+05 7524058 57e105

0,81Q0n Qn 1.07Qn

Figure 4: Changes in the flow structure due to off-design conditions, here Qn=2122 1/s for this pump. The
results were obtained for a section at mid rotor height.
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b)
Figure 5: Streamlines inside the pump for a section at mid rotor height: a) flow in the volute casing
with a detailed view of a recirculating bubble. b) Flow in the rotor with the velocities represented in the
relative frame of reference.
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3.2 Running the pump as turbine

Centrifugal pumps have been proposed in the literature to operate in reverse mode!!.
The operating characteristics where usually obtained with empirical correlations or through
experimental testing. By running our numerical model in this operating conditions we
can use it as a computational laboratory to study the performance of pumps operating
as turbines.

Static Pressure
1 04a+06
9 83a405
A 8a 00
8 76es0E
823405
7 T0e+02
717l
£ 642408
611a+d5
5 582208
5.0%a+05
4 522405
3982405
3 4Be+035
2 83a+05
240a405
187208
1. 34a+05
308404
277a+la
-2 63a4 4

1.000
0.929
0.857
0.786
0.714
0.643
0.571
0.500
0.429
0.357
0.286
0.214
0.143
0.071
0.000

1.000
0.929
0.857
0.786
0.714
0.643
0.571
0.500
0.429
0.357
0.286
0.214
0.143
0.071
0.000

b) c)
Figure 6: Results obtained for the pump-as-turbine: a) static pressure distribution in turbine mode for
a section at mid rotor height. b) Stagnation pressure loss when operating in pump mode at nominal
conditions. ¢) Stagnation pressure loss when operating in pump-as-turbine for the turbine nominal

conditions. Values are normalized by rotor inlet stagnation pressure II =1 — Ptptf"t;.
ot.in.
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Some preliminary results were obtained by extrapolating the nominal design point,
as a pump, to the nominal design point as a turbine, see Fig.6. Applying Williams
correlations we obtained the pressure ratio between inlet (pressure side in pump mode)
and outlet (suction side in pump mode). This algebraic correlations can be applied to
predict the operating conditions in turbine mode by introducing the maximum efficiency
of the pump (in the present computations we have assumed 7,4, = 77%);

Q, = Qﬁfp = 151.611/s,

H =
nma:c

We are only required to change static pressure ratio and rotating direction for the
pump to me modeled as turbine. The results obtained using our CFD model for turbine
mode of operation were @) = 145.51/s and H = 113.8 m (1116 960.2 Pa). It is interesting
to note that operation in pump mode results in quite different pattern of losses, as can

be seen in Fig.6-b) and -c).

= 112.2meters.

4 CONCLUSIONS

The paper describes an attempt to model an industrial centrifugal pump as a bench-
mark test case. One of the main targets achieved was to obtain a computation using a
second order spatial discretization for such an intricate geometry as the one presented by
this centrifugal pump.

The numerical grid was careful prepared in order to mimic the real geometry. Numerical
results were compared with the experiments and the discrepancies are within the expected
for a frozen rotor computation. For two off-design working conditions we provide a detailed
view of the changes in flow structure, both in terms of pressure distribution and streamline
pattern. A detailed description of stagnation pressure losses was presented for the rotor
walls. Finally, we have presented results for the operation of the pump in reverse mode.
The operation of pump as turbine allows one to obtain a working turbine, for diverse
ranges of operation, at a fraction of the economic cost of designing a turbine from scratch.
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