CH_AMCE 22017

F\omanopoh; - Santa Catarina - Brazil

SIMULACAO NUMERICA E ANALITICA DE UMA BOMBA RADIAL
PARA REDUCAO DOS CUSTOS DE PROTOTIPAGEM E OBTENCAO
DE PERFIS DE VELOCIDADES E DE PRESSOES PARA ESTUDODA
CAVITACAO

Michel Fabio Moreira michel.moreira@newtonpaiva.br

Thiago Pereira Brito thiago.britoO7 @gmail.com

Lucas Paglioni Farialucas.faria@newtonpaiva.br

Juliana Guedes Arvelos Barbosguliana.barbosa@newtonpaiva.br

Handerson Gomes Correghanderson.gomes@newtonpaiva.br

José Francisco Rosailelarosa@newtonpaiva.br

Mariana Silveira Ribeiro mariana.ribeiro@newtonpaiva.br

Centro Universitario Newton Paiva

Rua Paulo Piedade Campos 420, 30494-060, MinassGBedo Horizonte, Brasil Pedro

Ameérico Almeida Magalhées Janiorpamerico@pucminas.br
PUCMINAS, Av. Dom José Gaspar, 500 - Corac¢éo Estieoi — Prédio 10 - Belo Horizonte -
MG — CEP 30535-901 — Brasil

Resumo: As maquinas hidraulicas podem ser classificadasnddo amplo em maquinas de
deslocamento positivo (ou volumétricas) e maquidesimicas (ou turbomaquinas). As
turbomaquinas, objeto de estudo do presente trabhdlbrnecem ou retiram energia de um
fluido de forma continua a partir de efeitos dinéas do rotor sobre a corrente de fluido. Para
0 projeto de qualquer maquina é interessante seaiprmodelagem matematica, para reducao
dos custos de fabricacdo associados aos objetigesean alcancados por tal maquina. Neste
artigo foi realizada a modelagem analitica de unoanba centrifuga a partir do principio da
guantidade de movimento angular e foi realizadaoa@agem numérica a partir da Dinamica
dos Fluidos Computacional (CFD) da mesma bombae@dtados das duas simula¢des foram
comparados e apresentaram boa concordancia entnalmses de pressao e de velocidades,
associados a bomba. Os resultados das variaveisladas apresentaram discrepancias de
cerca de 18,53% relativos a presséao total entregqutuido sem passar pelo difusor da bomba.
A partir dos resultados obtidos observou-se o dhetalento dos perfis de velocidades e de
pressdes obtidos da andlise CFD que podem ser sgaal@a estudo de cavitacdo no interior
da bomba.

Palavras-chave: Simulagdo numérica, analitica, projeto, bombaatadomparacéo.
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1. INTRODUCAO

As maquinas hidraulicas estdo presentes no cotididas atividades industriais e
residenciais, normalmente como componentes demsstecomo plantas para geragédo de
poténcia, como as usinas termoelétricas e nuclear@smanda por maquinas hidraulicas tem
aumentado muito nos ultimos anos, dessa forma@lps maquinas com maior rendimento
e condicOes especificas de trabalho tem aumentaduape dos projetistas e pesquisadores do
assunto.

Diversos estudos tém sido publicados com o objetevmelhoria e reducao de custos no
projeto e construgdo de maquinas hidraulicas. &iediet. al. (2017) realizaram uma
investigacdo experimental da performance de umabhogentrifuga para sistemas de
bombeamento de 4gua e Oleo leve cru. Os autolesaraa uma simulagdo computacional em
trés dimensdes em regime permanente considerarfilodms incompressiveis em um sistema
de bombeamento por bomba centrifuga utilizandamaages de Navier — Stokes e o modelo
de turbuléncia SST. Para uma vazdo volumétricazréduobservou-se comportamentos
diferentes para a agua e para o Oleo leve cru dacame ao rotor da bomba.
Couzinet, Gros, e Pierrat (2013) investigaram amoteristicas de uma bomba centrifuga
trabalhando em modo direto ou reverso em regimesigate. Esses autores utilizaram o
ANSYS® como software de trabalho e dados experiaignbesse estudo foram observadas
boas correlagbes entre os dois modelos estudadiisnV¥ (1994) estudou a performance de
bombas centrifugas operando como turbinas, com égua fluido de trabalho, através da
comparacao entre métodos. Essa pesquisa teve paivobanalisar o funcionamento de
bombas radiais no lugar de turbinas do tipo Fragmisisinas hidrelétricas com geracao menor
gue 100 kW (Pequenas Centrais Hidrelétricas, P@ttle as turbinas normalmente usadas sao
relativamente mais caras em relacdo s bombas satdiiams (1994) concluiu que bombas
radiais podem ser utilizadas como turbinas, mas cendimento reduzido e sugeriu
modificagcbes para melhoria do sistema proposto.inEeg Gur (2001) investigaram as
caracteristicas de performance de uma bomba eeggaréom rotor para misturas envolvendo a
combinacéo de liquidos e solidos. Burenin (2004pps uma nova bomba centrifuga para a
industrias de refinamento de 6leo e petroquimMasse projeto o autor propds um novo design
que integra liquidos sujos com impurezas sélidagti@stagios, com forca axial aliviada por
um dispositivo na forma de tambor associado a pmde purgador. Simpson e Cinnamond
(1963), uns dos pioneiros no assunto, estudarast@amento atraveés de rotores de bombas
centrifugas com o uso de técnicas fotogréficas.

Este artigo teve por objetivo realizar a modelag@@litica de uma bomba centrifuga a
partir do principio da quantidade de movimento égiirox e Mcdonald, 2010) e a realizacéo
da modelagem numérica a partir da Dinamica dosiésuComputacional (CFD) da mesma
bomba usando o software ANSYS® Student Version.ré3gnte estudo foi realizado para
obtencédo do detalhamento dos perfis de velocidada®ssdes que podem ser usados para
estudo de cavitagcdo no interior de uma bomba, dEse avaliar a complementacdo dos dois
métodos para direcionamento do projeto de bomiskaisae reducao dos custos de fabricacao.
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2. MODELAGEM DA BOMBA RADIAL A PARTIR DO PRINCIPIO DA
QUANTIDADE DE MOVIMENTO ANGULAR

O principio da quantidade de movimento angular camento da quantidade de
movimento é obtido a partir do teorema de transpdet Reynolds (Fox e Mc Donald, 2010).
A Eq. 1 apresenta o principio da quantidade de mewio angular.

S eixo

Q)lQJ

f Fx \odl+ f € X "Vpv.df (1)

OndefF é o vetor associado ao raie, representam as forcas de superfigie o vetor
aceleracdo da gravidade, € a massa especificd,] representa um elemento infinitesimal de

volume, V é o vetor velocidade éA é um elemento de &rea infinitesimal na forma vator
Na equacdo 3.1 os subscrité€ e SC correspondem a volume de controle e superficie de
controle respectivamente. Essa mesma equacdo padsimsplificada para analise de
turboméquinas. Para essas simplificagbes despreeaas-forcas de superficie, as forcas de
campo ou de corpo devido a razdes de simetria €dare-se a turbomaquina operando em
regime permanente. Com essas simplificacoes a &grdduz a Eq. 2.

Too = [ (F x V)oV.dA ) (2

sC

A EqQ. 2 pode ser expressa em forma vetorial, Eq.r& forma escalar Eq. 4.
Teixo,R = (RZ\{Z - Fi\/l) rg (3)

Teixo = (RZ\/tZ - Rt\{l) n ) (4

Nas Eg. 3 e 4 0 eixo Z foi escolhido como eixoatagdo da maquina. A Eq. 4 é chamada
de equacdo de Euler para Turbomaquinas (Fox e MealBp2010). Na Eq. 4 & e R, sdos
raios de entrada e saida do rotor, respectivam¥énteV,, Sdo as componentes tangenciais das
velocidades absolutas do fluido a entrada e a shidator, respectivamente,raé a vazao
massica. A Fig. 1, mostrada a seguir, ilustra orroie uma turbomaquina e as variaveis
associadas a Eq. 4. Na equacéo de Euldf,see 0 a maquina em analise € uma bomba se

T.. <0 é uma turbina.

eixo
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Figura 1 — Volume de controle finito e componemtewvelocidade absoluta para analise da quantidade d
movimento angular. Fonte: Fox e Mc Donald, 2010.

A poténcia mecéanica ou a taxa de trabalho realigallce um rotor de uma turbomaquina,
W_, € calculada através da Eq. 5.

W, = (U,V, — Uy in 5)(

Na Eq. 5W, =W/ t, a velocidade angular &=277/T, U, =wR e U, =wR, sdo as

velocidades de arrastamento (periférica ou ciraenfgal) a entrada e a saida do rotor,
respectivamente, dessa maneira, tem-se:

Wm:w-reixoza)(gvz_ R\é) m (6)

A Eg. 5 pode ser ajustada para calcular a poté&feciama turbomaquina na forma de
taxas. Para isso, divide - se os dois lados d#& pgr mg o que resulta na Eq. 7, util para o
calculo da altura de carga ou simplesmente cétga,

1
H :a(uzvtz_ulvtl) (7)
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Na Eg. 7V, corresponde a componente da velocidade do flueddirecéo paralela a

velocidade de arrastamento. Para uma melhor comgiieadessas definicdes diagramas de
velocidades (ou poligonos) sao necessarios (Carva#v9). Esses diagramas, se construidos
de forma adequada definem muito bem as componéatesiocidades do fluido e do rotor nas
secOes de entrada e saida. Definicbes matemd#isaglocidades apresentadas anteriormente
sdo mostradas nas seguintes equagoes.

Para a entrada do fluido em relagéo ao rotor:

Vy =V, + U, (8)

— —

V=V, +V, 9)
Para a saida do fluido em relacdo ao rotor:

V, =V,,+U, (10)
V, =\, +\V, (11)

Nas Eq. 8 a 1, corresponde a velocidade relativa a Yja, e V, correspondem a

decomposicao da velocidade nas direcdes tangeraiaisnais, respectivamente; os subscritos
1 e 2 correspondem a entrada e a saida, respeetitem

Para se iniciar o projeto de uma turbomaquina ésrde um modelo analitico parte-se de
uma situacdo idealizada. Nessa situacdo o escoamaativo ao rotor € admitido como
entrando e saindo tangencialmente ao perfil danp&ada secdo (condicdo de entrada sem
choque) (Fox e Mc Donald, 2010). Sem turbulénciaenaada (livre de redemoinhos) a

velocidade absoluta de entratfa, é puramente radial/{ = V,,). Adicionalmente, os diagramas
de velocidades além de contribuir para a compreetdasd equacdes anteriores, ddo base para
o calculo do torque e da poténcia idealizada.

Para o célculo de méquinas reais utiliza-se dasxapacdes basicas mencionadas, das
variacdes nas propriedades do escoamento atraveddatsdo da pa nas secdes de entrada e
saida e dos desvios entre angulos das pés e g@8adirdo escoamento. Se o fluido entrar no
impulsor com velocidade puramente radial ndo teemtidade de movimento angulgy,=0.

Dessa maneira, a Eq. 7 com auxilio do diagramahbeidades se reduz a Eq. 12.
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2 _
H — U2 UZ\;nZCOtﬁZ (12)

Como a vazédo em volume pode ser calculadaQpovA=27R wY, =7 D wY,,
isolandoV,, e levando a Eq. 12 tem-se a Eq. 13. A variavelree$e a largura do impulsor a
saida W = by).

_U; U,cotg, o~
= —gﬂDsz C-GQ (13)

H

Da Eq. 13 tem-se:

2
=2 14)
g
C,= U,cotp, (15)
grD,w

Na Eqg. 13 seB, <90° as pas do rotor estédo curvadas para tras £ $€90° as pas do
rotor estdo curvadas para frente. Em uma bomba radial (ou centrifuga)dasrptis devem
ser curvadas para tras (Carvalho, 1979). A Fig. 2 a seguir apresensailailijades de
curvatura das pas de um rotor de uma bomba centrifuga em um graficodaltasgaH,
Versus vazao volumétric®.
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Curvada para frente,
B, > 90° -

,'/

sl Radial, B, = 90°

Curvada para tras,
- B < 90°

Vi (rel) Y, (abs) - 2R3
8

Altura de carga, H

(,]2 = (I)R2

Secdo  gecap transversal
meridional

Vazao volumétrica, Q

Figura 2 — Relacionamento idealizado entre alteraaiga e vazdo em volume para uma bomba centdéuga
péas do impulsor curvadas para frente, radiais eadas para tras. Fonte: Fox e Mc Donald (2010).

As varidveis calculadas pela equacao da quantidade de movimento angulBr &
valores idealizados, que possuem desvios das condi¢cOes reaeyagioplevido aos fatores:
perdas por efeitos viscosos (voluta, rotor, selos, mancais, etcjpsiasy escoamentos
uniformes; desvio de direcdo do fluxo em relacdo ao angulo dasopékcdes irreversiveis;
entre outras. Apesar dos valores teéricos para se especificar uma turbonuiyairse
conhecer: 0 aumento de presséo (ou altura de ddyga,torque T,,.); a poténcia\(/.); e o
rendimento da turbomaquina. Os parametros citados anteriormenteing@m da vazao
volumétrica Q) e sdo parametros tedricos que sao Uteis para prever tendéncias e para
determinar o desempenho da maquina no ponto de projeto. O debernpapleto e real deve
ser determinado experimentalmente por meio de uma bancada de testegintatizeda para
medir: vazao, velocidade, torque de entrada e aumento de pressgo3MApiesenta o desvio
de energia relativo a bomba ideal e a bomba real.
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Perda devida a recirculagao

Curva ideal carga-vazao ‘
|

I -

& Perda devido ao

2 atrito de escoamento
o ~

= 1
3 Curva

e real

__‘:: carga-vazao %,

< AN

Ponto aproximado \\\

\

de melhor eficiéncia D J
)'\ ‘
N |

\‘

Perda de “choque”™ X

Vazao volumétrica, Q

Figura 3 — Comparagéo das curvas de carga — vededbsd real para uma bomba centrifuga com pas plalsor
curvadas para tras. Fonte: Fox e Mc Donald (2010grealho (1979).

Da Fig. 3 observa-se que para vazdes muito baixas, certa quantidhdeéadeecircula
no impulsor, ha perdas por atrito e por vazamentos, 0 que aumexzi@oa também hé perdas
por choque, que resultam da divergéncia entre a direcdo da velo@tdoa e a direcdo da
tangente a pa do impulsor na entrada. Com base na Fig. 3 no@aégmulacao apresentada
por Fox e Mc Donald (2010), considera o rotor com numero iofde pas (aletas ou filetes),
ja Carvalho (1979) avalia o projeto de uma bomba centrifuga com numesalérpas. Para
tal consideracdo Carvalho (1979) considera um fator de correcdo chamaddidente de
Pfleiderer dado pela eq. 16.

2
I’2

2_ 2
b, —n

APl =1+ 2% (16)

Na Eq. 16Z refere-se ao nimero de palhetasg o raio externo do rotor, € o raio
interno do rotor @/ é um coeficiente tabelado em fungéofle A utilizacdo do coeficiente
de Pfleiderer é feita conforme a Eq. 17.

Hian =2 H )
AP

Na Eq. 17,H € calculado pela Eq. 13Pf € calculado pela Eq. 16/g, , o rendimento
hidraulico, que combinando as equacdes anteriores resulta na Eq. 18.
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2
2 (U_z_uzc_owzj 18)
(1+2‘/’. "2 j g ogmhw

2 2
Z ;-

H — ,7H

Na Eq. 18H ., refere-se a altura manométrica da bomba que sedbanvalho (1979)

é definida como a quantidade de energia que dewabservida por 1 kg de fluido que atravessa
a bomba, energia necessaria para que o fluido vewigsnivel da instalacdo, a diferenca de
pressdo entre os reservatérios de succéo e recalgqueerda de carga que as tubulacfes e
acessorios oferecem ao escoamento dos fluidos.

3. A SIMULACAO COMPUTACIONAL NUMERICA DA BOMBA RADIAL
PROPOSTA

Como forma de comparar os resultados da simulagabtitiea mencionada no item
anterior uma simulacdo numérica foi realizada. Pesa o software ANSYS® Student, foi
utilizado. A geometria do impulsor, por onde hassoamento foi produzida no software
Solidworks® e em seguida encaminha para sua dieiségolumes de controle finitos (Work
Bench — Fig. 4). Ap0s essa etapa, as condi¢cdegrderao foram atribuidas (vazao, presséao de
entrada, etc.) e o teve-se inicio a etapa de swi{B@lver). No desenvolvimento da geometria
do rotor é que foram definidos os angulos de iac® e o numero de palhetas.

e
e

0,000 0,040 (m)

0,020

Figura 4 — Divisdo da regido de escoamento do mstovolumes de controle finitos.
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4. RESULTADOS E DISCUSSAO
4.1 Resultados obtidos com a simulacdo numérica

Os resultados obtidos com a simulacdo numéricaapéesentados a seguir para uma
bomba centrifuga com as seguintes dimensfes: didmeerno do rotor de 0,60 m; diametro
interno do rotor de 0,15 m; rotor com 8 pas conmuéinde entrada de 45° e angulo de saida de
30°; altura das pas de 0,05 m; rotacdo do impudga a 1800 rpm. O fluido de trabalho
considerado foi a &gua como velocidade de entadd & 2,6 m/s, massa especifica de 998,8
kg/m?, viscosidade absoluta igual a 0,001003 Pa.s. Allagdo numérica foi realizada para a
obtencao da distribuicdo de velocidades da agumpolsor (Fig. 5) e para a distribuicdo de
pressoes (Fig. 6 e 7).

1. 41e+01

1.13e+01

8.48e+00

5 20e+00°
5 B6e+00

2.60e+00
2.84e+00

0.00e+00
9 Bfe-03

Figura 5 — (a) Distribuicdo das velocidades em rf@dm m/s no rotor estudado e (b) distribuicio\deeres
de velocidade.

sa4e10s
2E3e+04
-1 85e+03
-3.00e+04

Figura 6 — Distribuigdo de pressdes estaticas enoPator estudado.
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2156+05
T.ide+da
1.34e+05
9.42e+04
S.40e+04
1.38e+04
-2 B3e+04
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. 1.07e+05 ST
1 47e+05

Figura 7 — Distribuicdo de pressdes totais em Patoo estudado.

Na Fig. 5 observa-se o0 aumento da velocidade da é&gudirecdo a carcaca da bomba e
sua diminuicdo proximo desta (condicao de ndozhaskento de Prandtl). Nessa figura observa-
se o valor maximo da velocidade préximo de 18,2ma/sxtremidade de saida do impulsor e
uma velocidade de entrada na bomba de 2,6 m/sidd® Bbservam-se valores maximo de
pressdes estaticas proximos 2,51.Pa (~2,5 atm). Esses valores maximos de pressdo s
observados na face de ataque das paletas, loaalooftdido de fato sofre a maior presséo e €
encaminhado a saida da bomba através do difusoladeaoposta a face de ataque das pas
proximo da entrada da tubulacdo de succdo da boafisgrvam-se as menores pressdes
estaticas 2,72.f(Pa. Da Fig. 7 observa-se que a pressdo totaleatimgmaximo de cerca de
2,12.10 Pa proximo das pontas das pas, na face de ataguéod. Em uma bomba radial ha
ainda um aumento de pressao expressiva na passamdhido pelo difusor da bomba
posicionado na saida da mesma. As variacdes defiprebservadas no rotor podem ocasionar
a mudanca de fase do liquido em regides de banegsdes (dorso das péas), seu aumento de
velocidade e aumento de pressdo na face de afagu®rcionando o aumento da cavitacao
por efeito mecanico (Carvalho, 1979).

4.2 Resultados obtidos com a simulacao analitica

A Eq. 18 foi implementada no software MATLAB®. Oargmetros considerados para
simulacdo computacional foram os mesmos considsradosimulacdo numeérica. Com o0s
dados apresentados o coeficiente de Pfleidereunladiz foi igual a 1,187 (Carvalho, 1979)
vazéo da bomba foi variada conforme a distributi@eelocidades (Fig. 5). Para comparagéo
com os resultados da simulagéo numérica, a sinukataitica foi realizada usando as mesmas
dimensdes do rotor, mesma rotacéo e condigcbesasgnitle funcionamento. Dessa maneira,
para comparacdo, o principal parametro a ser ealouho modelo analitico foi altura
manométrica (Eg. 18), onde variou-se a vazéo aspipala bomba (Fig. 8) e o rendimento
hidraulico da bomba radial estudada (Fig.9). Araltmanométrica da bomba estudada foi
calculada a partir da energia cinética do fluidopprcionada por sua passagem através da
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bomba. Essa energia foi transformada em energipré&sao aplicando-se um balanco de
energia ao difusor localizado a saida da bombasiderando a existéncia de um regime
permanente do escoamento ao longo do difusor.

100 T T

_O_Hman = 2000 rpm

80} \\iA_Hm&m\lgoo rpm
60

s

Hman [m]

+Hman = 1800 rpm

40 ' .
30 40 B 50 60
vazao [l/s]

Figura 8 - Altura manométrica versus vazao variamdotacao da bomba e seu rendimento hidraulico,
considerando condicdo de entrada sem choque egravia pa a saida de 30°.
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100 T T T T T T T T T T T T T T L T T T T T T T T T T T T T T

80 _A_Hman - 2000 rpm

—O0—Hpman - 1900 rpm

60
D////)T// ———Hyran - 1800 rpm

Hman [m]

40....|....|....|....|....|....|....
0,45 0,5 0,55 0,6 0,65 0,7 0,75 0,8

NH

Figura 9 - Altura manométrica versus seu rendimamtraulico (de 0,8 a 0,5) variando a rotacdo datlmcom
condicao de entrada sem choque e curvatura dagi@laade 30°.

Observa-se das Fig. 8 e 9 que a variacao do rentbrhéraulico ndo proporciona uma
variacdo expressiva na forma da curva da vazao mesalcada. A condicdo de entrada sem
choque (Fox e Mc Donald, 2010) foi considerada radefo analitico, dessa maneira 0s
resultados entre as simulac¢des divergiram na atbarzométrica calculada através da presséo
(antes da passagem do fluido pelo rotor) foi dém8para uma vazio de 0,066/sne com
rendimento hidraulico de 0,5. J& para o modelo mamé altura manométrica foi de 42,1 m
para a mesma vazao.

5. CONCLUSOES

Neste artigo foi realizada a modelagem analiticarda bomba centrifuga a partir do
principio da quantidade de movimento angular. Tamfw realizada a modelagem numeérica,
a partir de versoes gratuitas limitadas de paa#esmulacdo de volumes de controle finitos
aplicados a meios fluidos, da mesma bomba paradfnsomparacéo e direcionamento no
desenvolvimento de projetos. Os resultados das duaslacbes foram comparados e
apresentaram boa concordancia entre os valoresededp e de velocidades, associados a
bomba. Os resultados das variaveis estudadas afaesa divergéncia relativa de cerca de
18,53% relativos a pressao total entregue ao fls@ho passar pelo difusor da bomba. A partir
dos resultados obtidos observou-se o detalhamergq@erfis de velocidades e de pressoes
obtidos da analise numérica que podem ser usadaseptudo de cavitacdo no interior da
bomba. No modelo analitico implementado a condifgiientrada sem choque foi considerada.

CILAMCE 2017

Proceedings of the XXXVIII Iberian Latin-Americano@igress on Computational Methods in Engineering
P.O. Faria, R.H. Lopez, L.F.F. Miguel, W.J.S. Gomis Noronha (Editores), ABMEC, Florian6polis, Sazil,
November 5-8, 2017.



Nessa condicdo o fluido entra no rotor de formgeanial ao perfil da pa a entrada, condi¢cao
divergente a observada com a simulagdo numéricaeeinfluencia significativamente nos
resultados da simulacao analitica.
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