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RESUMO

O projeto de válvulas do tipo palheta usadas em compressores de sistemas de refrigera-
ção desempenha um papel importante no desenvolvimento de compressores mais eficientes.
Entretanto, a modelagem e a solução do problema são complexas por envolverem um fenô-
meno de interação fluido-estrutura, o que torna o projeto de válvulas eficientes um grande
desafio. Por necessitar de elevados recursos e tempos computacionais para resolver o pro-
blema real de interação fluido-estrutura, a simulação global do compressor geralmente
emprega o modelo quase-estático para representar o comportamento das válvulas. Dois
parâmetros globais obtidos da solução desse modelo são usados para a simulação do com-
pressor: a área efetiva de força, para determinar a força do escoamento sobre a válvula, e
o coeficiente de descarga, para determinar a vazão do escoamento pela válvula. Devido à
complexidade geométrica das válvulas, a geometria simplificada do difusor radial é muito
empregada. Vários trabalhos já reportaram dados para os parâmetros globais obtidos
de simulações numéricas de escoamentos em difusores radiais. Entretanto, os dados são
limitados, não representando a ampla faixa de operação necessária para o projeto e simu-
lação dos compressores. O objetivo deste trabalho é preencher esta lacuna, fornecendo
dados dos parâmetros globais, obtidos por simulação numérica de escoamentos em difu-
sores radiais, para ampla faixa de operação de compressores de refrigeração. O Método
de Volumes Finitos, implementado no código aberto e de licença gratuita OpenFOAM® e
validado com dados experimentais, foi empregado para resolver o problema do escoamento
estacionário e incompressível em difusores radiais com razões de diâmetro iguais a 1,15,
1,3, 1,5 e 1,7. Escoamentos com números de Reynolds variando de 3.000 até 50.000 e
afastamentos adimensionais entre discos variando de 0,01 até 1,0 foram simulados para as
quatro geometrias de difusores radiais. Os resultados mostram que o aumento da razão de
diâmetro de 1,15 a 1,7 produz redução da área efetiva de força de até 80% para os menores
afastamentos entre discos e aumento de até 40% para o maior afastamento entre discos.
Entretanto, o coeficiente de descarga não é significativamente influenciado pela razão de
diâmetro. Para um aumento do número de Reynolds de 3.000 a 50.000, o aumento da
área efetiva de força é menor, atingindo apenas 13% no maior afastamento entre discos,
para o caso do difusor radial com a maior razão de diâmetro. A influência do número de
Reynolds sobre coeficiente de descarga é ainda menor, produzindo um aumento máximo
de 8% para o maior afastamento entre discos.

Palavras-chave: Compressores de refrigeração. Válvula tipo palheta. Difusor radial.
Área efetiva de força. Coeficiente de descarga. Simulação numérica. Volumes finitos.
OpenFOAM.



ABSTRACT

The design of reed-type valves used in refrigeration system compressors plays an im-
portant role in the development of more efficient compressors. However, the modeling and
solution of the problem are complex because they involve a phenomenon of fluid-structure
interaction, which makes the design of efficient valves a great challenge. Because it requi-
res high computational resources and computational time to solve the actual problem of
fluid-structure interaction, the overall compressor simulation usually employs the quasi-
steady model to represent valve behavior. Two global parameters obtained from the
solution of this model are used for compressor simulation: the effective force area, to
determine the force of the flow over the valve, and the discharge coefficient, to determine
the mass flow rate through the valve. Due to the geometric complexity of the valves,
the simplified geometry of the radial diffuser is widely employed. Several studies have
reported data for the global parameters obtained from numerical simulations of flows in
radial diffusers. However, the data are limited, not representing the wide range of opera-
ting conditions required for the design and simulation of the compressors. The objective
of this work is to fill this gap by providing data of the global parameters, obtained by
numerical simulation of flows in radial diffusers, for a wide range of operating conditions
of refrigeration compressors. The Finite Volume Method, implemented in the free and
open-source software OpenFOAM® and validated with experimental data, was used to
solve the problem of stationary and incompressible flows in radial diffusers with diameter
ratios equal to 1.15, 1.3, 1.5, and 1.7. Flows with Reynolds numbers ranging from 3,000
to 50,000 and dimensionless distance between disks ranging from 0.01 to 1.0 were simu-
lated for the four radial diffuser geometries. The results show that when the diameter
ratio increases from 1.15 to 1.7 the effective force area reduces 80% for small distances
between discs, but increases 40% for the largest distance between discs. However, the
discharge coefficient is not significantly influenced by the diameter ratio. For Reynolds
number increasing from 3,000 to 50,000, the effective force area increases only 13% for the
largest distance between discs, for the case of the radial diffuser with the highest diameter
ratio. The influence of the Reynolds number on the discharge coefficient is even lower,
producing a maximum increase of 8% for the largest distance between discs.

Keywords: Refrigeration compressor. Reed type valve. Radial diffuser. Effective force
area. Discharge coefficient. Numerical simulation. Finite volume. OpenFOAM.
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Operador matemático integral

∇ Operador matemático nabla em coordenadas Euclidianas 1/m
∂ Operador matemático derivada parcial∑ Operador matemático somatório

SUBSCRITO

amb Condição ambiente
i Índice geral
rev Processos reversíveis
u Região de estagnação do disco frontal (r/d = 0)

SOBRESCRITO

abs Escala absoluta
tot Pressão total
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Capítulo 1

INTRODUÇÃO

1.1 CONTEXTUALIZAÇÃO E MOTIVAÇÃO DO TRABALHO

Conforme o anuário estatístico de energia elétrica redigido em 2020 (EMPRESA DE

PESQUISA ENERGÉTICA - EPE, 2020) a geração elétrica do Brasil em 2019 teve a

seguinte origem: 13,3% de gás natural, carvão e derivados do petróleo, 63,5% de fonte

hidráulica, 12,6% de energia nuclear, eólica e solar, 8,3% de biomassa e 2,3% provenientes

de outras1 fontes. Felizmente, nota-se que a participação de fontes fósseis (13,3%) na

geração de energia elétrica no Brasil não é muito significativa. Isto é um aspecto favorável

ao Brasil porque são fontes esgotáveis e geram emissões de poluentes que, em sua maioria,

são responsáveis por danos ao meio ambiente. Atualmente, causar danos ao meio ambiente

gera repercussões negativas à sociedade, à economia e aos seres vivos em geral.

A Tabela 1.1 mostra o consumo e o número de consumidores de energia elétrica no

Brasil nos últimos 8 anos para diversos setores. O setor residencial, sobretudo, destaca-se

mostrando uma tendência de crescimento do número de consumidores (participação de

86,3%) e do consumo (participação de 29,6%) de energia elétrica. Em relação ao setor

residencial, os refrigeradores e freezers são responsáveis por mais de 30% do consumo

de energia elétrica (GHISI et al., 2007; CARDOSO et al., 2010). Além disso, com as

temperaturas mais elevadas e o aumento da renda dos Brasileiros, a aquisição de aparelhos

climatizadores de ambientes aumentou significativamente nas últimas duas décadas. A

participação destes aparelhos no consumo de eletricidade nos lares brasileiros aumentou

de 6,7% em 2005 para 16,9% em 2016 (GOMES et al., 2018).

No final de 2012, 1,4 bilhões de refrigeradores e freezers domésticos estavam em ope-
1Gás de coqueria, outras secundárias, outras não renováveis, outras renováveis e biodiesel.
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Tabela 1.1 – Consumo e número de consumidores de energia elétrica no Brasil.

Fonte: Anuário estatístico de energia elétrica 2020 (EMPRESA DE PESQUISA ENERGÉTICA - EPE,
2020).

ração ao redor do mundo, os quais foram responsáveis por quase 14% do consumo total

de eletricidade no setor residencial e por emissões anuais de gases de efeito estufa de

450 milhões de toneladas de CO2eq 2 no planeta (BARTHEL; GÖTZ, 2012). Adicional-

mente, Barthel e Götz (2012) mostraram que a distribuição de aparelhos de refrigeração é

muito desigual quando analisada em onze diferentes regiões do mundo. Tendo esses dados

em mente, os autores anteciparam uma elevação na demanda de tais aparelhos principal-

mente em países em desenvolvimento, tais como aqueles localizados no continente Asiático

e Africano.

Portanto, com o cenário apresentado, produzir equipamentos de maior eficiência do

ponto de vista energético significa maior aceitação no mercado e maiores lucros para as

indústrias do ramo de refrigeração. Por outro lado, para o governo significa redução em

investimentos para elevar a capacidade de geração de energia. Em termos do interesse

coletivo da sociedade, equipamentos com maior eficiência energética implicam em menores

agressões ao meio ambiente.

Dentre os diversos sistemas de refrigeração existentes, o sistema baseado no ciclo de

compressão mecânica a vapor é o mais empregado na grande maioria dos refrigeradores

domésticos (BANSAL et al., 2011). Este sistema, mostrado esquematicamente na Fi-

gura 1.1, é composto basicamente por quatro componentes principais funcionando em um

ciclo: evaporador, compressor, condensador e dispositivo de expansão.

Neste sistema, o compressor promove o escoamento e o aumento de pressão do gás
2Expressa a quantidade de gases de efeito estufa em termos equivalentes da quantidade de dióxido de

carbono, CO2, (WIGLEY, 1998).
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refrigerante do estado de vapor superaquecido na saída do evaporador para a pressão

na entrada do condensador. Neste, o gás gradativamente rejeita calor para o meio ao

longo do escoamento, mudando de fase do estado de vapor superaquecido para o estado

líquido subresfriado na saída do condensador. Na sequência, o fluido refrigerante sofre

uma queda brusca de pressão em um processo isoentálpico no dispositivo de expansão,

transformando-se em uma mistura de líquido e vapor (ainda com uma grande quantidade

de líquido) em baixa pressão na entrada do evaporador. Finalmente, o refrigerante absorve

calor gradativamente ao longo do escoamento no evaporador, mudando de fase até tornar-

se vapor superaquecido na saída do evaporador. A quantidade de calor absorvido é o

efeito de refrigeração desejado no ambiente onde se localiza o evaporador. Estes processos

se repetem, dando origem ao ciclo termodinâmico mostrado no diagrama P-h (pressão-

entalpia) da Figura 1.1. Como todos os ciclos, o desempenho do sistema de refrigeração é

dependente do desempenho individual de cada componente (STOECKER; JONES, 1985).

Por ser o componente do sistema que mais consome energia, o aumento da eficiência

do compressor pode produzir o aumento da eficiência do sistema, desde que os demais

componentes sejam otimizados em conjunto.

Figura 1.1 – Sistema de compressão mecânica a vapor e diagrama P-h.

Condensador

Evaporador

Ambiente Refrigerado

Compressor

Dispositivo
de expansão

Ambiente Externo

Sub-resfriamento

Superaquecimento Entalpia (h)

P
re

ss
ão

 (
P

)

Fonte: Adaptado de (DANFOSS, 2018).

Um dos tipos de compressores mais utilizados em sistema de refrigeração por com-

pressão mecânica de vapor é o compressor alternativo. A Figura 1.2 mostra um esquema

simplificado de um compressor alternativo. Nesse esquema, o conjunto biela-manivela
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transmite um movimento alternativo ao pistão do compressor. O movimento do pistão

fica limitado entre dois pontos extremos, o Ponto Morto Superior (PMS) e o Ponto Morto

Inferior (PMI). Quando o pistão está localizado no ponto morto superior existe uma

quantidade de gás residual entre a face do pistão e o cabeçote onde se localiza a placa de

válvulas. Esse pequeno espaço é denominado de volume morto.

Quando o pistão é acionado saindo do PMS em direção ao PMI, ocorre o aumento

do volume do gás refrigerante que está no interior do cilindro, constituindo o processo de

expansão do gás. Com a redução da pressão do gás no interior do cilindro, promove-se uma

diferença de pressão entre o cilindro e câmara de sucção, que encontra-se aproximadamente

na pressão do evaporador. Essa diferença de pressão aumenta à medida que o pistão se

desloca para atingir o PMI. Como a válvula deste tipo de compressor é basicamente uma

lâmina engastada, quando a força causada por essa diferença de pressão for maior do que

a força de resistência da válvula de sucção, a lâmina se deforma para baixo, liberando

a passagem do gás pelo orifício da válvula de sucção. Após a abertura da válvula de

sucção, o gás refrigerante proveniente do evaporador preenche todo o volume do cilindro,

o que é denominado de processo de sucção. Após atingir o PMI conforme mostra a

Figura 1.2a, o pistão inicia seu movimento no sentido inverso. Nesse processo, denominado

de compressão, ocorre o aumento da pressão do gás no interior do cilindro, o que promove

o fechamento da válvula de sucção, impedindo o retorno do gás para o evaporador. Após

o fechamento da válvula de sucção, o aumento de pressão continua ocorrendo até que a

força produzida pela diferença de pressão entre o cilindro e a câmara de descarga seja

suficiente para vencer a força de resistência da válvula de descarga. Quado isso ocorre,

a lâmina se deforma no sentido de liberar a passagem do gás pelo orifício de descarga,

promovendo o escoamento do gás para o condensador (Figura 1.2b). Como o movimento

das válvulas é produzido pelas forças causadas pela diferença de pressão do próprio gás e

não por um dispositivo externo, essas válvulas são denominadas de automáticas.
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Figura 1.2 – Esquema de um compressor alternativo.
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Fonte: Dados do próprio autor.

Na avaliação da eficiência dos sistemas de refrigeração a vapor, o parâmetro mais

comumente usado é a eficiência energética baseada na Primeira Lei da Termodinâmica,
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que é denominado de Coeficiente de Performance (COP ). Trata-se da razão entre a

capacidade de refrigeração (quantidade de calor retirada do ambiente a ser resfriado pelo

evaporador) e a potência elétrica consumida no compressor para realizar essa tarefa. No

entanto, apesar de indicar as possibilidades de melhoria termodinâmica, a análise baseada

apenas na Primeira Lei da Termodinâmica, muitas vezes é insuficiente, sendo necessárias

abordagens exergéticas (MOROSUK; TSATSARONIS, 2009). Nesse caso, são avaliadas

as ineficiências de cada componente usando a taxa de destruição de exergia em cada

componente do sistema. Para calcular o desempenho do sistema pode ser empregada a

eficiência exergética (ηex) baseada na Segunda Lei da Termodinâmica, a qual pode ser

vista como a razão entre o coeficiente de performance real do sistema avaliado (COP ) e

do sistema reversível (COPrev) nas mesmas condições de operação do sistema real.

Através de uma análise exergética de resultados experimentais de um sistema de refri-

geração por compressão a vapor, Aprea et al. (2003) avaliaram o desempenho do sistema e

de seus componentes. A capacidade de refrigeração do sistema foi controlada por meio da

variação de velocidade do compressor abastecido por diferentes gases refrigerantes. Dentre

os quatro componentes principais do sistema, os autores concluíram que a contribuição do

compressor para a irreversibilidade geral do sistema é a mais relevante. Em outra análise

exergética, além dos dados experimentais, Aprea e Renno (2004) utilizaram um modelo

termodinâmico que evidenciou a distribuição da exergia destruída para cada componente,

a qual diminui com a frequência de operação do compressor (Figura 1.3). Nota-se que

a exergia destruída no compressor representou 37% da exergia total destruída. Em or-

dem crescente, o condensador contribuiu com 27%, o evaporador com 23% e a válvula de

expansão com apenas 13%.

Maiores taxas de destruição de exergia em sistemas de refrigeração por compressão

mecânica a vapor também foram atribuídas ao compressor por (MOROSUK; TSATSA-

RONIS, 2009; JOYBARI et al., 2013). Contudo, ressalta-se que a otimização em compo-

nentes de sistemas de refrigeração deve ser feita com cautela, pois o aumento da eficiência

exergética de um componente pode resultar em maiores perdas exergéticas em outros com-

ponentes, não surtindo o efeito desejado no aumento do desempenho global do sistema

(DINIZ, 2018).
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Figura 1.3 – Exergia destruída para componentes de uma planta de refrigeração operando com gás
R407C.

Compressor

E
xe

rg
ia

 d
es

tr
uí

da
 (

W
)

Condensador Evaporador Válvula de expansão

Fonte: Reproduzido de (APREA; RENNO, 2004).

As ineficiências em compressores domésticos de refrigeração podem ser classificadas de

dois tipos: aquelas que promovem a redução da vazão mássica de gás refrigerante e as que

elevam a potência consumida (DINIZ, 2018). As principais causas de redução de vazão

mássica de gás refrigerante estão bem explanadas no trabalho de Diniz (2018): escorre-

gamento no motor elétrico, expansão do gás contido no volume morto, superaquecimento

do gás quando este escoa pela linha de sucção até o interior do cilindro, refluxos nas

válvulas, atrito viscoso e vazamentos. Atualmente, utilizam-se materiais que transmitem

menor quantidade de calor para o gás refrigerante que escoa pela câmara de sucção para

amenizar o superaquecimento. Por outro lado, nota-se o esforço da comunidade científica

em investigar alguns efeitos no sistema de válvulas que comprometem o desempenho dos

compressores, tais como: otimização do sistema de válvulas para diminuir a perda de ener-

gia do escoamento (PEREIRA et al., 2008a), refluxos (TAO et al., 2018) e vazamentos de

gás (SILVA; DESCHAMPS, 2015; REZENDE et al., 2018).

Em contrapartida, as ineficiências que elevam o consumo de potência podem ser divi-

das em perdas termodinâmicas, mecânicas e elétricas (DINIZ, 2018). As perdas termo-

dinâmicas estão diretamente relacionadas com o ciclo de operação do compressor. Parte

das perdas termodinâmicas é proveniente da transferência de calor para o gás dentro do

cilindro e aquelas devido aos processos irreversíveis de expansão e compressão do ciclo. A

outra parcela ocorre durante os processos de sucção e expansão, cujas principais fontes

são: pulsação de pressão nas câmaras e nos filtros, atrito viscoso nos orifícios, inércia e
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rigidez das válvulas, força de adesão provocada pelo óleo em contado com a válvula e o

assento. As principais perdas mecânicas ocorrem nos rolamentos e mancais do sistema

de transmissão de movimento, enquanto que, as perdas elétricas estão relacionadas às

correntes parasitas e ao fenômeno de histerese no motor elétrico.

O estado da arte em compressores alternativos de refrigeradores domésticos na última

década indicava uma eficiência termodinâmica de 80 a 83%, muito menor do que as efi-

ciências elétricas (entre 87 e 88%) e mecânicas (92%) (RIBAS et al., 2008). Segundo os

mesmos autores, futuras melhorias de eficiência desses compressores estariam associadas

com a redução das perdas termodinâmicas. Para um compressor de elevada eficiência com

capacidade de 900 BTU/h (Ashrae/LBP), operando com refrigerante R134a, Ribas et al.

(2008) reportaram a ocorrência da maior parcela das perdas temordinâmicas (47%) nos

processos de sucção e descarga, tendo como origens os efeitos viscosos do escoamento de

refrigerante da linha de sucção até o cilindro e do cilindro à linha de descarga nos proces-

sos de sucção e descarga, respectivamente. O superaquecimento (49%) e vazamentos de

refrigerante (4%) contribuem para o restante das perdas termodinâmicas neste compressor

(RIBAS et al., 2008).

Esses dados mostram a importância de estudar o problema do escoamento em válvu-

las. Investigar o escoamento em detalhes para entender os mecanismos que produzem as

perdas pode ajudar a aumentar a eficiência das válvulas e, consequentemente, a eficiência

do compressor. Isso pode ser feito usando a metodologia experimental ou metodologias

da Mecânica dos Fluidos Computacional (CFD - acrônimo de Computational Fluid Dyna-

mics), por meio de simulações do escoamento. Fazer isso usando CFD é uma alternativa

viável e pode fornecer resultados com um grau de precisão satisfatória desde que o modelo

físico represente todos os efeitos importantes do problema e que seja validado por meio

de resultados experimentais.

A Figura 1.4 apresenta um exemplo típico de válvulas utilizadas em compressores

alternativos. Tais válvulas, conhecidas como válvulas do tipo palheta, são lâminas de

pequena espessura engastadas em uma das extremidades, contribuindo para o seu fun-

cionamento automático, como mostra a Figura 1.4a. A Figura 1.4b ilustra um modelo

numérico usado para análise modal da estrutura de uma válvula de sucção, que possui

geometria complexa na maioria dos casos.
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Figura 1.4 – Exemplo típico de válvulas automáticas.

(a) Placa de válvula
Palheta de sucção

Palheta de descarga

(b) Modelo de válvula de sucção

Fonte: Dados do próprio autor.

Calcular o escoamento em válvulas de compressores de refrigeração não é uma tarefa

fácil, uma vez que requer a solução da dinâmica da válvula, que está associada a um

problema complexo de interação fluido-estrutura (FSI - acrônico de Fluid Structure In-

teraction). Nesse problema, o escoamento do refrigerante e o movimento e deformação

da válvula são resolvidos simultaneamente ou por meio de um modelo simplificado quase-

estático, no qual o escoamento do fluido é resolvido de maneira desacoplada do problema

da dinâmica da válvula. A solução FSI (GASCHE et al., 2016; HWANG et al., 2017; TAO

et al., 2018) pode fornecer resultados bastante precisos para metodologias numéricas ade-

quadamente validadas, o que não é uma tarefa trivial. As desvantagens da aplicação dessa

metodologia para propósitos de simulação do compressor como um todo são o tempo ele-

vado de obtenção da solução e os elevados recursos computacionais necessários, em termos

de capacidade de processamento de dados. Embora simplificado, o modelo quase-estático

ainda é atualmente utilizado (LINK; DESCHAMPS, 2011; DUTRA; DESCHAMPS, 2015;

SILVA; DESCHAMPS, 2015; DINIZ, 2018) porque pode fornecer resultados em tempos de

processamento menores e com precisão para o mesmo propósito. Para aplicar esse modelo,

a vazão de refrigerante pela válvula é requerida para uma larga faixa de afastamento entre

a válvula e o seu assento. Por outro lado, o afastamento depende da força exercida pelo

escoamento sobre a superfície da válvula. Usualmente, um modelo simplificado de um

grau de liberdade (MATOS et al., 2006a; PEREIRA et al., 2008b; LINK; DESCHAMPS,

2010; MYRRIA et al., 2012; PEREIRA et al., 2012) é usado para resolver o problema da

dinâmica da válvula, procedimento que requer a força como parâmetro de entrada para

determinar o seu deslocamento instantâneo.
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A força resultante sobre a válvula pode ser determinada através do parâmetro global

de desempenho da válvula denominado de área efetiva de força, Aef, que é a razão entre a

força resultante e a diferença de pressão do escoamento através da válvula. Uma vez que

é conhecida, a força que atua sobre a válvula pode ser determinada através da variação de

pressão ao longo da válvula, que é um resultado proveniente da solução dos processos de

sucção e de descarga do compressor. A vazão mássica de refrigerante pela válvula pode

ser obtida por outro parâmetro global denominado de coeficiente de descarga, Cd, que é

a razão entre a vazão mássica real e a vazão mássica em condições ideais de escoamento

isentrópico, ou por meio da área efetiva de escoamento (parâmetro dimensional associado

ao coeficiente de descarga). Se o coeficiente de descarga é conhecido, a vazão mássica real

de refrigerante do escoamento pela válvula pode ser determinada usando apenas a razão de

pressão através da válvula (FERREIRA; GASCHE, 2019). O uso desses dois parâmetros

simplifica e acelera a simulação do compressor. Por essas vantagens, esses parâmetros

tem sido usados atualmente em trabalhos de simulação de compressores de refrigeração

(PÉREZ-SEGARRA et al., 2003; DAMLE et al., 2011; DUTRA; DESCHAMPS, 2015;

DINIZ, 2018). Alguns trabalhos utilizam estes modelos de compressor para estudar algum

fenômeno em específico. Como exemplo, Link e Deschamps (2011) usou o modelo para

estudar o processo transiente de acionamento e desligamento do compressor. Por outro

lado, Silva e Deschamps (2015) usou o modelo para predizer vazamentos em válvulas e o

seu efeito no desempenho do compressor.

1.2 REVISÃO DA LITERATURA

Como já mencionado, o modelo quase-estático também pode ser usado para resol-

ver o problema da dinâmica da válvula, principalmente quando o objetivo é simular o

compressor como um todo. Nesse modelo, o problema do escoamento na geometria da

válvula é resolvido para várias posições estáticas da válvula e várias vazões do escoamento,

produzindo dados para calcular os parâmetros globais de área efetiva de força, Aef, e de

coeficiente de descarga, Cd. Os dados de área efetiva de força são usados para calcular a

força exercida pelo escoamento sobre a válvula em cada posição estática. Essa força, por

sua vez, é usada em um modelo de um grau de liberdade para determinar o deslocamento

subsequente da válvula. Por outro lado, os dados de coeficiente de descarga são usados na

simulação do compressor para calcular a vazão real do escoamento pela válvula quando a



28

diferença de pressão entre a entrada e a saída do escoamento - obtida durante a simula-

ção dos processos de expansão e compressão do compressor - é conhecida. Na simulação

do escoamento pela válvula para obtenção do Cd, a diferença de pressão é determinada

pela solução numérica do escoamento para uma vazão especificada. Embora simplificado,

este modelo é atualmente ainda usado pois fornece resultados suficientemente precisos

para o propósito de simulação global do compressor, consumindo menor tempo computa-

cional, quando comparado com modelos que resolvem o problema completo de interação

fluido-estrutura.

Devido a complexidade geométrica das válvulas, geometrias mais simplificadas, como

aquela conhecida como difusor radial (Figura 1.5), têm sido utilizadas desde a década de

70 para investigar o escoamento em válvulas de compressores alternativos. Nesse modelo,

o fluido escoa axialmente pelo orifício de diâmetro d - modelo do orifício de alimentação

do sistema de válvula -, o qual é defletido pelo disco frontal de diâmetro D – modelo da

lâmina da válvula -, e escoa radialmente na região de altura s, denominada de difusor

radial – região entre o disco anterior, que modela o assento da válvula, e o disco frontal -

até a saída.

Figura 1.5 – Difusor Radial.

(a) Difusor radial 3D

Ar

Assento

Palheta

(b) Principais parâmetros

Fonte: Dados do próprio autor.

Com a intenção de simular o compressor como um todo, alguns trabalhos utilizaram

o modelo físico do difusor radial. Nesse caso, o disco frontal deixa de ser fixo e a sua

dinâmica passa a ser regida normalmente por um modelo de um grau de liberdade. Por

exemplo, Matos et al. (2006b) simularam o ciclo de operação de um compressor alter-

nativo de pequeno porte considerando uma metodologia diferencial bidimensional. Por
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outro lado, Pereira et al. (2008b) comparam resultados de modelos unidimensional (1D),

bidimensional (2D) e tridimensional (3D) para simulação do ciclo completo de compresso-

res, incluindo todos os componentes principais do compressor. No entanto, esses trabalhos

apenas usaram do difusor radial como modelo de válvula, sem analisar o escoamento nessa

geometria com a intenção de obter dados para os parâmetros globais.

O difusor radial também tem sido bastante utilizado como modelo para determinar

os parâmetros globais de válvulas tipo palheta usadas em compressores alternativos de

refrigeração. Soluções numéricas para escoamentos laminares e incompressíveis foram ob-

tidas por Hayashi et al. (1975), Raal (1978), Piechna e Meier (1986), Ferreira et al. (1987),

Deschamps et al. (1988b), Ferreira et al. (1989) e Mariani et al. (2010). Como escoamen-

tos em válvulas de compressores de refrigeração podem atingir números de Reynolds -

baseados no diâmetro de orifício - maiores do que 100.000, estas soluções são inadequadas

devido ao baixo número de Reynolds requerido nos modelos de escoamento em regime

laminar.

Simulações numéricas para escoamentos turbulentos e incompressíveis foram realizadas

por Deschamps et al. (1996) usando o código computacional FLUENT® para determinar

a área efetiva de força e de escoamento em um difusor radial com D/d = 1,5, embora essa

razão de diâmetro seja relevante para o projeto de válvulas, os autores investigaram o

escoamento para apenas três afastamentos entre o disco anterior e o frontal – s/d = 0,05;

0,07 e 0,1 – e para apenas dois números de Reynolds – Re = 10.000 e 40.000. Como o

número de Reynolds é elevado, eles utilizaram o modelo de turbulência RNG k-ϵ (ORZAG

et al., 1993) para a solução do escoamento. As limitações do trabalho, quando o objetivo

é aplicar os dados dos parâmetros globais em simulação de compressores, são as faixas

limitadas de afastamento e número de Reynolds usadas nas simulações do problema.

Casanova (2001) resolveu o escoamento incompressível e turbulento utilizando um mo-

delo de difusor radial bidimensional. Análises dos efeitos dos modelos de turbulência na

solução numérica foram conduzidas, mostrando que o modelo RNG k-ϵ de Yakhot e Orszag

(1986) prevê a distribuição de pressão na superfície do disco frontal com maior exatidão

em relação aos modelos k-ϵ de Launder e Spalding (1974) e k-ω de Wilcox (1993). Utili-

zando dois diferentes tamanhos de válvula (D/d = 1,66 e 3,0), três diferentes afastamentos

(s/d = 0,03; 0,05 e 0,07) e apenas um número de Reynolds (Re = 25.000), Casanova in-

vestigou o efeito da inclinação da palheta (de 0 até α = 2◦) sobre o escoamento. Nesta
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análise, o autor observou uma variação significativa nos campos de pressão, velocidade e

grandezas turbulentas. Os efeitos do número de Reynolds (Re = 5.000; 25.000 e 50.000)

na distribuição de pressão sobre o disco frontal também foram estudados para os mesmos

afastamentos e inclinações anteriores, mas apenas para uma razão de diâmetro, D/d =

1,66. Os resultados demonstraram que o campo de pressão sobre o disco frontal, quando

escrito numa forma adimensional apropriada, é independente do número de Reynolds a

partir de uma determinada vazão. Por fim, ainda simulando o escoamento em regime

permanente, o autor estudou o efeito da inclinação do disco frontal sobre a força causada

pelo escoamento utilizando as duas razões de diâmetro e os três afastamentos para Re =

25.000. A análise mostrou que a força aumenta com a inclinação do disco para as duas

razões de diâmetro. Nesse contexto, os resultados mostraram que apenas a válvula com

D/d = 1,66 apresentou força resultante estritamente positiva. Apesar de realizar um tra-

balho cuidadoso do ponto de vista de modelagem computacional, a relação D/d = 3,0 não

é usualmente utilizada em válvulas de compressores, assim como a faixa de afastamento

analisada também é limitada. Além disso, uma limitação importante deste trabalho para

aplicações em simulação de compressores é a ausência de dados dos parâmetros globais.

Colaciti et al. (2007) também simulou numericamente o escoamento turbulento em

um difusor radial com propósito de configurar um modelo capaz de fornecer resultados

compatíveis com os dados experimentais de Tabatabai e Pollard (1987). Para encontrar a

melhor configuração do modelo, os autores promoveram avaliações do domínio computa-

cional, de condições de contorno e de quatro tipos de modelos de turbulência: k-ϵ padrão

(YAKHOT; ORSZAG, 1986), RNG k-ϵ (YAKHOT et al., 1992), k-ω SST (ANSYS-CFX®,

1996) e um modelo não-linear para o tensor de Reynolds denominado de BSL (ANSYS-

CFX®, 1996). Os perfis de velocidades tomados em diferentes regiões do domínio numérico

foram confrontados com os perfis experimentais mostrando que a configuração do domí-

nio computacional e a correta adoção das condições de contorno são fundamentais na

solução deste tipo de escoamento. Os autores recomendam o uso do modelo k-ω SST,

visto que para escoamentos com número de Reynolds elevado o modelo BSL não atingiu a

convergência. Além disso, o modelo SST consumiu menos tempo computacional do que o

modelo BSL. Por outro lado, os autores não recomendaram o uso dos outros dois tipos de

modelo k-ϵ. Entretanto, apesar das simulações contemplarem escoamentos para número

de Reynolds elevado (Re ≈ 164.000), a razão de diâmetro utilizada (D/d = 16) é bem
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maior do que as razões de diâmetros aplicadas em válvulas de compressores alternativos

de refrigeração. Além disso, o estudo foi baseado em apenas um afastamento entre os

discos (s/d = 0,13).

Mais recentemente, a metodologia de simulação de grande escalas para modelamento

da turbulência foi empregado para a solução do escoamento considerando três números

de Reynolds (Re = 600; 3.000 e 6.000) através de um difusor radial com D/d = 3,0.

No intuito de avaliar efeitos tridimensionais na solução, Rigola et al. (2008) comparou

resultados do perfil de pressão sobre o disco frontal utilizando dois modelos: um modelo

2D e outro aplicando condição de contorno de periodicidade no mesmo domínio 2D. Os

resultados mostraram que os efeitos tridimensionais são importantes apenas para os dois

maiores números de Reynolds (Re = 3.000 e 6.000). Por fim, os autores apresentaram

os comportamentos da área efetiva de força e de escoamento em função do espaçamento

adimensional entre os discos para cada número de Reynolds simulado. Para aplicações em

simulações globais de compressores de refrigeração, os resultados também são limitados,

pois os autores investigaram os parâmetros globais apenas para três número de Reynolds

e três afastamentos unidimensionais - s/d = 0,1; 0,3 e 0,9.

A influência de vários parâmetros geométricos nos valores de área efetiva de força e

de escoamento foi estudada experimentalmente por Ferreira e Driessen (1986) para uma

ampla faixa de razões de diâmetro - D/d = 1,2; 2,0; 3,0; 4,0 e 5,0 -, e para vários

afastamentos adimensionais - s/d variando de quase zero até aproximadamente a unidade.

Entretanto, para as razões de diâmetro usualmente empregadas em projeto de válvulas

de compressores, os autores apresentaram resultados para um único número de Reynolds

(Re = 10.500), o que não permite a aplicação adequada dos resultados em modelos de

simulação de compressores.

Gasche et al. (2015) investigaram experimentalmente o escoamento em um difusor

radial com razão de diâmetro de D/d = 1,5, para escoamentos com número de Reynolds

variando de 3.000 até 20.000, e afastamentos na faixa de s/d = 0,01 até 0,09. Além das

limitações dos valores de razão de diâmetro e de número de Reynolds investigados, apenas

resultados para a distribuição de pressão na superfície do disco frontal foram apresentados.

Esses dados, entretanto, foram usados aqui para a validação da metodologia numérica

desenvolvida para analisar o escoamento em válvulas de compressores de refrigeração.

Conforme mostrado nesta revisão da literatura, dados experimentais e de simulação
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numérica para os parâmetros globais de válvulas - área efetiva de força e coeficiente

de descarga - foram reportados apenas para uma faixa limitada de operação, quando

comparada àquelas usualmente empregadas em válvulas de compressores alternativos de

refrigeração. Alguns dados foram reportados para razões de diâmetro não usuais em

aplicações de válvulas de compressores (D/d = 3,0 e D/d=16,0). Em alguns trabalhos, o

número de Reynolds investigados é muito pequeno (de Re=500 até 6.000), e, em outros

casos, os afastamentos entre discos são pequenos (s/d < 0,1).

Atualmente, os compressores alternativos normalmente utilizam válvulas com razões

de diâmetro de 1,15 até 2,0 e afastamentos atingindo s/d = 1,0. Em válvulas de descarga

o número de Reynolds pode atingir valores maiores do que 100.000. Portanto, as influên-

cias dos valores desses parâmetros necessitam ser conhecidos para as faixas típicas das

condições de operação dos compressores, sendo esta a motivação maior para a realização

deste trabalho.

1.3 OBJETIVOS

O objetivo geral da tese é apresentar uma metodologia numérica robusta para resolver

o escoamento turbulento em difusores radiais com um grau de precisão satisfatório, que são

geometrias extensivamente usadas como modelo para estudar o escoamento em válvulas de

compressores alternativos de sistemas de refrigeração. Os objetivos específicos do trabalho

são os seguintes:

• Usar o código computacional aberto e de licença gratuita, denominado de OpenFOAM®,

para desenvolver a metodologia numérica, o que significa: caracterizar adequada-

mente o domínio computacional requerido, avaliar as condições de contorno apro-

priadas, aplicar as funções de interpolação mais adequadas, avaliar cuidadosamente

a malha computacional necessária e indicar o modelo de turbulência mais apropriado

para resolver o escoamento;

• Validar a metodologia numérica desenvolvida usando dados experimentais da distri-

buição de pressão sobre o disco frontal para diversas condições de operação;

• Investigar a influência do número de Reynolds, do espaçamento entre discos e da

razão de diâmetro nos campos de velocidade e pressão do escoamento, para uma
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ampla faixa de condições de operação aplicadas atualmente em projetos de válvulas

de compressores alternativos de refrigeração;

• Determinar a área efetiva de força e o coeficiente de descarga, que são os parâmetros

globais usados em códigos computacionais de simulação global de compressores,

para uma ampla faixa de condições de operação aplicadas atualmente em projetos

de válvulas de compressores alternativos de refrigeração.

1.4 CONTRIBUIÇÕES DA TESE

A contribuição mais importante do trabalho é reportar um conjunto de dados para a

área efetiva de força e coeficiente de descarga, obtidos usando uma metodologia numérica

validada experimentalmente. O comportamento desses parâmetros foram obtidos para

quatro razões de diâmetro - D/d = 1,15; 1,3; 1,5; e 1,7 -, para três números de Reynolds

baseados nas condições de entrada do escoamento - Re = 3.000; 20.000; e 50.000 - e

para uma ampla faixa de espaçamento entre discos - s/d variando de 0,01 a 1,0. O

artigo intitulado Effective force area and discharge coefficient for reed type valves: A

comprehensive data set from a numerical study foi divulgado para avaliação da comunidade

científica da área de refrigeração.

Uma contribuição adicional é avaliar a aplicabilidade, validar e disponibilizar uma me-

todologia numérica desenvolvida em um código aberto de licença gratuita para a solução

numérica do escoamento em um difusor radial. Essa geometria, apesar de ser simples,

impõe complexos desafios de ordem de solução numérica do escoamento, uma vez que

o escoamento é turbulento, sofre grandes deformações causadas pela curvatura acentu-

ada na região de entrada do difusor, apresenta regiões de descolamento e recolamento de

camada limite e está sujeito a gradientes adversos de pressão na região do difusor.

1.5 ORGANIZAÇÃO DO TRABALHO

A tese está organizada como segue:

• Capítulo 1 - Introdução - Exibe a motivação e relevância do tema do trabalho,

revisão da literatura, os objetivos gerais e específicos, além da contribuição científica

do trabalho.
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• Capítulo 2 - Metodologia de Solução - Define o modelo físico e matemático do

escoamento. Os esquemas de discretização das equações e os métodos de solução

do sistema de equações algébricas, bem como o tipo de algoritmo de solução são

especificados. Por fim, os parâmetro adimensionais usados para redução de dados

são apresentados.

• Capítulo 3 - Configuração e Validação do Modelo - Apresenta as análises

para configuração do modelo numérico para reprodução adequada do conceito físico

do escoamento. Análises de independência de malhas e comparações entre resulta-

dos numéricos com dados experimentais são mostradas para efeito de validação da

metodologia numérica.

• Capítulo 4 - Resultados - Reporta e discute o comportamento dos parâmetros

globais do escoamento: área efetiva de força, coeficiente de descarga e coeficiente de

perda.

• Capítulo 5 - Conclusão - Contextualiza o trabalho no âmbito do que foi proposto

a desenvolver apresentando os objetivos que foram cumpridos e as principais contri-

buições do trabalho. Apresenta as conclusões de cada etapa de desenvolvimento do

trabalho e propõe recomendações para trabalhos futuros.

• Apêndice A - Descreve a formulação matemática dos modelos de turbulência

empregados para resolver o escoamento turbulento proposto no trabalho.



Capítulo 2

METODOLOGIA DE SOLUÇÃO

2.1 CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES

A metodologia para a solução do escoamento em difusores radiais é abordada neste ca-

pítulo. Para tanto, é necessário delinear a modelagem física e matemática do escoamento,

o que inclui a definição do domínio geométrico, estabelecimento das equações governantes,

abrangendo a modelagem da turbulência do escoamento. Descrições sobre a discretização

do domínio e características gerais do código computacional também são apresentadas.

Os esquemas para discretização das equações governantes e os métodos para a solução do

sistemas de equações são especificados. Por fim, os parâmetros adimensionais relacionado

com a redução de dados do trabalho são apresentados.

2.2 MODELAGEM FÍSICA E MATEMÁTICA DO ESCOAMENTO

Os principais parâmetros geométricos do difusor radial ilustrado na Figura 1.5b são

a razão de diâmetro, D/d, e o afastamento entre o disco frontal e o anterior, s/d. Para

grande parte das configurações de escoamento em difusor radial, o modelo de escoamento

incompressível é válido. Entretanto, para escoamentos com elevada vazão mássica e pe-

quenos afastamentos (s/d), o número de Mach na região de entrada do difusor (r/d =

0,5, onde r é o local da posição radial) pode atingir valores superiores a 0,3. Neste caso,

é provável que os efeitos de compressibilidade ocorram, os quais devem ser investigados.

Neste trabalho, a velocidade imposta na entrada do domínio e os afastamentos entre os

discos foram adequadamente ajustados para simular o escoamento incompressível, garan-

tindo números de Mach inferior a 0,3 no campo do escoamento. Além de incompressível,
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o escoamento de ar através do difusor radial foi modelado como estacionário, isotérmico

e turbulento.

Como se trata de modelagem de escoamento turbulento, as equações governantes

apresentas a seguir foram introduzidas considerando o conceito de média de Reynolds

(REYNOLDS, 1895).

2.2.1 Equações Governantes

As equações governantes para o escoamento modelado com as características mencio-

nadas para um fluido Newtoniano são as equações da continuidade e da conservação da

quantidade de movimento linear, respectivamente, dadas por Moukalled et al. (2016):

∇ • u = 0 (2.1)

∇ • (u u) − ∇ •
[
νef
(
∇u + ∇uT

)]
= −1

ρ
∇
(
p+ 2

3
ρk
)
, (2.2)

onde u é o vetor de velocidade média (em relação ao tempo) do escoamento, p é a pressão

média do fluido, ρ é a massa específica do fluido e νef é a viscosidade cinemática efetiva

do fluido (soma da viscosidade cinemática molecular, ν, com a viscosidade turbulenta, νt)

e k é a energia cinética turbulenta, definida como:

k = 1
2

u
′

• u
′
, (2.3)

onde u
′ é a parte flutuante do vetor velocidade (u = u + u

′) submetido à decomposição

de Reynolds.

Nota-se na Equação (2.2) a existência de duas variáveis turbulentas, a viscosidade

turbulenta (inserida na viscosidade efetiva) e a energia cinética turbulenta. Em virtude

disso, para resolver o campo do escoamento apropriadamente, é necessário o cálculo destas

duas variáveis dependentes por meio da modelagem da turbulência.

2.2.2 Modelagem da Turbulência

Segundo Fontoura Rodrigues (2003), no interior da região da camada limite turbulenta,

especificamente na subcamada laminar (ou viscosa) e na região de transição, a dissipação
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viscosa assume valores significativos, com ordem de grandeza igual ou superior à dissipação

turbulenta de energia. Nestas regiões, alguns tipos de modelos concebidos para lidar

com escoamentos totalmente turbulentos (Fully Turbulent Flows) - modelo k-ϵ padrão de

Launder e Spalding (1974) em particular - são incapazes de modelar apropriadamente

o escoamento, pois o número de Reynolds local turbulento (Rel = k1/2ls/ν, onde ls =

k3/2/ϵ) se torna muito pequeno (LAUNDER; SPALDING, 1974). Estes modelos são

categorizados como modelos para altos número de Reynolds (HRN - Acrônimo de High

Reynolds Number).

Para modelar o escoamento turbulento onde os efeitos viscosos são significativos duas

maneiras são apresentadas na literatura: uso de modelos HRN juntamente com funções de

parede ou adoção de modelos com formulações para baixos números de Reynolds (LAUN-

DER; SPALDING, 1974). No primeiro caso, a parte da camada limite onde o número de

Reynolds local turbulento é suficientemente elevado o modelo resolve o escoamento, en-

quanto nas regiões onde os efeitos de dissipação viscosa se tornam importantes, a respon-

sabilidade para modelar o escoamento passa para uma função de parede. Já no segundo

caso, a formulação dos modelos para baixo número de Reynolds (LRN - Acrônimo de Low

Reynolds Number) permitem a integração até a parede, ou seja, o modelo resolve a camada

limite até a região da subcamada viscosa. Por outro lado, conforme destaca Fontoura Ro-

drigues (2003), os modelos LRN demandam um maior custo computacional provocado

pela necessidade de malhas muito refinadas na proximidade imediata da parede.

Para o caso do difusor radial, em algumas configurações, dependendo do número de

Reynolds (Re) e do afastamento entre os discos (s), é impossível empregar um modelo de

turbulência do tipo HRN para resolver o escoamento. Isso se deve ao ajuste necessário

para o uso adequado da função de parede, em que muitas vezes, a altura requerida da

primeira célula adjacente à parede pode ser próximo ou superior ao valor do afastamento

entre o discos. Além disso, trabalhos na literatura não recomendam o uso do modelo k-ϵ

padrão (um modelo da categoria HRN) para resolver o escoamento em difusores radiais

(DESCHAMPS et al., 1988a; COLACITI et al., 2007).

Em virtude ao que foi exposto, dois modelos de turbulência da categoria LRN, RNG

k-ϵ (YAKHOT et al., 1992) e k-ω SST (MENTER; ESCH, 2001), foram escolhidos para

avaliação no âmbito deste trabalho. A descrição e a formulação matemática de cada um

deles são apresentadas no Apêndice A.
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2.3 DOMÍNIO COMPUTACIONAL E CONDIÇÕES DE CONTORNO

O delimitação do domínio computacional levando em conta as condições de contorno

empregadas nas fronteiras do domínio é uma das tarefas essenciais para obter resultados

numéricos fisicamente coerentes. Tendo em mente este aspecto, estudos sobre domínio

computacional, tais como tipo (2D e 3D) e tamanho do domínio foram desenvolvidos, os

quais são apresentados no próximo capítulo concernente à configuração e validação do

modelo numérico.

Devido a elevada demanda de recurso e tempo computacional o escoamento no difusor

radial foi modelado como bidimensional e axissimétrico. Este tipo de modelagem é comum

na literatura (DESCHAMPS et al., 1996; 2000; MATOS et al., 2006b; COLACITI et

al., 2007). Mais discussões e justificativas a respeito da adoção desta modelagem são

apresentadas no Capítulo 3. A Figura 2.1 mostra o domínio computacional e as condições

de contorno empregadas para cada fronteira do domínio. O domínio 2D (chamado de

2D-Cunha na Figura 2.1a) consiste em uma geometria em forma de cunha com a base

de um setor circular com ângulo (θ) igual a quatro graus e com apenas um volume na

direção z. Este tipo de geometria é usado no OpenFOAM® para problemas 3D passíveis

de simplificação para problemas bidimensionais com simetria de eixos, desde que usada a

condição de contorno conhecida como wedge (denominação do OpenFOAM®) para cada

fronteira lateral. Neste caso, a limitação do ângulo do setor circular (θ) é de cinco graus.

Conforme mostrado na Figura 2.1b, as fronteiras do domínio foram dividas em entrada,

saídas e paredes. Além disso, a Figura 2.1b ilustra as fronteiras relacionadas com o

prolongamento do domínio, as quais são identificados pelas linhas tracejadas. O contorno

de entrada é aquele onde é especificada a velocidade de entrada do escoamento. Por

outro lado, a região de saída simula a descarga do escoamento para a atmosfera. As

paredes do domínio engloba as superfícies do orifício de alimentação, da extensão do

domínio e dos discos, frontal e anterior. As condições de contorno associadas a cada uma

destas fronteiras do domínio computacional são apresentadas na Tabela 2.1 para todas as

variáveis dependentes do escoamento.
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Figura 2.1 – Domínio computacional e condições de contorno.
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Fonte: Dados do próprio autor.

No contorno de entrada do domínio é imposto um perfil uniforme de velocidade mé-

dia, U0, e adotada a condição de derivada nula para a pressão estática do escoamento. As

variáveis de turbulência ϵ e ω são calculadas na entrada do domínio baseadas no compri-

mento de mistura, lm, adotado como 7% do valor do diâmetro do orifício de alimentação,

d, (MOUKALLED et al., 2016). A energia cinética turbulenta, k, é calculada com base

na intensidade turbulenta, I. Testes numéricos de Deschamps et al. (1996) revelaram

que não ocorre variação significativa na solução do escoamento quando o nível da inten-

sidade de turbulência é modificado de 3% para 6%. Portanto, o valor de 5% foi adotado

para a intensidade turbulenta para todas as simulações neste trabalho. Já a viscosidade

cinemática turbulenta, νt, é calculada de acordo com o modelo de turbulência empregado.

Na saída do domínio foi imposta pressão estática nula, simulando a descarga do esco-

amento para o ambiente. Para as demais variáveis, o gradiente nulo na direção normal à

fronteira de saída foi assumido.
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Tabela 2.1 – Condições de contorno.

Variáveis Entrada Saída Parede

u U0
∂u
∂n

= 0 Não-Deslizamento

p ∂p
∂n

= 0 p = 0 ∂p
∂n

= 0

k

k = 1, 5 (IU0)2

∂k
∂n

= 0

Se y+ > y+
lam:

k =
[

−0,416
k

log (y+) + 8, 366
]
u2

τ

I = 0,05 Senão: k =
[

2400
(1,9)2Cf

]
u2

τ

Cf = 1
(y++11)2 + 2y+

113 − 1
112

ϵ

ϵ = C
3/4
µ k3/2

lm

∂ϵ
∂n

= 0

Se y+ > y+
lam: ϵ = C

3/4
µ k

3/2
i

kyi

Cµ = 0,09

lm = 0,07 d Senão: ϵ = 2kiνi

yi

ω

ω = k1/2

C
1/4
µ lm

∂ω
∂n

= 0

ω =
√
ω2

vis + ω2
log

Cµ = 0,09 ωvis = 6νi

β1y2
i

lm = 0,07 d ωlog = k2
i

C
1/4
µ κyi

νt

νt = Cµ
k2

ϵ
(RNG k-ϵ)

∂νt
∂n

= 0 νt = 0
νt = k

ϵ
( k-ω SST)

ki e νi são, respectivamente, a energia cinética turbulenta e a viscosidade cinemática da célula (i), yi é a
distância do centro da célula (i) até a parede, n é o vetor unitário normal à superfície da célula, U0 é a
velocidade média do fluido na entrada do domínio e lm é o comprimento de mistura. A célula (i) é uma
célula adjacente à parede.
y+

lam = 11,067; κ = 0,41; Cµ = 0,09; β1 = 0,075; y+ e uτ são definidos pelas Equações (2.4) e (2.5),
respectivamente.

Fonte: Dados do próprio autor.
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Nas regiões de parede foi aplicado gradiente nulo para a pressão e a condição de

não deslizamento e impermeabilidade para a velocidade, implicando em velocidade nula

na superfície sólida do domínio. Para determinar a condição de contorno das variáveis

turbulentas na região parietal foram empregadas funções de parede automáticas, ou seja, a

função de parede adequada é selecionada de acordo com o valor da distância adimensional

(y+) definida como:

y+ = uτyi

νi

, (2.4)

onde yi é a distância da parede até o centroide da célula adjacente à superfície sólida, νi

é a viscosidade cinemática molecular no interior da célula (i) conectada à parede e uτ é a

velocidade de atrito definida por:

uτ = C3/4
µ k

1/2
i , (2.5)

onde Cµ é uma constante empírica igual a 0,09 e ki é a energia cinética turbulenta calculada

no interior da célula (i) adjacente à parede. Outra velocidade, comumente encontrada

quando se trata deste assunto, é a velocidade adimensional, u+, que é a razão entre uma

das componentes do vetor de velocidade média e a velocidade de atrito (uτ ).

Normalmente, a camada limite turbulenta é divida em várias subcamadas. A mais

interna delas é a subcamada viscosa, onde os efeitos viscosos são importantes e significa-

tivos. A delimitação entre uma e outra camada é definida pelo valor do y+ como pode

ser notado na Figura 2.2, a qual mostra o comportamento linear e logarítmico dos perfis

de velocidade próximos à parede comparados com a solução via DNS (acrônimo de Direct

Numerical Simulation) de Kim et al. (1987). Na região da subcamada viscosa (y+ até

aproximadamente 5) a função linear (u+ = y+) representa muito bem o perfil de velocida-

des. Na literatura, para aplicações com modelos LRN, recomenda-se a utilização do valor

do y+ próximo da unidade de modo que garanta o posicionamento do centroide da célula

na subcamada viscosa (KALITZIN et al., 2005). Entretanto, o y+ depende da distância

entre o centroide da célula e de variáveis do escoamento simulado. Por conta disso, o

ajuste do refinamento parietal da malha torna-se uma tarefa iterativa de tentativa e erro.

Para algumas aplicações existem modelos baseados na teoria da camada limite de uma

placa plana para estimar o tamanho da célula conectada à parede, dependendo do y+ e

de informações do escoamento como dados de entrada para o modelo.



42

Pela Figura 2.2, nota-se que existe uma outra camada entre a subcamada viscosa

e a camada logarítmica, que é denominada de camada de transição. Os modelos de

turbulência HRN são empregados com o auxílio da função de parede (logarítmica) para

modelar o perfil de velocidade para a seguinte faixa: 30 < y+ < 200 (MOUKALLED

et al., 2016). Por outro lado, os modelos para baixos número de Reynolds podem resolver

o perfil de velocidade até o interior da subcamada viscosa.

Conforme descreve Fontoura Rodrigues (2003), a forma mais empregada para o trata-

mento numérico da camada de transição é a sua divisão em parcelas laminar e turbulenta

onde o ponto de intersecção ocorre em y+ = 11,046. No OpenFoam® existem condições

de contorno específicas para aplicações com modelos de turbulência para baixo número de

Reynolds que automatizam a seleção destas duas funções (laminar ou logarítmica) depen-

dendo do valor do y+ calculado na célula. Embora exista esta possibilidade, as malhas

numéricas deste trabalho foram refinadas nas regiões parietais para garantir um valor

máximo de y+ próximo da unidade, garantindo o uso da função linear (u+ = y+).

Para o ajuste do refinamento das malhas nas imediações das superfícies sólidas foi

adotado a altura hi da célula (i) conectada a uma determinada parede. A Figura 2.3

mostra um esquema de uma malha bastante refinada para ilustrar o parâmetro hi em

uma célula que possui um centroide c (i) e uma face f (i). No Capítulo 3 é abordado os

estudos do refinamento da malha na região parietal para validação do modelo numérico.

Figura 2.2 – Perfis de velocidade média nas proximidades da parede.

Subcamada
Viscosa

Camada de 
Transição

Camada  
Logarítmica

y+ = 11,046

Fonte: Adaptado de Pope (2000).
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Figura 2.3 – Esquema representativo de uma célula adjacente à parede.

Célula adjacente à parede

h(i)f (i)
c (i)

Fonte: Dados do próprio autor.

2.4 MODELAGEM NUMÉRICA

As equações governantes do escoamento, sujeitas às condições de contorno apresenta-

das na Tabela 2.1, foram resolvidas usando o Método de Volumes Finitos (FVM - acrô-

nimo de Finite Volume Method) baseado no arranjo de variáveis centradas no centroide

das células (ou volumes de controle), implementado no código computacional aberto e de

licença gratuita denominado de OpenFOAM® (acrônimo de Open-source Field Operation

and Manipulation), versão 4.1. O código OpenFOAM® combina utilitários de pré e pós-

processamento e um conjunto de códigos dedicados à solução de problemas da Mecânica

de Meios Contínuos, conhecidos como solvers. O solver simpleFoam foi utilizado para

solução das equações governantes do problema. Este solver é dedicado à solução de esco-

amentos estacionários, incompressíveis e turbulentos, empregando o algoritmo SIMPLE

(acrônimo de Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equations) ou a versão consistente

do SIMPLE (SIMPLEC) para solução do problema de acoplamento pressão-velocidade.
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2.4.1 Discretização do Domínio Computacional

A discretização geométrica do domínio físico resulta em uma malha computacional

com um número finito de células (ou volumes de controle), onde será avaliado as variá-

veis do escoamento. Neste trabalho, como o difusor radial se trata de uma geometria

simples (Figura 1.5), a malha numérica foi confeccionada por meio de uma ferramenta

do OpenFOAM® denominada de blockMesh. Considerado como um dos utilitários para

geração de malhas disponíveis no OpenFOAM®, ele é capaz de gerar malhas paramétricas

e estruturas com blocos tridimensionais de elementos hexaédricos. A Figura 2.4 mostra

um esquema de uma malha bastante grosseira apenas para fins ilustrativos da configura-

ção dos refinamentos da malha. Nota-se que as células próximas às superfícies sólidas são

mais refinadas de modo a capturar adequadamente o gradiente de velocidade.

Para evitar problemas de ordem numérica na solução das equações de Navier-Stokes,

preconizou-se que a variação entre duas células adjacentes da malha não ultrapasse 10%

em relação ao menor comprimento da célula em uma dada direção. Este cuidado foi

tomado na geração de todas a malhas deste trabalho.

Figura 2.4 – Esquema da malha computacional 2D.

T

s

Ll

Fonte: Dados do próprio autor.
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2.4.2 Discretização das Equações Governantes

Um dos passos importante do Método de Volumes Finitos consiste em discretizar

as equações governantes e as condições de contorno, o que significa transformar essas

equações diferenciais em algébricas. Para isso, as equações diferenciais são integradas

termo a termo em cada volume de controle, resultando em um conjunto de equações

algébricas a serem resolvidas para cada variável de integração. Nesse processo, funções

de interpolações devem ser adotadas para integrar os termos das equações governantes.

Essas funções de interpolação são conhecidas como esquemas de interpolação.

Os termos convectivos das equações foram discretizados com o esquema LUD (acrô-

nimo de Linear Upwind Differencing) de 2a ordem. Os termos difusivos que compreendem

os gradientes de pressão, velocidade e das grandezas turbulentas foram discretizados com

o esquema CDS (acrônimo de Central Differencing Scheme). A discretização dos termos

laplacianos deu-se pelo método do teorema da divergência de Gauss com interpolação

linear entre os centros das células e das faces, utilizando limitadores de gradiente para au-

mentar a estabilidade do método e prevenir a divergência das soluções. Todos os esquemas

utilizados são de 2a ordem de acurácia.

A solução dos sistemas lineares de equações foi realizada por meio de solvers itera-

tivos com fatores de relaxação para aumentar a estabilidade da solução. Para solução

dos sistemas com matrizes de coeficientes simétricas (equação da pressão), foi utilizado o

método PCG (acrônimo de Preconditioned Conjugate Gradient), usando os métodos DIC

(acrônimo de Diagonal Incomplete-Cholesky) e Gauss-Seidel como pré-condicionadores.

Os sistemas com matrizes assimétricas (equações de velocidade e de grandezas turbulen-

tas) foram resolvidos com o método PBCG (acrônimo de Preconditioned Bi-Conjugate

Gradient), usando o método DILU (acrônimo de Diagonal Incomplete-LU) como pré-

condicionador.

Para solução do acoplamento pressão-velocidade, foi empregada a versão Consistente

do algoritmo SIMPLE (SIMPLEC), detalhado em Moukalled et al. (2016). Os resultados

numéricos foram obtidos com resíduo normalizado inferior a 10−8 para todas as variáveis

do escoamento. Definições dos esquemas de discretização, do resíduo normalizado e dos

métodos de solução dos sistemas de equações são apresentadas em Moukalled et al. (2016),

Ferziger e Perić (2002) e em Oliveira (2017).
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2.5 REDUÇÃO DE DADOS

O escoamento através do difusor radial é caracterizado pelo número de Reynods, Re =

U0 d/ν, em que U0 é a velocidade média imposta na entrada do domínio e d é o diâmetro

do tubo de alimentação, d = 34,83 ± 0,02 mm.

A validação da metodologia numérica e muito resultados definitivos serão apresentados

na forma de perfil adimensional de pressão na superfície do disco frontal, que é definida

como:

p∗ (r/d) = p (r/d)
1
2ρU

2
0
. (2.6)

Dois parâmetros globais que caracterizam o sistema de válvulas, os quais são empre-

gados para projeto e simulação de compressores de refrigeração são a área efetiva de força

- usadas para determinar a força atuante na válvula - e o coeficiente de descarga - usado

para o cálculo da vazão mássica real de gás refrigerante escoando através da válvula. Tais

parâmetros podem ser determinados por meio do campo de pressão obtido nos cálculos

de CFD. A área efetiva de força adimensional é dada por SOEDEL (2007):

A∗
ef = F

(pu − pv)At

, (2.7)

onde F é a força atuante na válvula, pu é a pressão de estagnação à montante - tomada

na posição r/d = 0 na superfície do disco frontal -, pv é a pressão estática de descarga

- tomada na saída do domínio computacional -, e At = πd2/4 é a área do orifício de

alimentação do dispositivo. A força F foi obtida por meio de uma integração do campo

de pressão atuante na válvula usando a regra de Simpson (CHAPRA; CANALE, 2010).

O coeficiente de descarga é calculado baseado no escoamento subsônico e isoentrópico

através de um canal convergente-divergente como (SOEDEL, 2007):

Cd = ṁv

At pu

√
2kc

(kc−1)RTu

(
r

2
kc − r

kc+1
kc

) , (2.8)

onde ṁv é a vazão mássica, Tu é a temperatura absoluta à montante, R é a constante

de gás ideal para o ar, kc é a razão de calores específicos, e r é a razão de pressão na

escala absoluta (pabs
v /pabs

u ). Para obtenção dos resultados numéricos para comparar com

dados experimentais (etapa de validação do modelo numérico), os valores experimentais
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de pv, pu e Tu medidos em cada teste foram usados. Por outro lado, para a obtenção

dos resultados numéricos usados para determinar a área efetiva de força e o coeficiente de

descarga (apresentados no Capítulo 4) foi assumido o escoamento de ar atmosférico com

pv = 97.500 Pa, ρu = 1,16 kg/m3, Tu = 293,15 K.

Outro parâmetro global avaliado foi o coeficiente de perda, ξ (%), descrito em Ninković

et al. (2013). Não é comum o uso deste parâmetro em projetos de sistemas de válvulas de

compressores. O coeficiente de perda é determinado por:

ξ = ptot
u − ptot

v

ptot
v

× 100, (2.9)

onde ptot
u e ptot

v é a pressão total determinada na região de estagnação do disco frontal e

na saída do domínio, respectivamente.



Capítulo 3

CONFIGURAÇÃO E VALIDAÇÃO

DO MODELO NUMÉRICO

3.1 CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES

O escoamento em difusores radiais com alimentação axial apresenta fenômenos físicos

que dificultam e, na maioria das vezes, retardam a convergência da solução numérica. A

aceleração do fluido devido a restrição da área de passagem do escoamento, a formação

de zonas de recirculação produzidas pela elevada curvatura do escoamento na entrada

do difusor e a expansão com gradientes adversos de pressão na região do difusor são os

principais efeitos físicos que exigem cuidados na configuração do modelo numérico. Assim,

o delineamento de um domínio computacional e o emprego de condições de contorno

adequadas são essenciais para simular o escoamento apropriadamente. Além disso, a

solução numérica também é fortemente afetada pela qualidade da malha e pelo emprego

de modelos de turbulência, os quais necessitam ser investigados, pois são de fundamental

importância para produzir resultados confiáveis. Todos esses aspectos são tratados neste

capítulo com o objetivo de estabelecer a metodologia numérica mais apropriada para

simular o escoamento em difusores radiais, a qual foi usada para gerar os dados dos

parâmetros globais do escoamento apresentados no próximo capítulo.

3.2 DOMÍNIOS 2D e 3D

A rigor, simulações numéricas de escoamentos de fluidos deveriam passar pela solução

completa das equações de Navier-Stokes. Entretanto, em razão do elevado tempo de
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processamento ou mesmo por inviabilidade de recursos computacionais, muito modelos

são construídos apoiados em hipóteses simplificadoras. Assim, é importante uma análise

sólida para que previsão usando a ferramenta numérica não seja afetada por premissas

demasiadamente restritivas a ponto de comprometer a física do problema investigado.

À primeira vista, olhando para o difusor radial, instintivamente pode-se visualizar a

possibilidade de simplificar o problema considerando simetria de eixos, pois existem for-

tes tendências em tratar como simétricos escoamentos associadas a geometrias simétricas

(PETERS, 1994). Assumindo que o escoamento no difusor radial pode ser modelado como

axissimétrico, o problema real 3D pode ser modelado geometricamente como 2D, o que

reduz significativamente os recursos computacionais necessários, assim como o tempo com-

putacional para obtenção da solução do problema. Entretanto, dependendo da natureza

das equações governantes aliada às metodologias de solução numérica, é possível captar

instabilidades que promovem padrões assimétricos ao escoamento em difusores radiais,

tais como as obtidas por Peters (1994) sem o emprego de modelagem para turbulência.

Quando se trata de escoamentos turbulentos simulados adotando a metodologia de

equações médias de Reynolds (RANS), todas instabilidades são separadas do que é re-

solvido pelas equações de Navier-Stokes e tornam-se responsabilidade dos modelos de

turbulência (FERZIGER; PERIĆ, 2002). Sendo assim, as perturbações promotoras de

instabilidades oriundas do escoamento turbulento em difusores radiais com alimentação

axial devido ao gradiente adverso de pressão e a camada cisalhante de separação associ-

ada a brusca mudança na direção do escoamento (PETERS, 1994), não são capturadas

com a solução das equações médias de Reynolds. Por fim, resta verificar se o modelo de

turbulência utilizado para modelar o tensor de Reynolds produz efeitos de instabilidades

no escoamento que impossibilita a adoção de um domínio bidimensional.

A Figura 3.1 exibe os resultados da distribuição de pressão na superfície do disco

frontal obtidos usando os modelos 2D e 3D para efeito de comparação e avaliação das

influências entre os dois modelos. As malhas do domínio 2D e 3D nas direções x e y foram

confeccionadas com as mesmas quantidades e tamanhos de volumes (2D: 170x170x1 e

3D: 170x170x48). As configurações geométricas do difusor radial impostas nestes cálculos

foram: razão de diâmetro, D/d= 1,5, afastamento adimensional, s/d= 0,03, comprimento

de entrada do tubo de alimentação, e= d, sendo d= 34,83 mm. O modelo de turbulência k-

ω SST foi utilizado para um escoamento com número de Reynolds igual a 20.066, prescrito
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Figura 3.1 – Distribuição de pressão na superfície do disco frontal utilizando domínios 2D e 3D.

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

por meio de um perfil de velocidade uniforme na entrada do domínio. Como os perfis de

pressão obtidos com os dois modelos são praticamente idênticos, a adoção do modelo 2D é

justificável, uma vez que o tempo computacional foi 76% menor com a utilização de uma

mesma máquina.

A rigor, resultados dos modelo 2D e 3D para outras diferentes condições de operação do

escoamento deveriam ser comparados. Entretanto, devido ao elevado custo computacional

requerido para o cálculo do modelo tridimensional, optou-se em assumir o modelo 2D para

as simulações do restante do trabalho visto que é comum na literatura o uso desse tipo

de modelo. Por exemplo, Colaciti et al. (2007) simulou o escoamento bidimensional em

um difusor radial com número de Reynolds elevado (Re ≈ 164.000) para afastamento

adimensional igual a 0,13.

Além disso, os resultados experimentais obtidos por Arantes (2013) mostraram que o

escoamento em um difusor radial com D/d = 1,5 pode ser modelado como axissimétrico

para uma ampla faixa de operação (número de Reynolds e afastamento adimensional

variando de 3.000 até 20.000 e 0,01 até 0,09, respectivamente), uma vez que os perfis de

pressão medidos mostraram perfeita simetria radial.
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3.3 CONFIGURAÇÃO DO DOMÍNIO COMPUTACIONAL

A delimitação do domínio de cálculo é uma tarefa importante na solução numérica

de escoamentos para preservação da física do problema. O delineamento adequado dos

contornos do domínio computacional evita erros numéricos associados a não consistência

física das condições de contorno aplicadas nas fronteiras do domínio.

3.3.1 Comprimento do Orifício de Alimentação

O comprimento do orifício de alimentação, e, corresponde à distância que o escoamento

percorre até atingir a entrada do difusor. Análises desse comprimento na forma adimen-

sional, (e/d), foram abordados por Deschamps (1987) para o escoamento laminar em um

difusor radial com razão de diâmetro, D/d = 3,0. Inicialmente Deschamps constatou que

a imposição de um perfil uniforme ou parabólico na entrada do orifício de alimentação

produzia perfis de pressão idênticos na superfície do disco frontal quando o escoamento

foi simulado para Re = 1800 e s/d = 0,02. O autor plotou perfis de velocidade ao longo

do difusor para mostrar que na entrada do difusor (r/d = 0,5) forma-se um pico de veloci-

dade devido a grande aceleração do escoamento, uma vez que o afastamento adimensional

entre os discos é muito pequeno (s/d = 0,02). Portanto, segundo o autor, os perfis plano

e parabólico na entrada do domínio não afetam a distribuição de pressão sobre o disco

frontal, pois a grande aceleração do escoamento na entrada do difusor deforma o perfil de

velocidade à montante, anulando qualquer efeito da condição de contorno na entrada.

Posteriormente, com intuito de avaliar a influência do comprimento do orifício de ali-

mentação (ou espessura da placa da válvula, no caso real do compressor), Deschamps

simulou o escoamento laminar utilizando a técnica dos domínios sobrepostos com a inclu-

são de um tubo à montante do orifício de alimentação. Segundo o autor, o comprimento

adotado para o tubo foi suficientemente grande para evitar efeitos na região do orifício de

alimentação provocados pela prescrição da condição de contorno na entrada do domínio.

Assim, um perfil parabólico foi imposto na entrada do domínio para todas simulações, as

quais foram realizadas para três números de Reynolds - Re = 200; 1000 e 2000 - e para três

afastamentos entre os discos - s/d = 0,05; 0,1 e 0,2. O autor concluiu que comprimentos

do orifício de alimentação entre e/d = 0,1 até 0,93, não produzem alteração significativa

na força resultante e na distribuição de pressão sobre o disco frontal. Contudo, o autor

afirma que a influência deste comprimento pode ser importante para maiores afastamentos
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entre os discos.

Com objetivo de avaliar a influência do comprimento do orifício de alimentação neste

trabalho, o escoamento foi simulado para os três números de Reynolds (Re = 3.000; 20.000

e 50.000) considerando o pior caso - afastamento adimensional s/d = 1,0 -, uma vez que

as deformações do escoamento na entrada do difusor são menores, podendo amplificar a

influência do comprimento de entrada. As malha utilizadas neste estudo e nos demais

estudos a seguir para configuração e validação do modelo são aquelas avaliadas no teste

de independência de malha realizada na Seção 3.4.2. As Figuras 3.2 a 3.4 mostram os

perfis de pressão na superfície do disco frontal para diferentes comprimentos do orifício de

alimentação, para os três número de Reynolds investigados. O desvio médio quadrático

(desvioRMS) foi calculado para cada caso, considerando o perfil de pressão para e/d = 30

como valor de referência. O desvio médio quadrático percentual foi obtido pela razão do

desvioRMS pelo valor da pressão de estagnação no disco frontal do caso usado como refe-

rência (e/d = 30). Observa-se que a distribuição de pressão na superfície do disco frontal

deixa de ser influenciada pelo comprimento do orifício de alimentação e/d = 25, conside-

rando os três números de Reynolds avaliados. Desta forma, o valor e = 25d foi usado em

todas as simulações realizadas para obtenção dos parâmetros globais do escoamento nos

difusores radiais (apresentados no Capítulo 4), independentemente do afastamento entres

discos.

Conforme apresentado nas análises numéricas do trabalho de Deschamps (1987), os

escoamentos com menores números de Reynolds tendem a ser mais afetados pelo com-

primento do orifício de alimentação com imposição de um perfil uniforme de velocidade

na entrada do domínio, uma vez que a aceleração do escoamento na entrada do difusor

tende a ser menor. Por conta disso, com o intuito de auxiliar na investigação do grau de

influência do comprimento de entrada nos resultados numéricos, a distribuição de pressão

sobre o disco frontal para Re ≈ 3.000 e afastamentos adimensionais iguais a s/d = 0,05

e 0,07 foram comparados com dados experimentais de Arantes (2013), como mostra a

Figura 3.5. Observa-se que a pressão na região de estagnação diminui 5% para s/d = 0,05

e 9% para s/d = 0,07 com o aumento do comprimento do orifício de alimentação.
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Figura 3.2 – Influência do comprimento do orifício de alimentação no perfil de pressão sobre o disco
frontal para Re = 3.000.

Fonte: Dados do próprio autor.

Figura 3.3 – Influência do comprimento do orifício de alimentação no perfil de pressão sobre o disco
frontal para Re = 20.000.

Fonte: Dados do próprio autor.



54

Figura 3.4 – Influência do comprimento do orifício de alimentação no perfil de pressão sobre o disco
frontal para Re = 50.000.

Fonte: Dados do próprio autor.

Figura 3.5 – Distribuição de pressão sobre o disco frontal para diferentes números de Reynolds e
afastamentos adimensionais.

(a) Re = 2982 - s/d = 0,05 (b) Re = 3020 - s/d = 0,07

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.
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3.3.2 Saída do Domínio Computacional

Para diversas configurações do escoamento e geométricas do difusor radial, forma-se

uma zona de recirculação (ou bolha de recirculação) após a entrada do difusor (r/d >

0,5). O seu desenvolvimento está relacionado a efeitos inerciais pela mudança de direção

do escoamento (axial para radial) e intensificada pela presença da quina na entrada do

difusor.

Um dos parâmetros geométricos que contribui para o crescimento da bolha de recircu-

lação é o afastamento entre os discos. Para pequenos afastamentos, a bolha fica confinada

no interior do difusor radial. Nesse caso, existe um ponto de recolamento do escoamento

na superfície do disco anterior. Quando o ponto de recolamento não está próximo à saída

do difusor, não há necessidade de prolongamento do domínio computacional nesta região

para efeito de aplicação da condição de contorno de derivada nula para a velocidade na

saída do domínio. Por outro lado, quando o ponto de recolamento está próximo à saída

do difusor, o escoamento pode apresentar regiões de curvatura. Nesse caso, o uso da

condição de contorno de derivada nula na saída do domínio pode influenciar os campos de

velocidade e de pressão no interior do domínio. Uma maneira de resolver esse problema

é usar um domínio estendido para que a condição de contorno de derivada nula possa ser

adequadamente usada.

Conforme aponta o trabalho de Colaciti et al. (2007), resultados de simulações de

escoamentos em difusores radiais são bastante influenciados pela configuração do domínio

computacional e pelas condições de contorno empregadas na saída do domínio. Segundo

eles, a maioria dos trabalhos adotam uma extensão de domínio apenas na direção de saída

do escoamento. Além de avaliar esse tipo de extensão, os autores testaram outro tipo de

domínio na saída do difusor, com prolongamentos tanto na direção de saída do escoamento,

como também na direção perpendicular. Segundo os autores, o modelo com os dois tipos

de extensão de domínio na saída do difusor mostrou-se mais confiável e eficaz na solução

do escoamento, quando comparado com resultados experimentais. O estudo foi efetuado

empregando um difusor radial com D/d = 16 para as seguintes configurações: apenas um

afastamento adimensional (s/d = 0,13) e para três diferentes números de Reynolds, Re

= (19.096; 32.804 e 164.441).

Mediante ao que foi exposto por Colaciti et al. (2007), optou-se, nesse trabalho, avaliar

três tipos de extensões na saída do difusor radial. A Figura 3.6a mostra o esquema dos
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dois primeiros tipos de extensão. A “Extensão 1” é aquela que possui prolongamentos

apenas na direção de saída do escoamento no difusor, com L > 0 e T = 0. A “Extensão

2” possui prologamentos tanto na direção longitudinal quanto na direção transversal do

difusor, de tal modo que L > 0 e T > 0. Por último, a “Extensão 3” considera um disco

frontal de 1 mm de espessura em conjunto com uma extensão de domínio na região inferior

do disco.

A Figura 3.7 mostra a distribuição do perfil adimensional de pressão na superfície do

disco frontal para os três diferentes tipos de extensão adotadas para a saída do domínio

computacional, considerando três afastamentos adimensionais (s/d = 0,05; 0,5 e 1,0), para

um escoamento com Re = 20.000. Na Figura 3.7a, os perfis de pressão demonstram que

o tipo de extensão do domínio computacional não influencia na distribuição de pressão

sobre o disco frontal. Para melhor verificação da insensibilidade do tipo de extensão do

domínio na distribuição de pressão sobre o disco frontal, a Figura 3.8 mostra as linhas

de corrente do escoamento e o campo da magnitude do vetor velocidade. Nota-se que o

comprimento da bolha de recirculação no interior do domínio é praticamente a mesma,

justificando os resultados da Figura 3.7a.

Da mesma forma, os domínios com as extensões do tipo 2 e 3 também não influen-

ciam na obtenção do perfil de pressão sobre o disco frontal para maiores afastamentos

entre os discos (Figuras 3.7b e 3.7c). A “Extensão 1” não foi aplicada nas configurações

geométricas do difusor radial para s/d > 0,05 pois, com o crescimento da bolha de recir-

Figura 3.6 – Esquema dos modelos de domínios numéricos abordados para a saída do difusor radial.
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Fonte: Dados do próprio autor.
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culação, a sua espessura provoca curvaturas no escoamento próximo ao contorno inferior

da extensão do domínio de saída (Figura 3.9). Problemas desse tipo causam dificuldades

de convergência na solução ou produzem resultados fisicamente incoerentes. Em virtude

do que foi exposto, com o objetivo de padronizar o tipo de domínio computacional, a

“Extensão 2” foi usada em todas simulações.

Figura 3.7 – Perfil de pressão adimensional sobre o disco frontal para os três tipos de extensão do
domínio computacional.

(a) Re = 20.000 - s/d = 0,05
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(c) Re = 20.000 - s/d = 1,0
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Fonte: Dados do próprio autor.

A Tabela 3.1 mostra o tamanho do domínio computacional utilizado em função do

afastamento adimensional entre os discos. É importante ressaltar que o tamanho da zona
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Figura 3.8 – Linhas de corrente do escoamento para Re = 20.000 e s/d = 0,05.
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Fonte: Dados do próprio autor.
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Figura 3.9 – Linhas de corrente do escoamento para Re = 20.000 e s/d = 0,5.

(a) Extensão 2
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Fonte: Dados do próprio autor.

de recirculação também é influenciada pela razão de diâmetro e pelo número de Reynolds

do escoamento. Em função disso, os comprimentos L e T foram cuidadosamente definidos

de modo a cobrir todas as configurações de escoamento investigadas.

Tabela 3.1 – Comprimento do domínio computacional.

s/d L T

0,01 - 0,09 2d 2d
0,1 - 0,6 3d 3d

0,7 5d 5d
0,8 - 1,0 7d 5d

Fonte: Dados do próprio autor.

3.4 VALIDAÇÃO DO MODELO NUMÉRICO

Antes que um modelo numérico seja empregado para a simulação de escoamentos é

necessária sua validação para que os resultados sejam confiáveis. Para a realização desta

tarefa, é de fundamental importância a avaliação de erros numéricos do processo de dis-

cretização espacial e pelo emprego da modelagem da turbulência. No estudo da validação

do modelo numérico, foi abordada a questão do refinamento da malha na região parietal,
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o qual está relacionado com os modelos de turbulência empregados. Em seguida, foi rea-

lizada uma análise de sensibilidade dos resultados de parâmetros globais do escoamento

em relação ao refinamento global da malha numérica (refinamento da malha em todo

domínio computacional). Finalmente, os resultados numéricos dos parâmetros globais do

escoamento e dos perfis de pressão sobre o disco frontal foram confrontando com dados

experimentais. A qualidade dos resultados numéricos com o emprego dos modelos de

turbulência foi verificada nesta última etapa.

3.4.1 Refinamento Parietal

Conforme exposto na Seção 2.3, o ajuste correto da altura (h) das células adjacentes

às paredes da malha numérica é essencial para produzir resultados mais confiáveis. Como

y+ depende da solução do problema para a malha confeccionada, um processo iterativo

de tentativa e erro deve ser usado para determinar a malha adequada. Com o objetivo

de ajustar a altura h necessária para garantir valores máximos de y+ na superfície do

disco frontal próximos da unidade, o escoamento em um difusor com razão de diâmetros

de D/d = 1,5 foi simulado usando esse processo iterativo para três números de Reynolds

(20.000, 30.000 e 50.000), considerando afastamentos adimensionais, s/d, variando de 0 a

1. Para esse estudo, as simulações foram realizadas com o modelo geométrico 2D, modelo

de turbulência k-ω SST e comprimento do orifício de alimentação igual a e/d = 25. Como

exemplo, a Figura 3.10 mostra o perfil radial e o campo (em paleta de cores) de y+ na

superfície do disco frontal para um caso simulado com a malha 2D-cunha (2.220x671x1)

com Re = 20.000 e s/d = 0,05. Observa-se que o valor máximo de y+ ocorre em r/d =

0,55, o que também se traduz no ponto de maior tensão de cisalhamento na superfície do

disco frontal.



61

Figura 3.10 – Distribuição de y+ na superfície do disco frontal - Re = 20.000 e s/d = 0,05.

0,6

Fonte: Dados do próprio autor.

O gráfico da Figura 3.11 mostra o comportamento da altura dimensional da primeira

célula adjacente à superfície do disco frontal, h, em função do afastamento adimensional

para cada número de Reynolds (Re = 20.000, 30.000 e 50.000) e para todas as razões de

diâmetro investigadas (D/d variando de 1,15 a 1,7). O valor de h apresentado para cada

caso já é o resultado do processo iterativo de refinamento da malha na região próxima

à parede, na busca por y+ próximo da unidade. As equações apresentadas para cada

configuração de escoamento são resultados de ajuste realizado pela linearização de uma

função geométrica usando o método dos mínimos quadrados para os dados de h obtidos

nesse processo. Essas equações foram usadas para automatizar o processo de geração de

malhas.
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Figura 3.11 – Altura (h) em função dos parâmetros geométricos e do escoamento
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Fonte: Dados do próprio autor.

3.4.2 Refinamento Global

O testes de independência de malha foram realizados usando-se o índice de conver-

gência de malha (GCI - acrônimo de Grid Convergence Index) apresentado por Roache

(2009) para estimar o erro de discretização da malha. O procedimento é baseado no mé-

todo de extrapolação de Richardson (RICHARDSON; GAUNT, 1927). Para obtenção

do GCI foram usados três diferentes níveis de refinamento de malha: uma malha padrão

(malha 2), uma malha mais refinada em relação à malha padrão (malha 1) e uma malha

mais grosseira em relação à malha padrão (malha 3). As malhas 2 e 3 foram construídas

multiplicando o número de divisões de cada bloco da malha padrão por um fator de re-

finamento (Ref), considerando Ref > 1,0 para a malha 1 e Ref < 1,0 para a malha 3.

Portanto, os índices 1, 2 e 3 nessa seção são referentes às malhas 1, 2 e 3, respectivamente.

Para o cálculo do GCI é necessário definir um parâmetro representativo da dimensão

da malha, hi. Para simulações bidimensionais esse parâmetro é dado por:

hi =

 1
Ni

Ni∑
i=1

(∆Ai)

1/2

, (3.1)
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onde Ai é a área de cada célula (i) e Ni é o número total de células da malha i (i = 1, 2

e 3). A razão entre os parâmetros representativos da dimensão da malha define a razão

de refinamento da malha. Assim, considerando os casos desse trabalho, têm-se:

r21 = h2

h1
e r32 = h3

h2
. (3.2)

Para as abordagens considerando o fator de refinamento de malha constante, a metodo-

logia para cálculo do GCI é apresentado por Roache (2009). Entretanto, para situações

mais gerais em que o fator de refinamento não é constante, o GCI pode ser calculado

seguindo o procedimento apresentado por Celik et al. (2008). Como os valores das razões

de refinamento de malha são ligeiramente diferentes (em alguns casos após a terceira casa

depois da vírgula), em função do procedimento de cálculo do parâmetro representativo da

dimensão da malha, hi, adotou-se o procedimento recomendado por Celik et al. (2008).

Para cálculo do GCI é necessário definir os parâmetros do escoamento para serem

avaliados. Neste trabalho, a queda de pressão total (∆Ptot) obtida entre a entrada e

saída do domínio, a área efetiva de força adimensional (A∗
ef) e o coeficiente de descarga

(Cd) foram escolhidos para calcular o GCI. Esses parâmetros são denominados aqui de

parâmetros globais do escoamento e nesta seção eles são genericamente denominado por

ϕ.

O próximo passo do método GCI é determinar a ordem aparente de convergência

(P ). A ordem teórica de convergência dos esquemas de discretização empregadas para a

solução do escoamento é Pth = 2. Entretanto, devido às condições de contorno utilizadas,

modelos de turbulência empregados e não-linearidades na solução, a ordem teórica de

convergência dos métodos implementados no código não se mantém. Segundo Celik et al.

(2008), a ordem aparente de convergência é calculada usando um processo iterativo dado

por:

P = 1
ln (r21)

∣∣∣∣∣ln
∣∣∣∣ϵ32

ϵ21

∣∣∣∣+ ln
(
rP

21 − S

rP
32 − S

)∣∣∣∣∣ (3.3a)

S = 1 · sgn
(
ϵ32

ϵ21

)
, (3.3b)

onde ϵ32 = ϕ3 − ϕ2, ϵ21 = ϕ2 − ϕ1, ϕ1, ϕ2 e ϕ3 denotam a solução do parâmetro global do

escoamento para a malha 1, 2 e 3, respectivamente.

A função sgn( ) retorna o valor nulo se seu argumento for nulo, -1 se seu argumento
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for menor do que zero e 1 se seu argumento for maior do que zero. Para todos os casos

avaliados, o argumento da função apresentou valores maiores do que zero. A solução

da Equação (3.3) foi iniciada com um valor de P igual a 10 e o processo iterativo foi

finalizado quando P atingiu um valor com tolerância de 10−11 em relação ao valor da

iteração anterior.

Após obter a ordem de convergência, pode-se calcular o GCI21 pela Equação (3.4a),

que fornece uma estimativa para a incerteza de discretização quando a malha mais refinada

(malha 1) é usada na obtenção da solução. Por outro lado, quando muitas simulações são

necessárias, como é o caso deste trabalho, pode-se empregar a malha padrão (malha 2),

porém a incerteza de discretização torna-se um pouco maior e pode ser estimada pela

Equação (3.4b).

GCI21 = 1, 25e21

rP
21 − 1

(3.4a)

GCI32 = 1, 25e32

rP
32 − 1

, (3.4b)

onde e21 e e32 são os erros relativos para o parâmetro global ϕ, avaliado usando as soluções

das malhas 1 e 2 e das malhas 3 e 2, respectivamente. Tais erros relativos são calculados

pelas seguintes equações:

e21 =
∣∣∣∣∣ϕ1 − ϕ2

ϕ1

∣∣∣∣∣ (3.5a)

e32 =
∣∣∣∣∣ϕ2 − ϕ3

ϕ2

∣∣∣∣∣ (3.5b)

Os testes de independência de malha foram realizados empregando um difusor com

razão de diâmetro igual a 1,5, combinando o número de Reynolds e afastamentos adimen-

sionais, resultando nas seguintes configurações: Re = 3.000, s/d = 0,01; Re = 3.000, s/d

= 0,09; Re = 20.000, s/d = 0,03; Re = 20.000, s/d = 0,09 e Re = 50.000, s/d = 1,0. Tais

configurações foram empregadas de modo a representar, da melhor forma possível, todas

as configurações de escoamento investigadas.

Os resultados do índice de convergência de malha são apresentados na Tabelas 3.2

a 3.4 para escoamentos com Re = 3.000, Re = 20.000 e Re = 50.000, respectivamente.

Nessas tabelas, os valores de GCI21, GCI32, P , r21 e r32 são apresentados. Como a malha

2 foi usada na obtenção das soluções, o índice de convergência de malha GCI32 deve ser
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considerado na análise dos resultados.

As Figuras 3.12 a 3.14 ilustram os perfis de pressão adimensional sobre a superfície

do disco frontal considerando os três tipos de malhas adotadas nas simulações para Re =

3.000, Re = 20.000 e Re = 50.000, respectivamente. Em cada gráfico apresenta-se o índice

de convergência de malha, GCI32, mostrando que a malha 2 é suficiente para prever os

parâmetros globais do escoamento com uma incerteza numérica menor ou igual a 4,1%.

Tabela 3.2 – Resultados dos testes de independência de malha para Re = 3.000.

s/d = 0,01 s/d = 0,09
Par. Globais ∆Ptot A∗

ef Cd ∆Ptot A∗
ef Cd

GCI21 (%) 0,4 0,3 0,2 0,1 0,4 <0,1
GCI32 (%) 0,8 0,9 0,4 0,3 0,7 0,1
P 1,0 1,5 1,0 1,4 1,6 1,6
r21 2,0 2,0 2,0 1,5 1,5 1,5
r32 2,0 2,0 2,0 1,5 1,5 1,5

Fonte: Dados do próprio autor.

Tabela 3.3 – Resultados dos testes de independência de malha para Re = 20.000.

s/d = 0,03 s/d = 0,09
Par. Globais ∆Ptot A∗

ef Cd ∆Ptot A∗
ef Cd

GCI21 (%) <0,1 2,1 <0,1 0,2 1,0 0,2
GCI32 (%) 0,1 3,0 0,1 0,3 1,4 0,3
P 1,9 1,0 1,7 1,2 1,0 1,0
r21 1,5 1,5 1,5 1,5 1,5 1,5
r32 1,5 1,5 1,5 1,5 1,5 1,5

Fonte: Dados do próprio autor.

Tabela 3.4 – Resultados dos testes de independência de malha para Re = 50.000.

s/d = 1,0
Par. Globais ∆Ptot A∗

ef Cd

GCI21 (%) 3,3 0,5 0,3
GCI32 (%) 4,1 0,7 0,4
P 1,0 1,0 1,0
r21 1,5 1,5 1,5
r32 1,5 1,5 1,5

Fonte: Dados do próprio autor.
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Figura 3.12 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal, obtidos com as três
malhas para o escoamento com Re = 3.000.

(a) s/d = 0,01

(b) s/d = 0,09

Fonte: Dados do próprio autor.
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Figura 3.13 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal, obtidos com as três
malhas para o escoamento com Re = 20.000.

(a) s/d = 0,03

(b) s/d = 0,09

Fonte: Dados do próprio autor.
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Figura 3.14 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal, obtidos com as três
malhas para o escoamento com Re = 50.000 e s/d = 1,0.

Fonte: Dados do próprio autor.

3.4.3 Modelagem da Turbulência

A metodologia numérica foi validada usando os perfis de pressão na superfície do disco

frontal obtidos experimentalmente por Arantes (2013) para o difusor radial comD/d = 1,5.

As incertezas experimentais para os principais parâmetros reportadas pelo autor foram

±0,25% para s/d, ±0,185% para Re, e ±0,25% para p, todas as porcentagens calculadas

com base em cada valor medido (GASCHE et al., 2015).

Como os modelos de turbulência têm um papel importante nos resultados numéricos,

dois modelos anteriormente usados em simulações de escoamentos em difusores radiais

foram testados: o modelo RNG k-ϵ, usado por Deschamps et al. (2000) e Colaciti et al.

(2007) e o modelo k-ω SST, usado por Colaciti et al. (2007). Em função da dependên-

cia das características do escoamento em relação ao afastamento entre discos, s/d, doze

configurações típicas de escoamento foram escolhidas para validar a metodologia numé-

rica: sete configurações para escoamentos com Re = 3.000 e cinco configurações para

escoamentos com Re = 20.000.

Perfis de pressão sobre a superfície do disco frontal para escoamento com Re ≈ 3.000

e s/d = 0,01 são apresentados na Figura 3.15. Os campos de viscosidade turbulenta

determinados pelos dois modelos de turbulência e o perfil de pressão calculado sem modelo
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de turbulência (denominado de modelo laminar na figura) também foram inseridos no

gráfico. Além disso, foram incluídos os erros relativos entre o resultado experimental e

numérico para a área efetiva de força, A∗
ef, e o coeficiente de descarga, Cd. Observa-se que

o modelo k-ω SST fornece melhores resultados do que o modelo RNG k-ϵ, assim como

os resultados do escoamento obtidos com o modelo laminar. Nota-se que as pressões na

região de entrada do escoamento (região de estagnação plana do gráfico, definida para r/d

entre zero e 0,5), calculadas com o uso do modelo RNG k-ϵ, são mais elevadas devido aos

maiores valores de viscosidade turbulenta na região do difusor. Como os efeitos viscosos

são importantes para escoamentos em pequenos afastamentos entre discos, os efeitos da

modelagem da viscosidade turbulenta são mais pronunciados, o que aumenta o gradiente

de pressão ao longo do escoamento (aumento da pressão de entrada). Os valores de erro

menores para A∗
ef e Cd obtidos usando o modelos k-ω SST (+4% para A∗

ef e -5% para Cd)

e laminar (-1% para A∗
ef e -5% para Cd) comprovam essa análise qualitativa.

As Figuras 3.16 e 3.17 apresentam comparações similares para o mesmo número de

Reynolds (Re ≈ 3.000), porém para maiores valores de afastamentos entre discos, s/d

= 0,02 e s/d = 0,03, respectivamente. Observa-se novamente que o modelo k-ω SST

fornece melhores resultados do que o modelo RNG k-ϵ, tanto qualitativamente, por meio

da observação do comportamento dos perfis de pressão, como quantitativamente, por

meio dos menores erros relativos dos parâmetros globais (A∗
ef e Cd). Nota-se que os dois

modelos preveem praticamente a mesma pressão na região de estagnação para s/d = 0,03,

porém o modelo RNG k-ϵ fornece maiores pressões na maior parte da região do difusor

(r/d > 0,5). Por esse motivo, como os valores de pressão são negativos nessa região, a

força atuante na válvula é superestimada pelo modelo RNG k-ϵ, proporcionando um erro

relativo maior no cálculo da área efetiva de força (erro = +14%) em relação ao modelo

k-ω SST (erro = -2%). Entretanto, o modelo RNG k-ϵ fornece praticamente o mesmo

valor para o coeficiente de descarga (erro = 0 para o modelo RNG k-ϵ e erro = +1% para

o modelo k-ω SST), pois depende apenas da pressão na entrada e do gradiente total de

pressão ao longo do escoamento. O modelo laminar apresenta maiores erros em relação

àquele obtido no caso de s/d = 0,01, apesar do baixo valor do número de Reynolds do

escoamento (erro = +13% para A∗
ef e erro = -8% para Cd).

Resultados numéricos para os perfis de pressão para Re ≈ 3.000 e afastamentos adi-

mensionais maiores que 0,03 são apresentados apenas para os modelos RNG k-ϵ e k-ω
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SST (Figuras 3.18 a 3.21), uma vez que o critério de convergência estabelecido não foi

atingido quando o modelo laminar foi usado, possivelmente devido ao aumento dos efeitos

inerciais com o aumento do afastamento entre discos. Os perfis de pressão para s/d = 0,04

e 0,05, apresentados nas Figuras 3.18 e 3.19, mostram que o modelo RNG k-ϵ captura os

perfis de pressão com melhor precisão em relação ao modelo k-ω SST por toda extensão

do escoamento. Os menores erros para A∗
ef e Cd obtidos com o uso do modelo RNG k-ϵ

comprovam quantitativamente essa análise qualitativa. Entretanto, para os casos de s/d

= 0,07 e 0,09 (Figuras 3.20 e 3.21), embora o modelo RNG k-ϵ forneça pressões de entrada

mais próximas dos dados experimentais, o modelo k-ω SST prevê melhor as pressões na

região do difusor radial. De uma forma geral, entretanto, o modelo RNG k-ϵ resulta em

menores erros para os dois parâmetros globais de interesse.

As distribuições de pressão sobre o disco frontal previstas por ambos os modelos apre-

sentaram boa concordância com os resultados experimentais para escoamentos com Re ≈

20.000, como mostram as Figuras 3.24 a 3.26. Entretanto, os erros relativos de A∗
ef e Cd

foram menores com o uso do modelo RNG k-ϵ.

A Tabela 3.5 resume todos os valores dos erros relativos para a área efetiva de força

adimensional e o coeficiente de descarga obtidos com ambos os modelos de turbulência.

Os dados apresentados mostram que o modelo k-ω SST é recomendado para a simulação

de escoamentos com baixos números de Reynolds (Re ≈ 3.000) e pequenos afastamentos

entre discos (s/d = 0,01, s/d = 0,02 e s/d = 0,03). Embora o modelo k-ω SST tenha

fornecido menores erros relativos para o caso de s/d = 0,03, recomenda-se o uso do modelo

RNG k-ϵ para essa configuração de escoamento, em função da área efetiva de força ter

apresentado uma descontinuidade na curva plotada de A∗
ef em função do afastamento

entre discos, s/d (apresentada no Capítulo 4). Possivelmente, trata-se de uma região de

transição entre os modelos. Então, para garantir um comportamento contínuo da área

efetiva de força, optou-se por obter os resultados finais de simulação do escoamento com

o modelo RNG k-ϵ para s/d = 0,03 e Re = 3.000. Para todos as demais configurações

avaliadas, recomenda-se o uso do modelo RNG k-ϵ para simular o escoamento.

No geral, é importante ressaltar que o modelo k-ω apresentou convergência mais lenta

do que o modelo RNG k-ϵ para este tipo de escoamento, pois produz grandes instabilidades

numéricas comprometendo o campo do escoamento quando utilizando fatores de relaxação

maiores do que 0,5 para as variáveis do escoamentos (u, p) e da turbulência (k, ω). No
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entanto, os cálculos apresentaram estabilidade com o uso do modelo RNG k-ϵ utilizando

fatores de relaxação iguais a 0,7 para todas variáveis. Para iniciar os cálculos é importante

começar com fatores de relação pequenos e aumentá-los a medida que aumenta o número

de iterações na solução numérica. Por exemplo, simulação de escoamentos com Re =

50.000 requereu inicialização dos cálculos com fatores de relaxação iguais a 0,1 para todas

as variáveis para evitar divergência na solução.

Figura 3.15 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 2.984 e s/d = 0,01.

ν T  [m²/s]

RNG  k- ε

k- ω   SST

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Tabela 3.5 – Erro relativo (%) entre os resultados numéricos e experimentais de A∗
ef e Cd para D/d =

1,5.

Re ≈ 3000 Re ≈ 20000
k-ω SST RNG k-ϵ k-ω SST RNG k-ϵ

s/d A∗
ef Cd A∗

ef Cd A∗
ef Cd A∗

ef Cd

0.01 +4 -5 +24 -17 - - - -
0.02 +4 -3 +25 -8 - - - -
0.03 -2 +1 +14 0 -14 +1 -1 -2
0.04 +12 -6 +5 -2 -6 0 -5 0
0.05 +32 -10 -1 -3 +4 -3 +2 -3
0.07 +34 -13 -1 -7 +5 -3 +1 -3
0.09 +23 -9 0 -5 0 -3 -7 0

Fonte: Dados do próprio autor.
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Figura 3.16 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 3.015 e s/d = 0,02.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Figura 3.17 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 2.987 e s/d = 0,03.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.
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Figura 3.18 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 2.978 e s/d = 0,04.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Figura 3.19 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 2982 e s/d = 0,05.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.



74

Figura 3.20 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 3020 e s/d = 0,07.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Figura 3.21 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 3015 e s/d = 0,09.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.
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Figura 3.22 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 20.066 e s/d = 0,03.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Figura 3.23 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 19.953 e s/d = 0,04.

,,,,,,,,,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.
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Figura 3.24 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 20.154 e s/d = 0,05.

, , , , , , , , ,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

Figura 3.25 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 19.998 e s/d = 0,07.

,

, , , , , , , , ,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.
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Figura 3.26 – Perfis de pressão adimensional, p∗, sobre a superfície do disco frontal para o escoamento
com Re = 19.952 e s/d = 0,09.

, , , , , , , , ,

Fonte: Dados experimentais de Arantes (2013) e numéricos do próprio autor.

3.4.4 Análise da Distribuição de Pressão na Palheta

As formas dos perfis de pressão na superfície do disco frontal são conhecidos na lite-

ratura. Basicamente, a pressão na região de entrada do escoamento (região de pressão

praticamente constante) é devido à estagnação do fluido que escoa pelo orifício de alimen-

tação. À medida que o fluido entra na região do difusor - r/d maior do que 0,5 - ocorre

uma queda de pressão devido a aceleração do escoamento causada pela redução da área

de passagem do escoamento. Nota-se que, dependendo do número de Reynolds, e do afas-

tamento, a pressão pode atingir valores negativos. A mudança repentina na direção do

escoamento e a presença da quina na entrada do difusor proporciona o surgimento de uma

zona de recirculação que aumenta de tamanho com o aumento do número de Reynolds

e do afastamento entre os discos. A Figura 3.27 mostra o efeito de crescimento da zona

de recirculação com aumento do número de Reynolds e do afastamento s/d, por meio de

linhas de corrente e de campos de magnitude do vetor velocidade, U . A zona de recircu-

lação é de fundamental importância na previsão dos perfis de pressão sobre superfície do

disco frontal. Todas as imagens da Figura 3.27 possui o mesmo comprimento dimensional,

ou seja, mostra toda a extensão do difusor radial, desde sua entrada até a saída.
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Figura 3.27 – Linhas de corrente do escoamento no difusor radial com D/d = 1,5.

(a) Re = 3.000 - s/d = 0,03

, , , , ,

U (m/s)

(b) Re = 20.000 - s/d = 0,03

, , , , ,

U (m/s)

(c) Re = 3.000 - s/d = 0,05

, , , , ,

U (m/s)

(d) Re = 20.000 - s/d = 0,05

, , , , ,

U (m/s)

(e) Re = 3.000 - s/d = 0,09

, , , , ,

U (m/s)

(f) Re = 20.000 - s/d = 0,09

, , , , ,

U (m/s)

Fonte: Dados do próprio autor.
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Após o fluido atingir o ponto máximo de restrição no difusor, inicia-se a recuperação

de pressão à medida que ocorre a desaceleração do fluido devido ao aumento de área de

passagem. Entretanto, em determinadas configurações (Re, s/d), o escoamento não recola

na superfície do disco frontal, ou seja em alguma posição com r/d < 0,5 (Figuras 3.27e

e 3.27f). A queda de pressão total do escoamento ao longo do difusor radial é controlada

por meio de dois principais efeitos. Um deles é o efeito das forças viscosas na região do

difusor, que aumentam com a elevação do número de Reynolds e com a redução do afasta-

mento entre os discos. O outro está relacionado com o tamanho da zona de recirculação,

a qual é controlada pelas forças inerciais e parâmetros geométricos do difusor (s/d e D/d).

O trabalho de Ferreira e Driessen (1986) apresenta uma boa descrição e caracterização

dos padrões deste tipo de escoamento.

3.4.5 Resumo

As análises apresentadas nas seções anteriores possibilitam estabelecer as seguintes

diretrizes para a simulação de escoamentos em difusores radiais com D/d = 1,5:

• O modelo geométrico 2D pode ser utilizado;

• Um comprimento de orifício de alimentação igual a e/d = 25 é suficiente para

produzir perfis de pressão sobre o disco frontal independentes de e/d;

• As dimensões do domínio computacional apresentadas na Tabela 3.1 são recomen-

dadas para simular o escoamento;

• Malhas com número de volumes iguais aos especificados para a malha 2 são sufici-

entes para fornecer resultados com incertezas de discretização menores ou iguais a

4,1%;

• O modelo k-ω SST é recomendado para simular escoamentos com Re = 3.000 e

s/d = 0,01 e 0,02, e o modelo RNG k-ϵ é recomendado para as demais configura-

ções de afastamentos para Re = 3.000 e para todos os afastamentos entre discos

para escoamentos com Re = 20.000. Considerando essas recomendações, 63% dos

escoamentos simulados produzem erros relativos de A∗
ef e Cd, em relação aos dados

experimentais, menores do que 3%.
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Embora essas análises sejam rigorosamente válidas apenas para as configurações de

escoamento avaliadas, as recomendações apresentadas serão extrapoladas para as demais

configurações de escoamento que serão avaliadas no próximo capítulo.



Capítulo 4

RESULTADOS

4.1 CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES

Neste capítulo são apresentado resultados de área efetiva de força adimensional, coe-

ficiente de descarga e coeficiente de perda de energia para escoamentos com números de

Reynolds variando entre 3.000 e 50.000, considerando afastamentos na faixa de 0,01 até

1,0, para difusores radiais com razão de diâmetro de 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7.

Todos os resultados das simulações apresentados aqui foram obtidos utilizando as

seguintes condições para escoamento de ar: pv = 97.500 Pa, ρu = 1,16 kg/m3, Tu =

293,15 K.

4.2 ÁREA EFETIVA DE FORÇA

As Tabelas 4.1 a 4.4 contém os valores de áreas efetivas de força adimensional em

função do afastamento adimensional,s/d, e número de Reynolds, Re, para difusores radiais

com razões de diâmetro iguais a D/d = 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7, respectivamente.

Simulações envolvendo efeitos de compressibilidade no escoamento não foram realiza-

das. Portanto, o trabalho não contempla análises para escoamentos com: Re = 20.000 e

s/d < 0,03 e para Re = 50.000 e s/d < 0,09. Adicionalmente, resultados de simulações

para escoamento com Re = 3.000 para o difusor radial com D/d = 1,5 e s/d = 0,03, e para

o difusor radial com D/d = 1,7 e s/d = 0,03 e 0,04 não foram apresentados por produ-

zirem descontinuidades aparentemente não físicas. Possivelmente, essa descontinuidade

é devida à mudança de utilização do modelo de turbulência de k-ω SST para o modelo

RNG k-ϵ nesta pequena faixa de operação.



82

Na próxima seção, os dados das Tabelas 4.1 a 4.4 também estão plotados na forma

gráfica para uma melhor avaliação do comportamento da área efetiva de força adimensio-

nal.

Tabela 4.1 – Área efetiva de força adimensional para D/d = 1,15.

s/d
A∗

ef

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,010 0,945 - -
0,015 0,926 - -
0,020 0,909 - -
0,030 0,912 0,906 -
0,040 0,917 0,921 -
0,050 0,915 0,926 -
0,070 0,900 0,921 -
0,090 0,876 0,905 0,909
0,100 0,862 0,894 0,901
0,150 0,800 0,849 0,856
0,200 0,756 0,810 0,821
0,250 0,730 0,787 0,798
0,300 0,719 0,776 0,790
0,400 0,716 0,771 0,785
0,500 0,722 0,775 0,789
0,600 0,727 0,780 0,793
0,700 0,731 0,783 0,796
0,800 0,734 0,785 0,798
0,900 0,737 0,787 0,800
1,000 0,738 0,789 0,802

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.2 – Área efetiva de força adimensional para D/d = 1,3.

s/d
A∗

ef

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 0,941 - -
0,02 0,836 - -
0,03 0,797 0,715 -
0,04 0,776 0,745 -
0,05 0,787 0,787 -
0,07 0,814 0,837 -
0,09 0,826 0,858 0,853
0,10 0,827 0,869 0,866
0,15 0,816 0,870 0,880
0,20 0,799 0,863 0,879
0,30 0,785 0,857 0,876
0,40 0,794 0,866 0,884
0,50 0,807 0,878 0,897
0,60 0,819 0,889 0,907
0,70 0,827 0,896 0,914
0,80 0,833 0,902 0,919
0,90 0,838 0,906 0,923
1,00 0,842 0,909 0,927

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.3 – Área efetiva de força adimensional para D/d = 1,5.

s/d
A∗

ef

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 0,960 - -
0,02 0,754 - -
0,03 - 0,554 -
0,04 0,628 0,490 -
0,05 0,569 0,478 -
0,07 0,575 0,593 -
0,09 0,628 0,683 0,664
0,10 0,651 0,699 0,697
0,15 0,720 0,795 0,812
0,20 0,758 0,843 0,860
0,30 0,803 0,897 0,920
0,40 0,840 0,933 0,958
0,50 0,865 0,957 0,986
0,60 0,887 0,982 1,007
0,70 0,903 0,999 1,023
0,80 0,916 1,010 1,034
0,90 0,925 1,018 1,041
1,00 0,932 1,026 1,047

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.4 – Área efetiva de força adimensional para D/d = 1,7.

s/d
A∗

ef

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 1,037 - -
0,02 0,687 - -
0,03 - 0,509 -
0,04 - 0,327 -
0,05 0,404 0,218 -
0,07 0,325 0,243 -
0,09 0,362 0,374 0,361
0,10 0,398 0,438 0,430
0,15 0,563 0,644 0,653
0,20 0,663 0,753 0,773
0,30 0,774 0,873 0,899
0,40 0,842 0,940 0,972
0,50 0,887 0,987 1,020
0,60 0,921 1,020 1,055
0,70 0,945 1,043 1,076
0,80 0,963 1,063 1,096
0,90 0,979 1,079 1,110
1,00 0,990 1,096 1,119

Fonte: Dados do próprio autor.
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4.2.1 Influência do Afastamento e do Número de Reynolds

Inicialmente, os valores de A∗
ef são plotados em função do afastamento adimensional e

do número de Reynolds para cada razão de diâmetro. A Figura 4.1 mostra o comporta-

mento de A∗
ef para os difusores radiais com razões de diâmetro iguais a D/d = 1,15; 1,3;

1,5 e 1,7.

Figura 4.1 – Área efetiva de força adimensional em função de s/d para diversas razões de diâmetro.
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Fonte: Dados do próprio autor.

Inicialmente, pode-se observar comportamentos distintos para A∗
ef, dependendo da

razão de diâmetro do difusor. Para D/d = 1,15 e 1,3 a área efetiva de força apresenta
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dois pontos de mínimo locais (A e C), enquanto que para D/d = 1,5 e 1,7, apenas um

único ponto de mínimo (A) é observado. Estes comportamentos podem ser justificados

analisando a distribuição de pressão na superfície do disco frontal e as linhas de corrente

do campo de escoamento.

Na Figura 4.2 são mostradas as distribuições de pressão sobre a superfície do disco

frontal e a derivada da área efetiva de força em relação ao afastamento adimensional entre

os discos para Re = 3.000. Na Figura 4.2a nota-se uma queda repentina da pressão na

região de estagnação do fluido (região de pressão constante entre r/d = 0 e 0,5) à medida

em que aumenta-se o afastamento adimensional de 0,01 para 0,02. Consequentemente, a

força e a queda de pressão no disco frontal diminuem. Portanto, o comportamento resul-

tante depende da razão de ambas variáveis em decaimento. Com o apoio da Figura 4.2b

pode-se investigar o comportamento da derivada parcial da área efetiva de força em re-

lação ao afastamento adimensional do disco frontal, calculada por meio da diferenciação

parcial da área efetiva de força (Aef), dada pela pela Equação (4.1). As derivadas parciais

da força (F ) e da queda de pressão (∆p) com relação ao afastamento adimensional são cal-

culadas usando os dados oriundos das soluções numéricas. Através da Figura 4.2b nota-se

que a derivada é negativa para os primeiros afastamentos adimensionais (0,01-0,02). O

sinal da derivada muda quando s/d = 0,03, demonstrando matematicamente a queda da

área efetiva de força até s/d = 0,02 e o seu aumento entre os afastamentos adimensionais

subsequentes, s/d = 0,03 e 0,04.

∂Aef

∂ (s/d)
= 1

∆p
∂F

∂ (s/d)
− F

∆p2
∂∆p
∂ (s/d)

(4.1)

O mecanismo físico que justifica a maior queda da força em relação à queda de pressão

entre s/d = 0,01 e 0,02 é a pressão negativa na região de entrada do difusor (r/d > 0,5),

causada pela redução da área de passagem do escoamento no difusor. Além da redução de

força na região de estagnação, a força negativa adicional na entrada do difusor contribui

ainda mais para o decréscimo da força, sem afetar a redução da queda de pressão nesta

região, conforme indicam os perfis de pressão relativa (razão entre a pressão local e a

pressão de estagnação) apresentados na Figura 4.3. Consequentemente, o gradiente de

força é maior do que o gradiente da queda de pressão, reduzindo a área efetiva de força.

Para s/d = 0,03 e 0,04, os respectivos perfis de pressão relativa mostrados na Figura 4.3

indicam que a contribuição da parcela negativa de força na região de entrada do difusor
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para a força total sobre o disco frontal é menor. Por esse motivo, a área efetiva de força

aumenta nessa estreita faixa de afastamentos entre os discos.

Figura 4.2 – Distribuição de pressão sobre o disco frontal e derivada parcial da área efetiva de força em
relação ao afastamento adimensional para D/d = 1,15 e Re = 3.000.
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Fonte: Dados do próprio autor.

Figura 4.3 – Distribuição de pressão relativa sobre o disco frontal para Re = 3.000 e D/d = 1,15.
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Fonte: Dados do próprio autor.
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Após alcançar um valor máximo para s/d = 0,04 (ponto B na Figura 4.1a para Re

= 3.000), a área efetiva de força começa a diminuir. Do ponto de vista matemático, essa

redução pode ser explicada pela derivada negativa da área efetiva de força mostrada pela

Figura 4.2b. Para s/d = 0,4 nota-se outro valor mínimo para A∗
ef (ponto C na Figura 4.1a)

e uma mudança no sinal da derivada na Figura 4.2b. Do ponto B até o ponto C (0,04

< s/d < 0,4), a região de pressão negativa dentro do difusor é pequena. Portanto, a

explicação física para a redução da área efetiva de força é diferente.

Nas Figuras 4.3 e 4.4a observa-se que os perfis de pressão na região do orifício de

alimentação (r/d < 0.5) não é plano como nos afastamentos anteriores devido à menor

curvatura do escoamento. Quando o afastamento é pequeno, o fluido acelera na entrada do

difusor (r/d = 0,5), enquanto que para afastamentos maiores a aceleração do escoamento

inicia antes da entrada do difusor (r/d < 0.5), gerando menores curvaturas no escoamento.

Consequentemente, a queda de pressão no disco frontal inicia para r/d < 0.5. Este

novo comportamento é responsável por diminuir a força sobre o disco, sem interferir

proporcionalmente na queda de pressão. Portanto, o gradiente de força é mais elevado em

relação ao gradiente de queda de pressão, reduzindo a área efetiva de força. A Figura 4.4b

mostra os perfis de pressão sobre a superfície do disco frontal com s/d variando de 0,4 até

1,0, para Re = 3.000 e D/d = 1,15. Nota-se que a variação de distribuição de pressão é

muito pequena, proporcionando um aumento suave e gradativo da área efetiva de força

para s/d maiores do que 0,4, como mostrado na Figura 4.1a.

Para escoamentos com número de Reynolds maiores (Re = 20.000 e 50.000), o com-

portamento qualitativo da área efetiva de força adimensional, para o difusor com razão

de diâmetro igual a D/d = 1,15, é similar, porém os valores são maiores. Para a maior

variação do número de Reynolds (de Re = 3.000 para 50,000), observa-se um aumento

de 9% para o maior afastamento entre os discos (s/d = 1,0), conforme mostrado na Fi-

gura 4.1a. Além disso, observa-se o mesmo comportamento qualitativo da A∗
ef para a

razão de diâmetro igual a 1,3 (Figura 4.1b), com uma queda mais pronunciada da A∗
ef

(similar a região do ponto A indicada na curva para Re = 3.000). Isso ocorre devido aos

efeitos viscosos visto que o difusor com D/d = 1,3 é maior.
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Figura 4.4 – Distribuição de pressão sobre o disco frontal para D/d = 1,15 e Re = 3.000.
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Figura 4.5 – Distribuição de pressão sobre o disco frontal para D/d = 1,5 e Re = 3.000.
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Para os difusores radiais com razões de diâmetro iguais a 1,5 e 1,7, observa-se a exis-

tência de apenas um valor mínimo de área efetiva de força para s/d = 0,05, como pode ser

visto nas Figuras 4.1c e 4.1d, respectivamente. Na Figura 4.5a nota-se que o comporta-

mento da distribuição de pressão para D/d = 1,5 e 0,01 < s/d < 0,05 é qualitativamente

similar ao comportamento obtido para D/d = 1,15 e 0,01 < s/d < 0,02 (faixa de afasta-
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mento em que ocorre a queda de A∗
ef). Portanto, a explicação física é a mesma: os valores

negativos de pressão na região do difusor causam maiores reduções da força quando com-

parada com a redução da queda de pressão, justificando a redução da área efetiva de

força. Entretanto, o fenômeno ocorre para uma maior faixa de afastamentos, uma vez

que o comprimento do difusor (região de recobrimento entre os discos frontal e anterior)

é maior. Isto pode ser melhor compreendido comparando a dimensão e a posição da zona

de recirculação, formada na região do difusor, para escoamentos em difusores com razões

de diâmetro diferentes.

Na coluna do lado esquerdo da Figura 4.6 são apresentadas as linhas de corrente para

D/d = 1,15 e para vários afastamentos, enquanto que a coluna do lado direito mostra as

linhas de corrente para D/d = 1,5 e para os mesmos afastamentos. Assim, pode-se obser-

var o tamanho e a posição das zonas de recirculação no domínio de cálculo. Para D/d =

1,15, nota-se que a separação do escoamento na entrada do difusor e o seu posterior reco-

lamento dentro do comprimento do difusor, para afastamentos adimensionais variando de

0,01 até 0,03 (Figuras 4.6a e 4.6b). Para s/d = 0,03, a bolha de recirculação preenche todo

comprimento do difusor (l), conforme mostrado pela Figura 4.6b. Como o comprimento

do difusor é maior para D/d = 1,5, o mesmo comportamento ocorre, mas para afastamen-

tos adimensionais variando de 0,01 até 0,07, conforme é mostrado nas Figuras 4.6h a 4.6k.

Para essa razão de diâmetro (D/d = 1,5), a zona de recirculação preenche completamente

o difusor apenas quando o afastamento adimensional atinge aproximadamente o valor de

0,07.

Para o difusor com D/d = 1,15 e afastamentos adimensionais maiores do que 0,03

o escoamento recola em uma região fora do difusor, caracterizando um jato radial em

colisão com a superfície do disco frontal (Figuras 4.6c a 4.6g). Entretanto, para D/d =

1,5, o escoamento tipo jato radial ocorre apenas para afastamentos adimensionais maiores

do que 0,07 (Figuras 4.6l a 4.6n). Para essas configurações, a influência da região de

pressão negativa no cálculo da força atuante no disco frontal diminui, conforme pode ser

observado nos perfis de pressão apresentados na Figura 4.5b. Por esse motivo, a área

efetiva de força adimensional começa a aumentar monotonicamente a partir do ponto A

na Figura 4.1c, para D/d = 1,5, e na Figura 4.1d, para D/d = 1,7.

Para os difusores com razões de diâmetro iguais a 1,5 e 1,7, observa-se nas Figuras 4.1c

e 4.1d que a área efetiva de força também aumenta com o número de Reynolds para a



92

Figura 4.6 – Linhas de corrente do escoamento para Re = 3.000.
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Figura 4.6 – Continuação.
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Fonte: Dados do próprio autor.

maioria dos afastamentos, assim como ocorre para os demais difusores (D/d = 1,15 e 1,3).

Apenas para afastamentos variando de 0,01 a 0,05 uma redução da área efetiva de força

é observada com o aumento do número de Reynolds de 3.000 para 20.000. Considerando

o maior afastamento entre os discos, o aumento da área efetiva de força é de 12% para o

difusor com D/d = 1,5 (Figura 4.1c) e 13% para o difusor com D/d = 1,7 (Figura 4.1d),

quando o número de Reynolds aumenta de Re = 3.000 para Re = 50.000.

4.2.2 Influência da Razão de Diâmetro

A Figura 4.7 apresenta os mesmos dados de área efetiva de força adimensional, mas

agora para mostrar o seu comportamento em relação à razão de diâmetro dos difusores.

Para melhor visualização, os dados são plotados separadamente para cada número de

Reynolds investigado.
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Figura 4.7 – Área efetiva de força adimensional em função de s/d e D/d, para Re = 3.000 (a), 20.000
(b) e 50.000 (c).
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Inicialmente, observa-se que a influência da razão de diâmetro na área efetiva de força

é mais acentuada do que a influência do número de Reynolds. De fato, para Re = 20.000 e

s/d= 0,05, ocorre uma redução de 76% da área efetiva de força adimensional (Figura 4.7b).

Por outro lado, para o maior afastamento simulado, observa-se um aumento de 40% da

área efetiva de força adimensional para os dois maiores números de Reynolds (Figuras 4.7b

e 4.7c).

Analisando os dados da Figura 4.7, nota-se que a inversão de comportamento da área

efetiva de força com o aumento da razão de diâmetro ocorre em uma faixa de afastamento

de aproximadamente 0,1 a 0,4, dependendo do número de Reynolds. Novamente, a força

negativa na superfície do disco frontal na região do difusor é responsável por esse compor-

tamento. A Figura 4.8a mostra o perfil de pressão sobre o disco frontal para Re = 20.000

e s/d = 0,04, com intuito de esclarecer a influência da força negativa presente na região

do difusor. Nota-se que tanto a pressão de estagnação como a pressão negativa na região

do difusor diminuem com o aumento da razão de diâmetro. Além disso, a área de atuação

da pressão negativa também aumenta com o aumento da razão de diâmetro. Com isso, a

redução da força total é o resultado da contribuição desses dois fatores. Em contrapartida,

a redução da queda de pressão é resultado apenas da diminuição da pressão de estagnação.

O resultado final é a diminuição da área efetiva de força devido ao seu maior gradiente

em relação à força total do que em relação à queda de pressão. Dependendo da razão

de diâmetro, a força resultante na válvula até atinge valores negativos, ocorrendo uma

atração da válvula em direção ao seu assento (FERREIRA; DRIESSEN, 1986).

Por outro lado, quando se analisa maiores afastamentos adimensionais (s/d > 0,4), os

dados da Figura 4.7 mostram que a área efetiva de força aumenta com o aumento da razão

de diâmetro. Entre os afastamentos adimensionais 0,1 e 0,4 ocorre a faixa de transição

para as inversões de comportamento da área efetiva de força. Quando se compara razões

de diâmetros menores, a inversão ocorre mais próximo do limitante inferior da transição

(s/d = 0,1), enquanto que para maiores razões de diâmetro, a mudança de comportamento

ocorre para afastamentos mais próximos de 0,4. Nestes casos, a força positiva na região

de estagnação (r/d < 0,5) é a responsável pelo aumento da área efetiva de força, uma vez

que a região de pressão negativa não é significativa, como mostram os perfis de pressão

da Figura 4.8b.
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Figura 4.8 – Distribuição de pressão sobre o disco frontal para Re = 20.000.
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Fonte: Dados do próprio autor.

4.3 COEFICIENTE DE DESCARGA

As Tabelas 4.5 a 4.8 contêm os valores do coeficiente de descarga em função do afas-

tamento adimensional, s/d, e número de Reynolds, Re, para difusores radiais com razões

de diâmetro iguais a D/d = 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7, respectivamente.

Na seção seguinte, os dados das Tabelas 4.5 a 4.8 também estão plotados na forma

gráfica para uma melhor avaliação do comportamento do coeficiente de descarga.
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Tabela 4.5 – Coeficiente de descarga para D/d = 1,15.

s/d
Cd

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,010 0,031 - -
0,015 0,046 - -
0,020 0,062 - -
0,030 0,089 0,092 -
0,040 0,115 0,116 -
0,050 0,142 0,142 -
0,070 0,197 0,194 -
0,090 0,251 0,245 0,254
0,100 0,278 0,271 0,279
0,150 0,399 0,390 0,396
0,200 0,498 0,491 0,495
0,250 0,572 0,571 0,575
0,300 0,623 0,630 0,635
0,400 0,679 0,702 0,710
0,500 0,702 0,735 0,746
0,600 0,712 0,752 0,765
0,700 0,716 0,760 0,774
0,800 0,719 0,765 0,780
0,900 0,721 0,768 0,783
1,000 0,723 0,769 0,785

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.6 – Coeficiente de descarga para D/d = 1,3.

s/d
Cd

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 0,031 - -
0,02 0,064 - -
0,03 0,096 0,101 -
0,04 0,125 0,125 -
0,05 0,152 0,148 -
0,07 0,203 0,196 -
0,09 0,254 0,245 0,258
0,10 0,280 0,272 0,280
0,15 0,398 0,389 0,393
0,20 0,495 0,489 0,492
0,30 0,623 0,630 0,634
0,40 0,681 0,704 0,712
0,50 0,705 0,740 0,750
0,60 0,716 0,756 0,769
0,70 0,720 0,764 0,778
0,80 0,722 0,768 0,783
0,90 0,724 0,770 0,786
1,00 0,726 0,772 0,788

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.7 – Coeficiente de descarga para D/d = 1,5.

s/d
Cd

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 0,031 - -
0,02 0,063 - -
0,03 - 0,108 -
0,04 0,133 0,137 -
0,05 0,164 0,164 -
0,07 0,218 0,210 -
0,09 0,267 0,255 0,265
0,10 0,290 0,279 0,287
0,15 0,402 0,391 0,395
0,20 0,497 0,489 0,492
0,30 0,623 0,629 0,633
0,40 0,682 0,705 0,713
0,50 0,708 0,743 0,753
0,60 0,718 0,759 0,772
0,70 0,723 0,767 0,781
0,80 0,725 0,771 0,785
0,90 0,727 0,773 0,788
1,00 0,728 0,774 0,789

Fonte: Dados do próprio autor.
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Tabela 4.8 – Coeficiente de descarga para D/d = 1,7.

s/d
Cd

Re = 3.000 Re = 20.000 Re = 50.000
0,01 0,030 - -
0,02 0,067 - -
0,03 - 0,109 -
0,04 - 0,143 -
0,05 0,169 0,173 -
0,07 0,229 0,224 -
0,09 0,280 0,268 0,276
0,10 0,303 0,289 0,297
0,15 0,409 0,396 0,400
0,20 0,500 0,491 0,494
0,30 0,623 0,629 0,634
0,40 0,682 0,705 0,713
0,50 0,708 0,742 0,753
0,60 0,718 0,759 0,772
0,70 0,723 0,768 0,781
0,80 0,725 0,771 0,786
0,90 0,727 0,773 0,788
1,00 0,728 0,772 0,790

Fonte: Dados do próprio autor.
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4.3.1 Influência do Afastamento e do Número de Reynolds

A Figura 4.9 mostra o comportamento do coeficiente de descarga em função do afasta-

mento adimensional (s/d variando entre 0,0 e 1,0) para três números de Reynolds (Re =

3.000; 20.000; 50.000) e para razões de diâmetro iguais a D/d = 1,15; 1,3; 1,5; 1,7. Para

todas razões de diâmetro, o coeficiente de descarga possui o mesmo comportamento de

crescimento monotônico a partir de zero, quando o afastamento tende a zero, para um

valor entre 0,7 e 0,8, para os maiores afastamentos. O comportamento assintótico para

maiores afastamentos é justificado pela diminuição dos efeitos viscosos do escoamento,

conforme o disco frontal se afasta do disco anterior, tendendo a uma condição idealizada

de escoamento invíscido na região do difusor radial.

Examinando o comportamento do coeficiente de descarga da Figura 4.9 para s/d

constante, nota-se um pequeno aumento do número de Reynolds apenas para maiores

afastamentos adimensionais (s/d > 0,4). De fato, considerando todas razões de diâmetro

simuladas, o coeficiente de descarga aumenta aproximadamente apenas 8% para o maior

afastamento adimensional, para um aumento expressivo do número de Reynolds de 3.000

para 50.000. Pela tendência do coeficiente de descarga para s/d = 1,0, pode-se inferir

que o seu valor permanece praticamente constante para números de Reynolds maiores do

que aqueles simulados. Além disso, observa-se que a influência da razão de diâmetro no

coeficiente de descarga é desprezível.

Outro parâmetro global menos usado em projetos e simulações de válvulas do tipo

palheta de compressores de refrigeração é o coeficiente de perda apresentado no trabalho

de Ninković et al. (2013). A próxima seção apresenta os resultados obtidos para esse

parâmetro.
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Figura 4.9 – Coeficiente de descarga em função de s/d para difusores com D/d = 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7.
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Fonte: Dados do próprio autor.

4.4 COEFICIENTE DE PERDA DE ENERGIA

O coeficiente de perda descrito em Ninković et al. (2013) mede a perda de energia por

atrito viscoso na forma adimensional entre a entrada e a saída do domínio de cálculo. A

Figura 4.10 mostra o comportamento do coeficiente de perda (ξ) em função do afastamento

adimensional (s/d variando entre 0,0 e 1,0), para três números de Reynolds (Re = 3.000;

20.000; 50.000) e para razões de diâmetro iguais a D/d = 1,15; 1,3; 1,5; 1,7.

Como esperado, os resultados apresentados na Figura 4.10 mostram que o coeficiente
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de perda aumenta com o aumento do número de Reynolds do escoamento e com a redução

do afastamento entre o disco frontal e o disco anterior, s/d, em função do aumento dos

efeitos viscosos. Entretanto, a influência do afastamento é significativamente maior do que

a influência do número de Reynolds para os menores valores de afastamento (s/d < 0,2).

Entretanto, para maiores afastamentos, o coeficiente de perda é pequeno e praticamente

constante, pois o efeito da presença do disco frontal se torna quase que irrelevante à

medida que ele se distancia do disco anterior.

Figura 4.10 – Coeficiente de perda em função de s/d para difusores com D/d = 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7.
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Fonte: Dados do próprio autor.



Capítulo 5

CONCLUSÕES

5.1 CONTEXTUALIZAÇÃO

Atualmente, os compressores de pequeno porte usados em sistemas de refrigeração por

compressão de vapor normalmente utilizam válvulas tipo palheta com razões de diâmetro

que variam de 1,15 a 2,0. A dinâmica do movimento das válvulas envolve deslocamentos da

ordem do diâmetro do orifício de alimentação e escoamentos que podem atingir números

de Reynolds maiores do que 100.000. Portanto, o desenvolvimento de compressores mais

eficientes exige o estudo do escoamento em válvulas para essas faixas típicas de condições

de operação. Esta foi a maior motivação para a realização deste trabalho, em função da

escassez desses dados na literatura.

Por necessitar de elevados recursos e tempos computacionais para resolver o problema

real de interação fluido-estrutura que ocorre em válvulas do tipo palheta, a simulação dos

compressores geralmente emprega o modelo quase-estático para representar o comporta-

mento das válvulas. Dois parâmetros globais obtidos da solução desse modelo são usados

para a simulação do compressor: a área efetiva de força, para determinar a força do escoa-

mento sobre a válvula, e o coeficiente de descarga, para determinar a vazão do escoamento

pela válvula. Devido à complexidade geométrica das válvulas, a geometria simplificada

do difusor radial é muito empregada para a obtenção desses parâmetros globais.

O objetivo principal da tese foi fornecer dados dos parâmetros globais, obtidos por

simulação numérica de escoamentos em difusores radiais, para uma ampla faixa de ope-

ração de compressores de refrigeração. O Método de Volumes Finitos, implementado no

código aberto e de licença gratuita OpenFOAM® foi empregado para resolver o problema
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do escoamento estacionário e incompressível em difusores radiais com razões de diâmetro

iguais a 1,15, 1,3, 1,5 e 1,7; escoamentos com números de Reynolds variando de 3.000 a

50.000; e afastamentos adimensionais entre discos variando de 0,01 a 1,0.

Para obter soluções numéricas acuradas, foi necessário desenvolver uma metodologia

numérica robusta para resolver o escoamento, o que implica em: caracterizar adequada-

mente o domínio computacional requerido; avaliar as condições de contorno apropriadas;

avaliar cuidadosamente a malha computacional necessária e validar a metodologia numé-

rica desenvolvida, o que significa determinar o modelo de turbulência mais apropriado

para resolver o escoamento.

5.2 CONCLUSÕES - METODOLOGIA NUMÉRICA

As principais conclusões sobre o desenvolvimento da metodologia numérica podem ser

resumidas em:

• Uma geometria bidimensional (2D) do difusor radial pode ser usada para simular

o escoamento, o que reduz o tempo computacional de obtenção dos resultados em

76% em relação ao uso de um modelo tridimensional (3D).

• As dimensões do domínio computacional devem ser estabelecidas de tal forma que a

zona de recirculação formada na entrada do difusor esteja localizada completamente

dentro do domínio computacional.

• Um perfil uniforme de velocidade na entrada do domínio pode ser usado desde que

o comprimento do orifício de alimentação seja no mínimo igual a 25 vezes o seu

diâmetro.

• A incerteza de discretização, determinada pelos testes de refinamento de malha por

meio do índice de convergência de malha (GCI) dos parâmetros globais – área efe-

tiva de força, coeficiente de descarga - e queda de pressão ao longo do escoamento,

indicaram um valor máximo de 4,1% para a malha usada na obtenção das solu-

ções numéricas – malha com cerca de 200.000 células, com refinamento próximo às

paredes e y+ próximo da unidade.

• A validação da metodologia numérica com dados experimentais foi realizada com

a utilização do modelo k-ω SST para escoamentos com Re=3.000 e afastamento
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adimensionais entre discos iguais a s/d = 0,01 e 0,02. O modelo RNG k-ϵ não prevê

acuradamente os resultados para essas configurações de escoamento por produzir

elevados valores de viscosidade turbulenta. Para todas as demais configurações

do escoamento ambos os modelos são recomendados. Entretanto, o modelo RNG

k-ϵ foi preferido por apresentar maior estabilidade no processo de convergência e

menor tempo computacional para a obtenção das soluções. Considerando essas

recomendações, 63% dos escoamentos simulados produziram diferenças em relação

aos dados experimentais menores do que 3% para a área efetiva de força e coeficiente

de descarga.

A contribuição mais importante do trabalho foi reportar um conjunto de dados para

os parâmetros globais do escoamento em difusores radiais - área efetiva de força e coefi-

ciente de descarga -, para uma ampla faixa de operação de válvulas de compressores de

refrigeração.

5.3 CONCLUSÕES - PARÂMETROS GLOBAIS

5.3.1 Área Efetiva de Força

• A área efetiva de força é fortemente dependente da razão de diâmetro do difusor

radial e do afastamento entre os discos, sofrendo menor influência do número de

Reynolds do escoamento.

• Para difusores com as maiores razões de diâmetro (D/d = 1,5 e 1,7), a área efetiva

de força diminui fortemente com o aumento do afastamento até s/d = 0,1, podendo

atingir reduções em torno de 80% para o difusor com maior razão de diâmetro, D/d

= 1,7. Para afastamentos adimensionais maiores do que 0,1 a área efetiva de força

volta a aumentar, retomando aproximadamente os valores iniciais (para o menor

afastamento) para o maior afastamento, s/d = 1,0. Para difusores com as menores

razões de diâmetro (D/d = 1,15 e 1,3), o comportamento da área efetiva de força é

similar, mas com variações bem menores, de cerca de 20%.

• Considerando apenas a influência da razão de diâmetro, os resultados mostram que

a área efetiva de força diminui cerca de 80%, quando a razão de diâmetro aumenta

de 1,15 a 1,7, para pequenos afastamentos, s/d = 0,1, mas aumenta 40% para o

maior afastamento entre discos.
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• A área efetiva de força é menos dependente do número de Reynolds do escoamento.

Para o difusor com razão de diâmetro igual a D/d = 1,15, a área efetiva de força

aumenta apenas 9% quando o número de Reynolds aumenta de 3.000 a 50.000, para

o maior afastamento entre discos, s/d = 1,0. Esse aumento é um pouco maior,

por volta de 13%, para o difusor com razão de diâmetro igual a D/d = 1,7. A

influência do número de Reynolds na área efetiva de força diminui com a redução

do afastamento entre discos.

5.3.2 Coeficiente de Descarga

• O coeficiente de descarga aumenta de zero a cerca de 0,5 com o aumento do afas-

tamento entre discos de zero a s/d ≈ 0,2. A partir desse valor de afastamento, o

coeficiente de descarga aumenta monotonicamente até aproximadamente 0,8 para

s/d = 1,0.

• A influência da razão de diâmetro no coeficiente de descarga é desprezível para todas

as configurações do escoamento.

• O coeficiente de descarga é independente do número de Reynolds para afastamentos

até s/d≈ 0,4. A partir desse valor de afastamento, o coeficiente de descarga aumenta

moderadamente com o aumento do número de Reynolds, atingindo apenas 8% para

o maior afastamento entre os discos, s/d = 1,0.

5.4 RECOMENDAÇÕES PARA TRABALHOS FUTUROS

Considerando a aplicação do modelo quase-estático, a simulação numérica do escoa-

mento em difusores radiais pode evoluir considerando as seguintes sugestões:

• Aplicar a metodologia numérica desenvolvida para difusores radiais com cantos ar-

redondados e chanfrados na entrada do difusor, com o objetivos de aumentar o

coeficiente de descarga e a área efetiva de força.

• Aplicar a metodologia numérica desenvolvida para difusores com maiores razões de

diâmetro com o objetivo de ampliar a aplicabilidade da metodologia desenvolvida.

• Desenvolver uma metodologia numérica para simular escoamentos com maiores nú-

meros de Reynolds, o que envolve a solução de escoamentos compressíveis.
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• Simular o escoamento em difusores radiais usando a metodologia de simulação de

grandes escalas (LES - acrônimo de Large Eddy Simulation), com o objetivo de

investigar a existência de instabilidades no escoamento.

Ainda considerando a aplicação do modelo quase-estático, a metodologia desenvolvida

pode ser aplicada para simular o escoamento em geometrias reais de válvula, com o ob-

jetivo de avaliar a validade da utilização do difusor radial como modelo geométrico de

válvulas.

Os estudos de escoamentos em válvulas de compressores podem evoluir ainda mais

com a modelagem e solução numérica do problema real de interação fluido-estrutura,

principalmente com a utilização de códigos abertos e de licença gratuita, uma vez que os

códigos comerciais já disponibilizam algumas metodologias.
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Apêndice A

MODELAGEM DA

TURBULÊNCIA

A.1 CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES

Os modelos de turbulência utilizados neste trabalho são modelos com duas equações

de transportes adicionais para o fechamento das equações de Navier-Stokes submetidas

à decomposição de Reynolds. Ambos são modelos para baixos números de Reynolds,

os quais possuem formulação para resolver o escoamento até a subcamada viscosa da

camada limite turbulenta. É importante ressaltar que as formulações de cada modelo

descrito abaixo consideram o escoamento como permanente e incompressível.

A.2 MODELO RNG k-ϵ

O modelo de turbulência RNG k-ϵ implementado no OpenFOAM® é o proposto por

Yakhot et al. (1992), no qual a viscosidade turbulenta, νt, é calculada baseada nos valores

de energia cinética turbulenta (k) e da taxa de dissipação da energia cinética turbulenta

(ϵ) dada por:

νt = Cµ
k2

ϵ
, (A.1)

onde Cµ = 0,085 e os valores escalares de k e ϵ são obtidos através da solução de duas

equações de transporte adicionais:

∇ • (uk) − ∇ • (dk,ef∇k) = Pk − ϵ (A.2)
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∇ • (uϵ) − ∇ • (dϵ,ef∇ϵ) = C1Pk
ϵ

k
− C∗

2
ϵ2

k
, (A.3)

onde C1 = 1,42, Pk é o termo de produção de energia cinética turbulenta e dk,ef e dϵ,ef

são as difusividades efetivas para k e ϵ, respectivamente. A produção de energia cinética

turbulenta é calculado por:

Pk = 2νt
(
S •

• S
)

; S = 1
2
(
∇u + ∇uT

)
, (A.4)

onde S é o tensor taxa deformação média. As difusividades efetivas para k e ϵ são

calculadas por:

dk,ef = νt

σk

+ ν; dϵ,ef = νt

σϵ

+ ν, (A.5)

cujo número de Prandtl turbulento para k e ϵ possuem o mesmo valor (σk = σϵ = 0,71942).

No segundo termo do lado direito da Equação (A.3), o coeficiente C∗
2 é uma função do

tensor taxa deformação média como segue:

C∗
2 = C2 + Cµη

3 (1 − η/η0)
1 + βη3 ; η =

(
2S •

• S
)1/2 k

ϵ
, (A.6)

onde C2 = 1,68, η0 = 4,32 e β = 0,012.

A.3 MODELO k-ω SST

O modelo de turbulência k-ω SST proposto por Menter e Esch (2001) combina dois

modelos: o modelo k-ω de Wilcox (1993) e o modelo k-ϵ padrão de Launder e Spalding

(1974). O primeiro é utilizado no interior da camada limite, enquanto que o segundo

modelo é empregado para resolver o escoamento fora da camada limite. Portanto, o

modelo k-ω SST reúne as melhores qualidades de cada modelo, pois, segundo Menter

(1992), o modelo k-ω não necessita de funções de amortecimento e foi desenvolvido para

prever adequadamente recirculações em escoamento que possuem gradientes adversos de

pressão. Por outro lado, fora da região da camada limite, o modelo k-ω SST inverte

a responsabilidade da solução para o modelo k-ϵ padrão, onde este modelo possui boa

previsibilidade.

Conforme descrito por Menter et al. (2003), a formulação do modelo k-ω SST de-

pendente da região do escoamento é controlada por meio de uma função F1 (blending



119

function), a qual garante a seleção apropriada dos modelos k-ϵ e k-ω sem a interação

do usuário. As conhecidas constantes (ad-hoc) dos modelos padrões (k-ϵ e k-ω), deixam

de ser constantes e passam a ser coeficientes, assumindo valores diferentes dependendo

de F1. As duas equações de transporte do modelo k-ω SST, considerando o escoamento

permanente e incompressível, são:

∇ • (uk) − ∇ • (dk,ef∇k) = P
′

k − β∗ωk (A.7)

∇ • (uω) − ∇ • (dω,ef∇ω) = γ

νt
P

′

ω − βω2 + 2 (1 − F1)
αω2

ω
∇k∇ω, (A.8)

onde P ′
k e P ′

ω, respectivamente, são dados por:

P
′

k = Min (Pk, 10β∗ωk) (A.9)

P
′

ω = Min
[
Pk

νt
,
c1

a1
β∗ω · Max

(
a1ω, b1F2

√
S •

• S
)]
. (A.10)

A produção de energia cinética turbulenta (Pk) e o tensor taxa deformação média (S) são

determinados pela Equação (A.4).

A difusividade efetiva de ϕ (ϕ = k ou ω) é definida como função de αϕ, o inverso do

número de Prandtl turbulento, como segue:

dϕ,ef = αϕνt + ν. (A.11)

A função F1 na Equação (A.8) é dadas por:

F1 = tanh


{

Min
{

Min
[
Max

( √
k

β∗ωy⊥
,
500ν
y2

⊥ω

)
,

4αω2k

cdkωy2
⊥

]}
, 10

}4 , (A.12)

onde y⊥ é a distância mais próxima da parede e cdkω é a parte positiva do termo cruzado

de difusão que é dado por:

cdkω = Max
[
2αω2 (∇k∇ω) 1

ω
, 10−10

]
. (A.13)
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Todos os coeficientes (ψ) do modelo são calculados por:

ψ = F1ψ1 + (1 − F1)ψ2, (A.14)

onde ψ1 e ψ2 representa as constantes do modelo k-ω e k-ϵ, respectivamente. As constantes

para calcular os coeficientes são:

αk1 = 0, 85, αω1 = 0, 5; β1 = 0, 075, γ1 = 5/9 (A.15)

αk2 = 1, 0, αω2 = 0, 856; β2 = 0, 0828, γ2 = 0, 44 (A.16)

e as constantes remanescentes são:

a1 = 0, 31, b1 = 1, c1 = 10, β∗ = 0, 09. (A.17)

Finalmente, a viscosidade turbulenta é calculada por:

νt = a1k

Max
[
a1ω,

(
2S •

• S
)1/2

F2

] , (A.18)

onde a função F2 é dada por:

F2 = tanh


{

Min
[
Max

(
2
√
k

β∗ωy⊥
,
500ν
y2

⊥ω

)
, 100

]}2 . (A.19)

.
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