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RODRIGUES, R. Determinacdo da Cinemédtica, Curvas Caracteristicas Reais e do
Empuxo Axial em Bombas Centrifugass Um Estudo Tebrico e Experimental. 28f.
Monografia (Trabalho de Concluséo do Curso de Engenharia Mecanica) — Departamento de
Engenharia Mecanica, Universidade Federal do Rio Grande do Sul, Porto Alegre, 2004.

RESUMO

O conhecimento das curvas caracteristicas dos geradores de fluxo e das peculiaridades
inerentes a cada tipo de maguina fornece uma base confiavel para o projetista de uma nova
instalacéo e uma orientagdo segura para 0 usuario, quando este se depara com um problema
de funcionamento. Visto que os fabricantes de turboméquinas fornecem, em seus catédlogos, as
curvas caracterigticas de seus produtos, normalmente obtidas em ensaios de laboratério, a
fundamentac&o tedrica € essencial para a correta interpretacdo e utilizagdo destas curvas. Uma
utilizacdo do equipamento de forma inadequada pode lhe acarretar sérios danos e, ainda,
distorgbes nas suas curvas podem causar ao fabricante multas contratuais. Neste trabalho,
através de um estudo tedrico e experimental, sera possivel a determinacdo dos parametros
caracteristicos de bombas centrifugas, tais como: tridngulo de velocidade, salto energético,
rendimento total, capacidade, poténcia fornecida ao eixo, empuxo axial, empuxo radial e o
levantamento de forma experimental das curvas caracteristicas reais de uma bomba
centrifuga, visando otimizar suas caracteristicas funcionais através de planilhas de célculos.
Para as medicOes experimentais utilizou-se a bancada de testes de turbobombas do
Laboratério de Mecanica dos Fluidos Aplicada e Computacional (LAMAC) do Departamento
de Engenharia Mecanica da UFRGS. O experimento mostra que o rendimento da bomba esta
aquém do esperado e que sua altura de recalque apresenta uma pequena variagdo com o
aumento davazdo. Também serd apresentada uma andlise de incertezas.

PALAVRAS-CHAVE: Turbomaquinas, Bomba Centrifuga, Empuxo Axial e Radial, Curvas
Caracterigticas.



RODRIGUES, R. Determination of kinematics, real characteristic curves and axial
thrust in centrifugal pumps: a theoretical and experimental study. 28f.. Monografia
(Trabalho de Conclusdo do Curso de Engenharia Mecanica) — Departamento de Engenharia
Mecanica, Universidade Federal do Rio Grande do Sul, Porto Alegre, 2004.

ABSTRACT

The knowledge of the characteristic curves of pumps and the inherent peculiarities to each
type of machine supplies a trustworthy base to the designer of a new installation and a safe
orientation for the user, when he comes across a functioning problem. Since the
manufacturers of turbomachines supply, on their catalogues, the characteristic curves of their
products, normally taken thourgh laboratory assays, theorical foundation is essential to the
correct interpretation and use of these curves. An inadequate use of the equipment may cause
serious damages and, still, distortions in its curves may cause to the manufacturer contractual
fines. In this work, through a theoric and experimental study, it will be possible to determine
the characteristic parameters of centrifugal pumps, such as: velocity triangle, energetic jump,
total efficiency, capacity, power supplied to the axis, axial thrust, radial thrust and the
experimentally obtained characteristic curves, aiming to optimize is functional characteristics
using calculus sheets. For the experimental measurements the group of turbopump test
benches of the Laboratory of Applied and Computational Fluid Mechanics (LAMAC) of the
Mechanical Engineering Department of UFRGS will be used. The experiment show that the
efficiency of the pump is below of the waited one and that its head varies little with the
increase of the capacity. An uncertainties analysis will also be presented.

KEYWORDS: Turbomachines, Centrifugal Pumps, Axial and Radial Thrust, Characteristic
Curves.
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1. INTRODUCAO

Méaquinas de fluxo geradoras sd0 maguinas nas quais a movimentacdo do liquido é
produzida por forcas que se desenvolvem na massa liquida, em consequiéncia da rotacéo de
umaroda (rotor) com um certo nimero de pas especiais. A distin¢go entre os diversos tipos de
turbobombas € feita fundamentalmente em funcéo da forma como o rotor cede energia ao
fluido bem como pela orientagéo do fluido ao sair do rotor.

As bombas centrifugas sdo aguelas em que a energia fornecida ao liquido é
primordialmente do tipo cinética, sendo posteriormente convertida em vazéo e energia de
pressdo que ird adicionar “carga’ ao fluido para que ele venca as alturas de deslocamento. A
energia cinética pode ter origem puramente centrifuga ou de arrasto, ou mesmo uma
combinag&o das duas, dependendo da forma do rotor. A conversdo de grande parte da energia
cinética em energia de pressdo é realizada fazendo com que o liquido que sai do rotor passe
em um conduto de &rea crescente.

@ (b)

Figura 1.1 @) Bomba centrifuga em corte longitudinal b) Bomba Centrifuga

Este trabalho tem por objetivo o levantamento, de forma experimental, e analise tedrica
dos parémetros caracteristicos de bombas centrifugas com a proposicéo de otimizac&o de suas
caracteristicas funcionais. Através dele - introduzindo a cinemética, as perdas energéticas,
rendimentos e caracteristicas de funcionamento de méquinas de fluxo geradoras — serd
possivel o desenvolvimento de uma planilha de calculos para andlise e simulagdo dos
par@metros caracteristicos para diversos pontos de operacdo. A bomba centrifuga a ser
estudada foi fornecida por uma empresa do ramo, localizada na serra gaticha, que ainda ndo
pOoSsUi as curvas caracteristicas de seus equipamentos.

2. MODELAGEM MECANICA
2.1. CURVAS CARACTERISTICAS

O conhecimento das curvas caracteristicas dos geradores de fluxo e das peculiaridades
inerentes a cada tipo de maguina fornece uma base confiavel para o projetista de uma nova
instalacdo e uma orientagdo segura para 0 usu&rio, quando este se depara com problemas de
funcionamento. Base confiavel para o projetista porque os bons fabricantes de maguinas de
fluxo fornecem, em seus catédlogos, as curvas caracteristicas de seus produtos - normalmente,
obtidas em ensaios de laboratério. Possiveis distorgdes nestas, podem levar o cliente a
responsabilizar o fabricante ou serem objetos de multas contratuais.

As chamadas curvas ideais dos geradores de fluxo ndo consideram as perdas energéticas
e podem ser deduzidas a partir da equacdo de Euler (equacéo (A.5)) para um rotor ideal com
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nimero infinito de pas. Ja as curvas tedricas, levam em conta analiticamente as perdas
energéticas nas turbobombas, possuindo esta denominagdo por serem previstas pela teoria e
ndo determinadas experimentalmente - estas Ultimas denominadas curvas reais.

Da equagdo (A.5) para uma turbobomba ideal com angulo a (ver Apéndice ) igual a 90"
na entrada do rotor, obtemos:

Wy = U Vg D

Com base na equacdo (1), pode-se examinar a variacdo do trabalho especifico
disponivel w em funcdo da vazdo Q , mantendo constante a velocidade de rotagdo w e
alterando Q por meio do guste de um registro inserido na canalizagdo de descarga. Neste
caso, 0 angulo de saida das pas do rotor, fs, mantém-se constante, e o0 tridngulo de
velocidades vs=us + Ws transforma-se em v's=uU's + W's. (Figura 2.1)

Fig. 2.1 — Modificagdes do triangulo de velocidades em funcéo da variagdo da vazéo.

Com base nos trigngulos da figura 2.1 e a definicéo de capacidade Q pode-se escrever,

Vu5 = u5 - Q
p D5y

cot b, (2

Substituindo a equagdo (2) na equagdo (1), vem:

2 cot b,

w -u 3
5pD5b5 ()

pa ~— -5

com, para as condi¢cdes estabelecidas, Q sendo a Unica grandeza varidvel da equacéo(3),
representando, desta maneira, uma reta de inclinagdo positiva ( pas curvadas para frente, bs>
90"), nula (pas de saida radial, bs= 90') ou negativa (pés curvadas paratrés, bs< 90).

O tragado da curva caracteristica teérica w=f(Q) para rotores radiais com pas curvadas
paratrés (fs< 90°), é obtido conforme esta indicado na Figura.2.2.

A curva caracteristica tedrica w=f(Q) é construida inicialmente a partir da curva ideal,
Wpao=f(Q), obtendo-se a curva wy=f(Q), a qua leva em conta o chamado o fator de
deficiéncia de poténcia m (HENN, 2001), ou seja, w,, =mw,, . Em seguida, subtrai-se da

curva Wpa.=f(Q) as perdas hidraulicas Ep e Epc, onde Ep representa as perdas por atrito,
mudanca de secdo e direcdo do fluxo, e Epc as perdas por choque (turbilhonamento) na
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entrada do rotor e do sistema diretor. Segundo PFLEIDERER (1960), tanto Ep e Epc podem
ser, respectivamente, representadas pelas correlagoes:

.2 2
E, =(1- hh)wpéggg e E, =K, (u+ mzu;)?- QQZ 2

Onde hy, é o rendimento hidraulico da bomba, w4 0 trabalho especifico nas pas de um rotor
com numero finito de pas, em JKkg, us a velocidade periférica na entrada do rotor em nvs, us a
velocidade periférica na saida em m/s, K. 0 coeficiente de perdas por choque e Q, a vazéo
nominal da méguina, em m¥s. (Figura 2.2).

"1 (Jkg)

perdas por choque

\_curva tebrica W =f(Q) /

ponto de projeto /

Epc()

0 Q(m%9)
Figura 2.2 - Obtencdo da curva caracteristica tedrica w=f(Q) de um gerador de fluxo a partir
dacurvaideal.

De maneira andloga pode ser tragada a curva caracteristica tedrica Pe=f(Q) a partir da
curva caracteristica de uma turbobomba ideal. Esta, de acordo com a equacdo (3) e a definicdo
de poténcia (equacdo (A.7)), pode ser representada por uma parabola que passa pela origem,

P, =KQ + K,Q* (5)

onde K; e K; sdo constantes adimensionais (Figura 2.3). Parabs = 90°, K, se anulae acurva
Peps, = f(Q) transforma-se em umareta. Ja para rotores com pas curvadas para frente, a curva
de poténcia desenvolve-se acima desta reta e cresce sem limites, enquanto, para pés curvadas
paratrés, a curva de poténcia situa-se sob areta, passando a decrescer apds alcancar um limite
maximo.
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Figura 2.3 Curvas caracteristicas ideais Pps, = f(Q) de maquinas de fluxo geradoras radiais
Embora a andlise das curvas tedricas permita avaliar a influéncia de diversos parametros

construtivos no comportamento da maguina de fluxo mesmo antes de seu projeto e fabricagéo,

somente 0 conhecimento de suas curvas caracteristicas reais permitird aos usuarios elementos

confidveis para a sua utilizacdo em determinada instalac8o. As quais sdo obtidas em bancos de
testes de laboratorios ou nos ensaios de campo. (Figura 2.4)

w, Pe, 7t
A

Wn
Pen

)t mix

0 Qn Q
Figura 2.4 - Curvas caracteristicas de turbobombas em ensaio com rotacéo constante.

Observacéo:

1. Ao serem acrescentadas as poténcias consumidas pelas perdas, as curvas de poténcia no
eiXo ndo passardo mais pela origem como na Figura 2.3, ocorrendo, pelo contrério, uma
grande solicitac8o para a maquina funcionando em vazio.

2. Paraadeterminagdo do ponto de trabalho é indispensavel conhecer a curva caracteristica
do sistema, que € a representacdo da energia requerida para recalcar uma determinada
vazéo do fluido de trabalho, considerando a diferenca de altura e a pressdo interna dos
reservatérios de sucgdo e descarga, bem como a perda de carga que ocorre nas tubulagoes.
Pelo exposto conclui-se que, obrigatoriamente, o ponto de trabalho deve encontrar-se na
intersecdo da curva do sistema com a curvaw = f(Q), conforme é ilustrado pela figura 2.5.
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Curva caracteristica do
sistema ou da canalizagdo

_ Curva caracteristica

Wees ; ' da maquina de fluxo

Ponto de trabalho

1575 4,

Q e Q
Figura 2.5 - Determinac&o do ponto de trabalho de bomba centrifuga.

2.2 EMPUXO EM BOMBAS CENTRIFUGAS
2.2.1 Empuxo Axial

A diferenca de pressio estética entre a saida e a entrada do rotor de uma bomba
centrifuga, bem como os efeitos dinamicos provenientes da mudanca de diregdo da corrente

fluida a0 passar pelo rotor, podem originar uma forca no sentido axial da méquina -
denominada de empuxo axial —a qual seré suportada total ou parcialmente por seus mancais.

Figura 2.6 — Empuxo axial em rotores radiais.

Analisando os recintos | e Il da figura 2.6, nota-se que regides destes recintos situadas
junto ao diametro exterior do rotor (labirintos L, e L3) encontram-se submetidas a uma mesma
pressdo, que pode-se admitir igual a pressdo existente na saida do rotor, ps. Seguindo-se
radialmente para o interior destes recintos, no sentido de uma diminui¢cdo do raio, a presséo
vai diminuindo porque o fluido contido nos mesmos esta animado por um movimento
rotativo, provocado pelo atrito com os discos dianteiro e traseiro do rotor. Estudos mostram
que a dimensdo do recinto Il deve ser a menor possivel, pois tem influencia direta no
rendimento da bomba reduzindo-o consideravelmente. Segundo a hip6tese mais
freqUientemente utilizada, a velocidade de rotacdo do fluido nos recintos | e Il é considerada
igual a metade da velocidade angular do rotor (PFLEIDERER & PETERMANN, 1973).

A pressao nos recintos | e Il vai diminuindo por efeito da forca centrifuga segundo uma
curva em forma de parébola cujo eixo coincide com o eixo de rotacdo do rotor. Ou seja, com
o fluido contido nos recintos mencionados girando em bloco com a mesma velocidade
angular, e considerando p, apressdo existente num ponto genérico de raio r, pode-se escrever:
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2 2

r2-r
_p=rwis 6
Ps- P=TW 3 (6)

onde ps € a pressdo ha saida do rotor, numa regido referenciada pelo raio exterior rs, uma vez
gue os pontos 5 e 6 so considerados muito proximos, us a velocidade periférica do fluido em
um ponto na saida do rotor em m/s, e r o raio de um ponto genérico nos recintos considerados
emm.

Por outro lado, a sobrepressdo em um raio qualquer r em relacdo a pressao no lado de
admissdo do rotor pode ser expressa por:

q):p' p3:(p6' ps)' (p6' p) (7)

onde Dp é a diferenca de pressdo entre um raio genérico r nos recintos | e I, e a pressdo na
boca de admissdo do rotor em Pa. Substituindo, na equacdo (7), a equacéo (6), chega-se a

& r2-r2o
Dp:rgwﬁ-w258 + com West:r(p6' ps) (8)
e a2

Aplicando a diferenca de pressdo Dp sobre uma coroa circular elementar compreendida pelas
circunstancias deraiosr e dr surge aforca elementar:

dF =2prdrDp ©)

Como se supde as mesmas condi¢bes para ambos os lados do rotor, estas forgas
contrapde-se e anulam-se, exceto para a superficie anular compreendida pelos raios r; do
labirinto L1 e 0 raio do eixo rexo. Substituindo a equacéo (8) na equacdo (9) e integrando,
obtém-se a forca resultante Fi,

Ji Ji Ji e 2 r52 -r 2 O
Flzo dF:Q 2prerp:2prQ Wy - W Zrdr
exo exo a'xoe 8 g
&€ r2-r2 &,r’-r2 rl -r*ol
- a)r éWe; i 5 eixo _ WZ grSZ i 16e|xo + elxc;s2 i ey (10)
e e a0
é uz w? V!
— 2 2 5 2 2
=pr (rl - reixo)éwei - _+_(ri +reixo)l:l

onde wes € a diferenca de energia de presséo estética entre a saida e a entrada do rotor de uma
méquina de fluxo geradoraradial, em Jkg,

(11)

Contrapondo-se a forca de empuxo F1, e auando na boca de sucgéo do rotor, existe uma
forca F, oriunda da brusca mudanca de direcdo que o fluido sofre na entrada do rotor, ao
passar de uma direcdo axial para uma direcdo radial. Pelo principio da conservacdo da
guantidade de movimento linear,
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F,=rQv, (12)

onde v3 € a velocidade do fluido na boca de sucgéo do rotor em m/s. Portanto, o empuxo axial
resultante F, em bombas centrifugas com i estégios sera dado por:

F,=i(F- F) (13)
2.2.2 Empuxo radial

Volutas ou caixa caracol sdo largamente utilizadas em bombas centrifugas para sistemas
diretores, e geralmente sdo projetadas para receber o fluido e conduzi-lo até a descarga da
méguina. Logo apds o ponto de inicio da espiral (denominado lingleta), esta vai crescendo
uniformemente de maneira a manter constante a velocidade e a pressdo ao captar uma vazao
crescente de fluido que sai do rotor a medida que aumenta a trgjetéria angular percorrida no
tracado da voluta. Esta forma de construcdo faz com que se produza um equilibrio das forcas
radials que agem sobre o rotor ao longo de toda a sua periferia.

Entretanto, estas consideracfes s sdo atendidas quando a bomba esta trabalhando no
seu ponto nominal, pois se a bomba estiver operando fora dele, surgem variagbes na
distribuicdo de pressdes ao longo da voluta, dando origem denominado empuxo radial.

Para vazdes inferiores a nominal, tem-se uma forca radial atuando contra o quadrante
inicial do tracado da espiral, fazendo um angulo préximo a 90° com relagdo ao raio que passa
pela linglieta da voluta (Figura 2.7). Quando a vazdo é superior a nominal, uma variagcéo
extremamente brusca do sentido da forca correspondente ao empuxo radial que sofre um giro
de quase 180°.

Fr (Q<Qn)

Fr (Q>Qn)
Figura 2.7 — Empuxo radial em sistema diretor de caixa espiral.

Segundo STEPANOFF (1957), o cdlculo do empuxo radial pode ser obtido pela
seguinte expressao:

Fr = Kr r WDSbS (14)

onde K; é um coeficiente adimensional funcdo da vazdo recalcada, e correlacionado
experimental mente por,
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é 5 U
K, =0,3681- 22 ¢ (15)
g eQay
Como o valor do empuxo radial tem implicagdes tanto no calculo da flecha maxima do
eiXo que sustenta o rotor (consequentemente, sobre o valor da folga radial dos labirintos de
vedacdo entre as partes rotativas e a carcaca da méaquina), como sobre os mancais, TEDES-
CHI (1969) propde os seguintes valores:

Para o célculo da deflexdo maximado eixo: K, = 0,4 a0,5;
Para o célculo dos mancais: K; = 0,20 a 0,25;

Figura 2.8 - Compensacéo do empuxo radiall pelo uso de espiral dupla

Observagoes:

1. Com a finalidade de reduzir o empuxo radial e o desgaste da lingleta ou cauda do
caracol quando a bomba se destina a liquidos com particulas abrasivas, lamas e polpas,
s80 adotadas carcagas concéntricas ou parcialmente concéntricas.

2. Para eliminacdo ou atenuagdo dos efeitos do empuxo radial, recomenda-se 0 uso de
sistema diretor com pés, embora seu custo seja mais elevado, ou a construcéo do
difusor com espiral dupla (Figura 2.8). Com a mesma finalidade, deve ser evitada a
operacdo prolongada da maquina com vazdo muito inferior ou superior a nominal.

3. APRESENTACAO DO EXPERIMENTO
3.1 A BANCADA E SEUS EQUIPAMENTOS DE MEDICAO

O objetivo do procedimento experimental é o levantamento das curvas caracteristicas
respaldado na teoria introduzida na se¢do 2.1. A bancada para a redlizacdo dos testes €
congtituida por um reservatorio de &gua, tubulacdo de succdo de 0,0381m e descarga de
0,0254m e por uma valvula de restricdo para a aplicacdo de perdas de carga que esta
localizada na tubulagdo de recalque da bomba (Figura 3.1). A bomba opera abaixo do nivel do
reservatorio de sucgdo, portanto, opera afogada. A distancia de 0,1m da boca de sucgdo da
bomba instalou-se um vacudémetro para a medicdo de pressdo de sucgdo e, a 0,13 m da boca
de descarga da bomba, um mandmetro do tipo Bourbon para a medicdo de pressdo de
recalque que a bomba proporciona (instalagdo segundo a norma NBR-6397 - Ensaios de
bombas hidraulicas de fluxo, 1980,). A vazdo volumétrica € medida através de medidor de
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fluxo do tipo CORIOLIS, da marca Danfoss, instalado logo apds o registro de recalque. A
corrente e atensdo foram medidas com a utilizacdo de um multimetro portétil.

3.2 AQUISICAO DE DADOS

Inicialmente abriram-se totalmente os registros de sucgdo e recalque da bancada, para
entdo, por a bomba em funcionamento. Aguardaram-se cerca de alguns minutos para que o
fluxo se estabilizasse, e sO ai se efetuou a agquisicdo dos dados de tensdo e corrente elétrica,
pressdo de sucgao e descarga e vazéao.

De posse desses dados, iniciou-se o levantamento das demais medices através do
fechamento gradual do registro de recalque, adotando-se um intervalo de fechamento
correspondente a 0,1 kgf/cm? da pressdo de descarga (Para todas as medidas tomadas, foi
adotado um intervalo de tempo suficiente para garantir a estabilidade do escoamento.). Este
procedimento foi repetido até que o registro estivesse totalmente fechado (vazdo nula). De
modo a permitir um tratamento estatistico aos dados levantados (cf. Apéndice I1), realizou-se
duas corridas de aquisicaéo de dados.

No que diz respeito a unidades dos dados adquiridos, a tensdo foi medida em Volt, a
corrente em Ampeére, a pressdo de succdo em mmHg, a pressdo de descarga em kgf/cm ea
vazdo em m*/h. Onde ImmHg=133,32Pa, 1kgf/cm?=98,1kPa e 1m*/h=2,7778.10"m

O tede foi executado em seis diferentes pontos de funcionamento. Para cada Ieltura da
vazao Q, pressdo de sucgdo ps, pressao de descarga pg, tensdo V, corrente | e fator de poténcia
cos f, é possivel calcular a altura manométrica total H, a poténcia Pe e o rendimento 7, da
bomba estudada.

S L

-h--u—.-—-—————t—-

\ Tomada de pressdo de
sucGio

Figura 3.1 - Bancada de testes de bombas centrifugas do LAMAC.
4. RESULTADOSE ANALISES
4.1 CURVAS CARACTERISTICAS REAIS
Na tabela 4.1 encontram-se os valores médios obtidos durante o experimento para
levantamento das curvas caracteristica reais da bomba centrifuga de 3 CV e 60 Hz a 3465

rpm, cedida pela empresa Zegla Indistria de Maquinas para Bebidas Ltda, de Bento
Goncalves-RS:



Tabela4.1- Vaores medidos no experimento

Q (m3h) Py (kgflcm3) Ps(mmHQg) V (V) | (A)

18

12,55 2,2 -83,5 200 | 6,5
11,39 2,3 -70 200 | 6,37
9,66 2,4 -40 200 16,12
7,66 2,5 -20 200 | 5,87
5,26 2,6 -10 200 | 55
0,84 2,7 -2,5 200 | 5

De posse destes valores, realizou-se o tratamento de dados que permitiu a obtencdo das
curvas caracteristicas da bomba, cf. planilha de célculo abaixo:

Tabela 4.2- Planilha de célculos para a obtencdo das curvas caracteristicas

Grandeza Expressao Descricao
.= 4Q2 Ds o didmetro datubulagéo de
velocidade de sucgio p D; descarga
v, = 4Q2 Dy 0 diametro datubulagéo de
velocidade de descarga P Dy descarga
V2
hs = & + S 4+ Z
Altura manométrica de sucgdo g 29 Zs aaltura estéica do flange de sucgdo
2
Altura manométrica de h, = Po, Va z, Zq adtura estéica do flange de
descarga g 29 descarga
Altura manométrica total H=h,-h
Poténcia no eixo Pe=/3VI cosf N, | hieror 0 rendimento do motor elétrico
h =9QH
t
Rendimento total da bomba F

Para cada ponto de operacdo levantado, o tratamento dos dados nos forneceu os
seguintes parametros necessarios a construcdo das curvas caracteristicas:

Energia Energia Energia

Tabela 4.3- Vaores calculados para a obtencdo das curvas

H

Poténcia Poténcia Rendimento

cinética Potencial Estatica (mCA) no eixo (W) disponivel(W) (%)

(mCA) (mCA) (mCA)
1,93 0,30 23,14 25,37 | 1541,49 867,13 56,26
1,59 0,30 23,95 2585 | 1511,85 801,36 53,03
1,15 0,30 24,54 25,99 | 145256 683,45 47,07
0,72 0,30 25,27 26,29 | 139327 548,64 39,40
0,34 0,30 26,14 26,78 | 1304,34 383,83 29,43
0,01 0,30 27,03 27,34 | 1185,76 62,71 5,29

Onde 1ImCA=9810Pa. A partir das planilhas 4.1 e 4.2, foi possivel gjustar as curvas
caracteristicas H=(Q), Pe=f(Q) e h=f(Q) ilustradas nas figuras 4.1, 4.2ae 4.2b.
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Altura manométrica x Vazao

w
o

\

Altura (mCA)
N
(6]

N
o

5 10 15
Vazao (m3/h)

o

Figura4.1- Curva caracteristica H=f(Q) da bomba centrifuga 3Cv.

. - Poténcia no eixo x Vazéo
Rendimento total x Vazéo
60 o 2000
S / o T 1500 it et
9 40 g
3 / c O 1000
O @ X
£ 20 £ 0 500
2 o 0 : ‘
o O T T
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Vazéo (m3/h) Vazédo (m3/h)
@ (b)

Figura 4.2- Curva Caracteristica da bomba centrifuga 3 cv: (a) h=1(Q); (b) Pe=f(Q).

A tabela 4.2 mostra que a altura maxima de recalque proporcionada pela bomba é de
27,34 mCA no ponto de minima vazdo, Q = 0,50 m*h (registro de recalque praticamente
fechado), enquanto quando o registro encontra-se totalmente aberto (méxima vazéo, Q =
12,55 m/h), obtém-se encontra-se a menor altura manométrica que a bomba pode
disponibilizar, H= 25,37 mCA. Observando os valores extremos de H (DH » 2mCA),
caracteristica de curvas H=f(Q) de formato achatado a curva (Figura 4.1), conclui-se que o
rotor da bomba é largo, possui angulo de inclinagdo na ponta das pés elevado e grande
nimero de pés — fato, este observado experimentalmente, quando do desmonte da bomba: bs €
de 0,02mebs igual @41 e N = 6 pas. Segundo HENN (2001), “... pequenos valores de bs, bs,
e do nimero de pés, N, nos rotores radiais de turbobombas, levam a curvas H = f(Q)
fortemente descendentes, enquanto que elevados valores destes mesmos parametros
construtivos resultam em curvas achatadas’.(ver, parainfluéncia de bs, afigura 4.3).

) - \Bs

\/

- .

Q Q
Fig.4.3 Influéncia do angulo de inclinacdo na altura manométrica com a variagéo da vazao.

A figura 4.2a ilustra o rendimento total da turbobomba com uma fungéo
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monotonamente crescente com a vazdo, alcangando seu valor méximo em 56,26 % (ponto
nominal da bomba). Finalmente, a figura 4.2 b apresenta 0 comportamento da poténcia
fornecida ao eixo do rotor, a qual aumenta linearmente com a vazdo, com seu valor maximo
1541,49 W coincidindo com a vazdo méaxima da bomba. E através da poténcia no eixo que o
motor elétrico da bomba € dimensionado, sendo, portanto, um parédmetro de selecéo
fundamental. Nota-se, também, que no ponto de vazdo nula, a poténcia no eixo assume o
valor de 1185,76 W, indicando a poténcia necesséria para a bomba funcionar em vazio.

4.2 CINEMATICA DA BOMBA

Nesta secdo sera analisada a cinematica do rotor centrifuga fornecida pela empresa
Zegla Industria de Méquinas para Bebidas Ltda., a qual possui as seguintes caracteristicas
construtivas. poténcia nominal de 3 CV, diametro da tubulacdo de succdo de 0,0381m e
descarga 0,0254m, rendimento do motor elétrico de 81,5 % e cosf de 0,84 (dados fornecidos
pelo fabricante do motor), didmetro do rotor de 0,11m, rotor com 6 pas curvadas para tras,
angulo de inclinagdo das pas na saida do rotor de 41° e largura do rotor na saida de 0,02m. De
forma sintetizar os célculos necessarios, construiu-se uma planilha (Tabela 4.5) de clculos
para a obtencdo dos tridngulos de velocidade, pressdo de descarga e trabalho especifico.

@ (b) (©
Figura 4.4 (a) Bomba fornecida (b) Rotor da bomba (c) angulo de inclinacéo Bs

Tabela 4.4- Planilha de célculos na saida rotor.
Grandezas Expressdes

Area do rotor radial A =pDghy
Trabalho especifico ideal | Weax = Us Vus
Velocidade periférica | Us =P Dw/60
A velocidade meridiana | Vms = Q/M,A
Componente tangencial dew | We, = Vi, /19Ps
Componente turbilhdo Vis =Us - Wg

Trabalho especifico dapa | Wea = MW

Trabalho especifico w=h,w,
Variacdo de pressio Dp, =wr

A tabela 4.5 fornece os dados de entrada da planilha 4.5 e par@metros caracteristicos da
bomba calculados, sem perda de generalidade, para seu ponto de operagéo, pois a planilha 4.5
determina os parametros da bomba para quaisquer pontos de operagdo em funcéo da sua
implementacdo no programa Excel (Microsoft Ins.).

Tabela 4.5- Vaores de entrada e pardmetros caracteristicos calculados para o ponto nominal.



21

Dados de Entrada Valores Parametros Caracteristicos Resultados
Diametro do rotor (m) 0,11 |Area () 0,0066
Vaz&o (m¥/h) 12,55 [Vazdo (m’/s) 0,0035
Rotacdo especifica (rpm) 3465 |Velocidade periférica-us (nVs) 19,96
Angulo de inclinaco das péas 41°  Velocidade relativa-wys (mVs) 0,64
Largurado rotor na saida 0,02 |Vaz&o no interior do rotor-Q; (m’/s) 0,0037
Rendimento volumétrico 0,95 |Velocidade meridiana-Vys (NVS) 0,56
Rendimento hidraulico 0,75 |Componente turbilhdo-v,s (M/s) 19,31
Deficiéncia de poténciam 0,77 Wpa (Jkg) 385,44
Pressdo de sucgdo (mmHg) -80,00 (Wpa(JKQ) 296,79
Poténcia no eixo (W) 15415 w (Jkg) 222,59

Variacéo de pressso-Dp (kPa) 222592,17
Poténcia cedida (CV) 1,06
Poténcia cedida (W) 775,81
Rendimento (%) 50,04
Pressdo de descarga (kpa) 222581,49
Press&o de descarga (kgf/cm?) 2,27
Pressdo de sucgéo (kpa) -10,68

Na tabela 4.5 o valor da pressdo de descarga alcanca 2,27 kgf/cm?, valor este, muito
proximo ao valor experimental, isto é para Q, = 12.55 a Puescarga Medida foi de 2,2 kgf/cm?
(ver tabela 4.1) Esta mesma planilha também traca os triéngulos de velocidades (Figura 4.5)
para 0 ponto de operagéo que se desgjar — novamente, sem perda de generalidade, apresentar-
se-a somente para 0 ponto nominal. O conhecimento do comportamento da cinemética do
rotor das turbobombas, em diferentes pontos de operacéo, é de fundamental importancia tanto
na operacdo das mesmas quanto Nos seus Processos de manutencao.

ENTRADA SAIDA
4=Vm4
W
"5
im5 Wa
U5
U4 =
@ (b)

Figura4.5 - Triangulo de velocidades: (a) na entrada do rotor; (b) na saida do rotor
4.3 ANALISE DE INCERTEZAS

O proposito desta secéo € estimar a incerteza de medicfes experimentais e de resultados
obtidos na se¢do 4.2 devido a erros aeatorios, e, assim, determinar a confiabilidade da
bancada de teste introduzida na secdo 4.1. Como exposto no Apéndice |1, a incerteza relativa
da altura manométrica H, da poténcia no eixo Pe, poténcia disponivel P e do rendimento total
h:, s8o dados, respectivamente, por:

A incerteza relativa da H € +1,9%, estando dentro dos limites aceitaveis, visto que a
incerteza do manbmetro de Bourdon ¢é + 1% do fundo de sua escala, segundo seu
fabricante.
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A incerteza de P também assume valores baixos - da ordem de +1,97% - e, portanto,
resultados confiaveis.

Ja as incertezas de Pe e h; - com este ultimo influenciado diretamente pelo primeiro -
apresentaram valores considerados demasiados (£ 10,97 %, para h; e + 10%, para Pe),
porém, com a utilizacdo de um multimetro mais preciso, estes valores podem ser
minimizados. O multimetro utilizado apresenta uma incerteza de + 3% do valor do fundo
de escala para a grandeza que desgja-se medir.

4.3 DETERMINACAO DO EMPUXO

Esta secdo objetiva sistematizar um procedimento para a determinagdo de empuxo em
rotores radiais, de modo a selecionar os mancais a serem empregados. Tomando como base os
parémetros caracteristicos da bomba ensaiada na secdo 4.2, e, por falta de informagdes de
cardter construtivos por parte de seu fabricante, foram estimados os seguintes valores:
didmetro do labirinto de vedagdo L1, D; = 0,06m e didmetro do eixo — incluindo possiveis
luvas — Deixo = 0,030m.

A velocidade relativa sera dada pela equagédo(16):

_ 2pw _ 3,1415* 2* 3465rpm
60 60
O trabalho especifico paraH nominal fica

=362, 85rad/s (16)

w=gH =9,81m/s’ * 25,37mCa = 248, 9J/kg (17)
o trabalho especifico de pressio estética sera

22 2 2
w, =w-Y6~ Y3 = 248 91 w = 229,811/ kg (18)

a velocidade periférica é dada pelo produto w x rs, sendo o raio do rotor de 0,055m, ustera o
valor de 19,95m/s, e a partir da equacéo(10), pode-se calcular aforga resultante Fi:

2 Y
y 2229, 81ki 5B :5 ;
F, = 3,1415* 1000 g *(0,03°m?*- 0,015°m?)* € g U= 400N (19)
362,85 > U
A partir da equagdo(12), encontra-se o valor de F:
F, =1000<9+ 12,56 ™, 5 07— =10, 71N (20)
me 3600 s
A forcaresultante de empuxo axial, dada pela equagéo(13) ser&:
F, =389,28N (21)

Como a carcaga da bomba estudada possui uma configuracdo concéntrica, os calculos
de empuxo radial ndo foram executados (ver secéo 2.2.2).
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5. CONCLUSOES E PERSPECTIVAS FUTURAS

Neste trabalho, introduziu-se um estudo tedrico e experimental de bombas centrifugas,
com a determinacdo do tridngulo de velocidade, salto energético, rendimento total,
capacidade, poténcia Util fornecida ao seu eixo, empuxo axial e levantamento das curvas
caracteristicas bomba.

Apos a introdugdo da cinemética e dindmica dos radias, utilizando a banca de teste de
turbobombas o Laboratério de Mecanica dos Fluidos Aplicada e Computacional (LAMAC)
do Departamento de Engenharia Mecanica da UFRGS, procedeu-se a0 levantamento
experimental das curvas caracteristicas de altura manométrica total e poténcia no eixo e
rendimento total versus sua vaz&o de uma bomba centrifuga de 3 CV e 3465 rpm a 60 Hz
manufaturada pela Zegla Industria de Méguinas para Bebidas Ltda. Finalmente, apresentou-se
em anexo a andlise de incertezas das medidas realizadas, visando dar a confiabilidade da aos
experimentos realizados.

Sobre os resultados obtidos, destacamos que o rendimento da bomba ensaiada
apresentou-se um pouco aquém do esperado e a sua altura de recalque apresentou uma
pequena variagdo com a vazao recalcada. Este comportamento é tipico de rotores com grandes
angulos de inclinagéo das pas na saida do rotor e estes formados por um grande nimero de
pas. O célculo do empuxo axial no rotor da bomba foi introduzido de maneira preliminar,
objetivando mais introduzir uma sistemédtica para sua avaliagdo do que a andlise dos
resultados propriamente ditos. Isto deve ao fato de se estar analisando uma bomba de
peguenas dimensdes, nas quais problemas como dimensionamento e selecdo de mancais néo
se faz relevante. Entretanto o procedimento gerado neste trabalho ser& objeto de aplicacéo e
selecdo de mancais em grandes de porte, como bombas de irrigagdo, bombas da indistria
petrolifera e de centrais hidroelétricas.

Por ultimo, como perspectivas futuras do trabalho, um estudo de possiveis alteracdes de
projeto da bomba ensaiada, tais como, projeto do sistema diretor em voluta, montagem de
Varios rotores na mesma carcaca e otimizacdo do nimero e formato das pas do rotor. A
simulagdo do escoamento aravés do sistema rotor-voluta € uma opgdo gque cada dia se torna
mais viavel e necesséria.
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APENDICE | —CINEMATICA E RENDIMENTOS DE TURBOBOMBAS

Um escoamento complexo, como 0 gue ocorre no interior de uma bomba centrifuga,
podera ser considerado permanente se observado de um sistema fixo ao seu rotor (referencial
inercial). Esta abordagem, quando aplicada ao rotor de uma méquina de fluxo, possibilita o
estabelecimento da cinematica do escoamento no interior de rotor, a qual é formulada pelo
denominado Tridngulo de Velocidades (HENN, 2001).

vV=w+u (A.D)

onde v representa a velocidade absoluta do fluido de trabalho (mVs); w, a sua velocidade
relativa (m/s) e u, a velocidade periférica de um dado ponto do rotor (nVs). A velocidade
absoluta considera 0 movimento da particula fluida do ponto de vista de um observador fixo a
carcaga da méquina de fluxo (descrevendo atrajetéria AE'B” da Figura A.1), enquanto que na
velocidade relativa, o observador estd solidério ao rotor, acompanhando o deslocamento da
particula ao longo de suas pés (descrevendo a trgetéria AEB da Figura A.1). A velocidade
periférica € dada pelo produto vetorial @  r, onde w é a velocidade angular (em Hz) da
méquina com o vetor posicao r (em m) do ponto do escoamento considerado em relagdo ao
referencial movel. Na figura A.1, definimos ainda a como o angulo entre as velocidades u e
v, eb 0 angulo entre w e 0 sentido negativo de u.

jon
oF

~olo - ——Clo

o |o

w |

FiguraA.1 - Escoamento através do rotor de uma bomba centrifuga. (Fonte: HENN, 2001)

A equagdo (A.1), além de relacionar as velocidades envolvidas no rotor da maguina,
também introduz par@metros de vital importancia para seu projeto, como as componentes
meridiana v, (NVs) e de turbilhdo v, (m/s) da velocidade absolutav. A primeira esta ligada a
capacidade Q (m*/s) da méquina. Para bombas centrifugas, escreve-se:

v, = Q. (A.2)
p Db

onde D (m) € o didmetro de um dado ponto do rotor e b (m) a largura de suas pas. Ja a

componente de turbilho esta relacionada ao salto energético da méquina através da equagéo

de Euler desenvolvida na proxima secéo.

A figura A2 mostra o triangulo de velocidades para méquinas de fluxo, apresentando a

disposicéo de suas componentes.
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FiguraA.2 - Tridngulo de velocidades genérico para méquina de fluxo. (Fonte: HENN, 2001)
A.1 EQUACAO DE EULER PARA TURBOMAQUINAS

A andlise ideal das maguinas de fluxo supbe um rotor com nimero infinito de pés, e
consequentemente canais de espessuras infinitesimais entre as mesmas, condigdes estas que
permitem assumir um escoamento unidimensional ao longo das pas. Assim, 0 aumento de
pressdo no interior de uma bomba centrifuga ideal, desprezando variagBes de energia
potencial, pode ser decomposto em duas transformagdes de energia independentes, porém
simulténeas. Uma delas é a transformagdo da pressdo estética (Weg, €m JKg), expressa por

P P, _ U, W "3

W =
e r 2 2

onde ps e ps S30 as pressdes na saida e entrada do rotor, respectivamente, em Pa, r € a massa
especifica do fluido de trabalho, em kg/m® e demais grandezas com o significado acima
descrito. O primeiro termo da equagdo (A.3) traduz o aumento da pressdo decorrente da forga
centrifuga sobre o fluido de trabalho, enquanto que o segundo expressa a transformagéo de
energia cinética em estética no interior do rotor.

Outra forma de aumento da energia de pressdo € pela transformacéo da energia de velocidade,
ou energia especifica de pressdo dinamica (Wgin, €m JKQ):

Vi - V)

> (A.49)

Win =

onde vs e v, tem o significado acima mencionado. Através da aplicacdo das relacOes
trigonométricas dos tridngulos de velocidade da entrada e da saida do rotor da méguina
(Figuras A.1 e A.2) chega-se a dita equacdo de Euler para méquinas de fluxo,

Wy = W + Wy = UgVis = UV (A.5)
onde wy é o0 salto energético especifico de um rotor ideal, em Jkg, € vus € vys tém o

significado acima descrito. Baseado em wy define-se 0 torque Ty exercido pelo rotor ideal
sobre o fluido de trabalho, com relagdo ao eixo derotagédo, em J,

Ty =r Q(r5vu5 - r4Vu4) (A.6)

comr, Q, r evys e vy jadefinidas anteriormente. A poténcia Py (W) necessé&ria para acionar
0 eixo de um rotor ideal, responsavel pelo acréscimo de energia wy , € dada por:
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R, =wT, =1 Qw, (A.7)
comr, Q,w, Ty ewy jadefinidas anteriormente.
A.2 PERDAS DE ENERGIA EM MAQUINAS DE FLUXO

Nas méguinas de fluxo com rotores de nimero finito de pas — ditas reais — deve-se
considerar as perdas na transferéncia de energia entre o rotor e o fluido de trabalho,
classificadas como perdas internas e externas. Dentre as perdas internas, destacam-se: (a) as
perdas hidraulicas (e,) decorrentes do atrito do fluido com as paredes da carcaga e rotor da
méquina, da dissipacdo energética por mudanca brusca de secéo e direcdo de seus canais e do
choque do fluido com o bordo de ataque das péas quando a méquina opera fora de seu ponto de
trabalho; (b) as perdas por fugas provenientes dos vazamentos (rh, ) do fluido através da

folga entre anéis de desgaste (rotor e carcaga) e furos de balanceamento hidréulico; (c) as
perdas por atrito de disco (Pa) em funcéo de o rotor trabalhar imerso no fluido de trabalho;
(d) as perdas por ventilagdo em maquinas de admissdo parcial (HENN, 2001). As perdas
externas ou mecanicas decorrem do atrito nos mancais e dispositivos de vedag&o por contato.
Afim de quantificar as perdas de energia acima, definem-se 0s respectivos rendimentos:
rendimento hidraulico (hy), rendimento volumétrico (hy) e rendimento de atrito de disco (hJ).

h. = w : h, = i th, = (W+ep)(m+mr)
"wre, Y bty 7 (w+e)(h+iy)+ P,

(A.8)

com e, (Jkg); rhe rh, (kg/s), e Pa (W) definidas anteriormente. A partir das equacdes (A.8),

introduz-se o chamado rendimento interno (h;) da méquina, com P; (W) denotando a poténcia
interna da maquina efetivamente entregue ao fluido:

h, :g:hhh h (A.9)

Finalmente, considerando também o rendimento mecéanico h =P/P, onde P. (W) é a

poténcia entregue no eixo da méaquina pelo equipamento acionador, defini-se o rendimento
total

h, :%W:hmhhhvha (A.10)

e

APENDICE Il — ANALISE DE INCERTEZAS

Estimando o intervalo de incertezas das medigoes.
- Pressdo de descarga: Lida por mandmetro tipo Bourdon com fundo de escala de 4
kgf/cm? com uma incerteza de 1% do fundo de escala+0,04 kgf/cn.
Pressdo de sucgdo: lida por um vacubmetro com fundo de escala de -760mmHg uma
incerteza de 1% do fundo de escala + 7,6 mmHg.
Corrente: lida por um multimetro com fundo de escala de 15 A com incerteza de 3%
do fundo de escala + 0,45A
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Tensdo: lida com multimetro com fundo de escala de 400V com incerteza de 3% do
fundo de escala+ 12V.

Vaz&o: lida pelo medidor Coriolis com incerteza de + 0,15 % da verdadeira vazéo.
A incertezarelativa da altura manométrica total seré dada pela equacdo(11):

1/2

eaqod T, O, ®H, 0 &g H 64
Up, + Yo7 Up+ te or Yo = TU
H Ty g éHM “g EHIQ “g @
Uy =ié 2 , (11)
&, TH. uo &, MH 0@ 0 d
&H 1Q, QQH'”Zu ﬂgHﬂZs s 0
Sendo a atura manomeétricatotal expressa pela equacdo (12):
Pa- Ps, Vg
H=P P Yo Ve g (12)
g 29
As derivadas ficam:
H_1 o, H_1 a3
R 9 R g
M_wg M. 3 as
1-[Qd p Dd 29 ﬂQs p Ds 29
Moo e Moy (15)
1z fiz,
Substituindo as equagtes (13), (14) e (15) na equagdo (11), fica:
S, 1 6 1 32 of ,BQ 32 gu’
u, =té&-9%=u 2+a§&—u 9 g@diu 9 Q—QuQ+l'J (16)
g&Hg g & Hg g &H p°Di2g Hp*D;2g gy
ép; 1 o, P 1 o, 102400 ., 1024Q¢ U
U, =tgH?g® ™ H?g® " Hp'Di4g’  HP'Dl4g’ (17)
c C

A incertezarelativa da altura manométrica H, dada pela equacdo(17) assume um valor de
+ 0,019 ou + 1,9%.

A incerteza relativa, para a poténcia no eixo (equacdo(18)), sera dada pela expressio
(29).

Pe=+/3Vicosf h (18)
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L2
&V fPe & el fPe o2 aCod fPe 6 U
= o W= + Ucog + U

%Peﬂv o SPe m's 8 Pe fCod g U
U =% P u (19)

e motor ﬂpe uh O l:l

ge% Pe ﬂh motor e ﬂ H
Asderivadas das variaveis, estéo expressas na equagdo(20):
ﬂWPe - \/éICOSf hmOtor e ﬂpe \/é motor (20)
e equacdo(21) determina a incerteza relativa para a poténcia no eixo:

A 2 2 2 2,2

upe-i.g(uv) +(u, ) +(0)" +(0) u (21)

A incertezarelativa da poténcia no eixo chega ao valor de + 0,10 ou + 10%, visto que a
incerteza da corrente e tensdo entram na equagdo elevadas ao quadrado, elevando a incerteza
da medida. Suas incertezas sdo de 3% do fundo de escala do aparelho.

A incerteza da poténcia disponivel (equacao(23)), é dada pela equacdo(22):

\]JZ

eéé)ﬂP O a—;HﬂP o 6EJ1TP Ou

=+ —Uu - 22
R TE ORL PR TE TRAF AT #2
o OQH*7355 -

75
A 2 2 2‘”2
upziqu) +(u ) +(0)g (24)

A incertezarelativa da poténcia cedida ao eixo, equagdo(23), serade + 0,0197 ou +1,97%
O rendimento (equacao(26)), tera sua incerteza relativa expressa pela equacao(25):

1/2

+eaEP‘Hh o BEP‘ﬂh g U

+ u o+ U 25
u = %h P Pg (}h ﬂP QEI ( )
P
h =— 26
p (26)
, 2 5312
U =£§us) +(ug) Y (27)

o rendimento tem sua incerteza influenciada pala incerteza da poténcia no eixo, com valor de
+0,1097 ou * 10,97 %.



