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Capitulo 1 - Introducéao

Pode-se dizer que as maquinas de fluido sdo um dos pilares
fundamentais da industria e das centrais elétricas modernas.

Encontra-se maquinas deste tipo desde em aplicacbes de geracdo de
energia até eletro-domésticos, passando por siderargicas, industrias de papel
e celulose, mineracdo, petro-quimica e outros inUmeros processos.

Quase sempre estas maquinas estdo associadas a motores ou
geradores elétricos de diversos tipos e caracteristicas.

Devido a esta importancia, sempre se busca uma melhor associa¢ao
destes elementos, visando:

- Maior desempenho do conjunto;

- Menor consumo de energia ou maior geracdo de energia;
- Menores custos de operagdo e manutencao;

- e outros objetivos mais especificos.



1.1) Classificacdo das maquinas de fluidos

As maquinas de fluido, podem ser classificadas em dois tipos basicos:
maquinas de fluxo e de deslocamento positivo.
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Méaquinas de fluxo: S&o assim designadas pois o fluido de trabalho passa de
maneira continua pelo elemento principal da maquina, o rotor.

Maquina de deslocamento positivo: S&o assim chamados porque o fluido
realiza trabalho (ou consome trabalho) somente em wuma fase do
deslocamento do elemento principal (pistdo, palheta etc.).

Maquina Térmica: E a maquina que trabalha com fluido considerado
compressivel, ex., gas ou vapor d'agua.

Méaquina Hidréaulica: E a maquina que trabalha com fluido considerado
incompressivel dentro da faixa normal de pressdo, ex., dgua ou 0leos.

Maquina Motora: E assim designada a maquina que retira trabalho mecanico
(torque x rotacdo) da energia contida no fluido.

Méaquina Geradora: E assim designada a maquina que fornece energia para o
escoamento do fluido.




Exemplos:

Maquinas de Fluxo Hidraulicas:

Fluido -> Agua e outros liquidos:
Maguina Motora:

Turbinas hidraulicas.
Maquina Geradora:

Bombas hidraulicas.

Fluido -> Ar e outros gases:
Maquina Motora:

Turbinas edlicas.
Maquina Geradora:

Ventiladores e exaustores

Maquinas de Fluxo Térmicas:

Motora: Turbina a vapor.
Geradora: Turbo-compressor.




Exemplos: -

Maquinas de Deslocamento Positivo Hidraulicas:
Motora (poucas aplica¢des): Turbina de palhetas

Geradora: Bombas de engrenagens

Maquinas de Deslocamento Positivo Térmicas:

Motora: Motor de combustéo interna. <

Geradora: Compressores de ar.




1.2) Classificagdo das maquinas hidraulicas quanto ao escoamento

Maquinas de fluxo hidraulicas

Tipo Tangenciais Radiais Diagonais Axiais
turbinas turblna§ M|t~chel- turbinas Francis | turbinas Hélice,
Banki (acéo) L

Motora Pelton . : rapida Kaplan e Bulbo

(acio) turbinas Francis (reacio) (reacéio)

¢ lenta (reacdo) ¢ ¢

bombas e bombas € bombas e

. . ventiladores . .
Geradora ventiladores radiais ) ) ventiladores axiais
(reacéo) diagonais (reacéo)
(reacéo)

Figura 1.1 - Tipos de maquinas hidraulicas
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ventiladores radiais | Ventiladores diagonais | Ventiladores axiais
(reagao) (reagao) (reagao)




1.3 - Exemplos de maquinas hidraulicas

N°de | P sceom | P H Q n ) .
Local turbinas HEXWD = L pom [Fr‘ﬁ" [;1”3;}"5? [RPM] Tipo Fabric.
Francis Extra-
Paulo Afonso 111 4 884.000 | 220.000 | 83,5 | 283 |138,5| Répida-15 | Véith
R. S. Francisco - BR pas
Estreito Francis Extra-
Rio Grande - BR 6 1.152.000 | 182.000 | 60,8 320 112,5 RaplIgI?S- 15 Viith
. . Francis Rapida| Véith
Rio Sungari 86.000 69 147 125 17 pés 1939
Saucelle Francis Rapida
Rio Douro-Port/Esp 4 63.500 62 117 150 15 pas Viith
Ixtapantongo 1 55.800 | 311 20,35 500 | Francis Lenta Véith
Rio Tilostoc - Meéx. 2 - - - - _ ol
Usina Suica 2 16760 | 240 | 8 | 750 |FrandisLlenta | Véith
ES - BR
Usina Graminha Francis
Rio Pardo - SP - BR 2 41.900 105 49 257 Normal Vaith
Macaaua I Francis Extra-
acag 6 441.000 | 65.000 40 190 116 Rapida - 15 Vaith

Rio Caroni - Venez.

pas
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Tipe: Francis Rapida;

N° de Turbinas: 18 + 2 de reserva = 20;
Poténcia Unitaria Maxima: 740.000 [kW];
Altura de Queda Nominal: 118,40 [m];
Vazao maxima: 710 [m?/s];

Rotagdo nominal: 91,6 [RPM];
Fabricante: MEP - Mecanica Pesada -
Taubaté - SP - Brasil




Iguacu - PR - BR

Regulagem

N® de Pméx total Pun nom Hnom Qun noem n i 5
Local turbinas | [kw] | [kw] | [m] | [m¥s] | [ReM] Tipo Fabric.

A " Kaplan - 8 pas
Trés Marias Viith
R. S. Francisco - BR 6 450,000 | 67.000 50 150 163,6 Dupla 1958-67

Regulagem
] ] Kaplan - 5 pas
ambactr ?{,f;ji”ust 4 | 102300 | 24000 | 11 | 2515 | 83.4 Dupla Voith
) Regulagem
Kaplan - 4 pas
Wallsee
Rio Donau - Austria 34.500 9,6 408 65 Dupla Vdith
Regulagem
L Kaplan
Sackngen 18.600 | 7,95 | 256 60 Dupla Voith
Regulagem
Gri Kaplan - 5 pas
Bad Warishofen
Rio Wertach 2 1.020 9,45 12,5 300 Dupla Vdith
Regulagem
m =Y
Ering (Run of River) 3* 25.300 | 10,18 291 68,2 Kap[l)aL|I1pI;5 pas VGith
Rio Inn 1 1340 7,75 21,35 214 Requlagem
Ryborg - Schwoerstadt
Alto Reno 29.400 11,5 350 75 Kaplan Vaith 1929
Rincon del Bonete
Rio Negro - Uruquai 33.525 32 114 136 Kaplan Vaith
Kaplan - 5 pas
Aschach 67.800 | 15 500 | 682 Dupla  |Voith 1964
Rio Danibio - Aust.
Regulagem

- Kaplan
siebenbunn 8195 | 626 | 167 250 Dupla Veith 1922
Austria

Requlagem
) Kaplan
1 |Salto Grande 4 4200 | 142 34 257 Dupla Voith




N® de

pméx total

pun nom

HI'\DI'\'I

QL.II"I nom

Local n Tipo Fabric

turbinas| [kwW] [kW] [m] | [m3/s]| [RPM] P )

o 3 45.517 | 719,5 9 Lenta/Normal | Charmilles
Cubatao 3 67877 | 7195 | 12 Normal Véith
Sao Paulo - BR 3 |330:000) 6oe77 | 71095 | 12 | 390 Normal | Allis Chalmers
Parigot de
souza 4 |246.900| 61725 | 7143 | 10 | Si4 Rapida Charmilles
Rio Capivari -

PR.
Canastra
Rio Santa Cruz- 2 24348 | 3146 | 10,8 450 Extra-Rapida Vevey
BR
Poco Fundo o

. ~ 2 2207 300 1,0 720 Normal . .
E‘é’ Machado 1 5500 | 300 | 2,2 | 600 Rapida | Morgan Smith
Macabu 3 3295 317 1,3 722 Rapida Hitachi
Rio Macabu - BR 2 3295 317 1,3 722 Rapida Charmilles
Sao Bernardo
R. S. Bernardo- 3 1471 600 0,3 1200 | Lenta/Normal | Escher Wyss

BR




Caracteristica  H(mCA) x Q (m?/s)  para turbinas
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Capitulo 2 - Grandezas de funcionamento

‘ 2.1) Introducéao

E de fundamental importancia para o dimensionamento e estudo do
comportamento das méaquinas hidraulicas o conhecimento das grandezas que
influenciam no seu funcionamento. Estas maquinas tem seu funcionamento
definido através de trés grandezas basicas distintas, consideradas como
caracteristicas fundamentais das maquinas hidraulicas:

| Q - Vazdo - [m®/s]

representa o fluxo de material liquido ou gasoso através da maquina.

H - Altura de queda (turbinas) - [mCA]
H - Altura de elevacdo (bombas) - [mCA]
Ah - Diferenca de presséo (ventiladores) - [N/m?]

representa a variacdo de energia especifica do fluido através da maquina.



n - Rotacdo da maquina - [RPM]

representa a caracteristica cinematica da maquina.

As duas primeiras grandezas tem sua conceituagdo definida a partir dos
principios da mecéanica dos fluidos e a Ultima é decorrente dos principios da
fisica (cineméatica dos corpos rigidos) aplicada a maquinas hidraulicas.

Além das grandezas fundamentais sdo importantes as grandezas
derivadas, como a poténcia hidraulica, poténcia mecéanica (aqui denominada
poténcia efetiva), torque, o rendimento total e outras como veremos neste
capitulo.

\ 2.2) Vazao

A mecanica dos fluidos define vazdo como o volume de fluido que passa
através de uma secdo qualquer na unidade de tempo, e vazdo em massa a
quantidade de massa (kg) que passa na secdo na unidade de tempo. Esta é
determinada com base no principio da conservacdo da massa:



m= jp\?.ﬁdA
SC

Esta equacao é simplificada se considerarmos uma velocidade média V
uniforme e perpendicular a secdo de area A, e escoamento incompressivel
(massa especifica constante):

m = pVA

A vazdo em volume é a vazdo em massa dividido pela massa especifica.

Q=—=VA

m
p

Esta equacdo é utilizada para se calcular a velocidade normal a secéo
de escoamento quando conhecemos a vazdo (em volume) e a area, ou a
vazdao em funcdo da velocidade média e da éarea perpendicular a esta
velocidade.




‘ 2.3) Variacao de energia especifica \

‘ 2.3.1) Altura de Queda (turbinas) ‘

A conceituacdo da altura de queda de um aproveitamento hidroelétrico
(fig 2.1), composto de uma turbina de reacdo e demais equipamentos
complementares, é feita através do balanco de energia entre as se¢fes de
entrada e saida da maquina.

. Patm

E importante notar "™
gque a secdo de saida, ponto
1, foi considerada depois do
tubo de succdo, fazendo
com que este seja
considerado parte integrante
da maquina, uma vez que
este elemento participa da
transformacéo de energia.

Eixo




A altura de queda € definida como a diferenca de alturas, entre as
secOes de entrada 2 da maquina e de saida 1, convenientemente escolhidas.
Aplicando a equacdo de Bernoulli para ambas as secdes 1 e 2, e adotando
como referéncia para as alturas de posi¢cdes o nivel de jusante, entdo obtem-
se:

Paraasecdo 2 : |H,=(P,/v+Pum/v) 22, +V7/29+2Z,

Paraasecdio 1 : [H,=p,/y+V?/29+2Z,

onde:
H, , Hy - Altura (nivel energético) na entrada e na saida da maquina .

p2/y - Altura de pressdo obtida no manémetro, na segdo 2 (Relativa).
p1/y - Altura de pressdo na secao 1 (Absoluta).

Patm/y - Altura de pressdo equivalente a pressao atmosférica (Absoluta).
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Fig 2.1 - Aproveitamento hidroelétrico com turbina de reacéo.

V,%/2g - Altura equivalente a energia cinética na secéo 2.
V:%/2g - Altura equivalente a energia cinética na secéo 1.



+a, - Correcdo da leitura do mandmetro, relativa a altura da

referéncia do instrumento ao centro da se¢éo 2. O sinal da corre¢cdo depende
da posi¢cdo do manometro.

Z, ,Z, - Altura de posicdo das secdes 2 e 1 relativas ao nivel de
referéncia.

A diferenca H,-H; é a altura de queda H para turbinas de reacéo
(considerando o tubo de succ¢do como parte da turbina):

H=H, _le(pZ/y—I_patm/Y)iaz +Z, +(V22 _V12)/29_(p1/y+21)
Como na secdo 1 a pressao absoluta atuante € a pressdo atmosférica
mais a coluna de agua (em termos absolutos) Z; ao desprezarmos as perdas

no escoamento da secdo 1 até o nivel de jusante - ponto 0, podemos entédo
escrever de acordo com as convencdes adotadas:

pl/Y+21:patm/y (Z1:<0)



Logo, H pode ser reescrito como sendo:

H=p2/y4_ra2+(V22—V12)/2g+Zz

Essa maneira usada para determinar H € chamada de processo
manomeétrico, o qual permite a obtencéo da altura de queda de instalacdes em
funcionamento. Conforme a instalacdo pode desprezar alguns termos desta
equacao.

De outra maneira, quando € necessario 0 conhecimento de H a partir da
altura bruta, Hb, o processo de determinacdo de H é chamado de processo
analitico. Na fig 2.1 representamos graficamente a altura de queda, H, bem
como todas as parcelas. Podemos entdo escrever:

H=Hb-h, -V?/2g

onde:
Hb - Altura bruta ou desnivel entre montante e jusante.
h,; - Perda de carga total do nivel de montante até a secéo 2.

V,%/2g- Altura equivalente a energia cinética na sec&o 1.




Da mesma maneira que obtivemos a altura de queda para maquina de
reacdo, vamos determinar H para uma usina de alta queda equipada com
turbina de acéo (fig. 2.2).

Aplicando a equacédo de Bernoulli nas sec¢des de entrada 2 e de saida 1,
obtemos as alturas correspondentes:

Paraasecdo 2 : H,=p,/y+P../v+a, +VZ/29+Z,
Paraasecdo 1 : H,=p,/y+V?/29+2Z,

Neste caso a se¢do de saida 1 é considerada no ponto em que o jato
(bipartido) - apds transferir energia para o rotor - € desviado e por gravidade
chega ao canal de fuga.

A diferenga entre as energias nas segOes 2 e 1 fornece a altura de
gueda:

H:Hz _le(pz +patm)/7iaz+(\/22 _Vlz)/29+22 _(pl/Y"'Zl)
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Fig 2.2 - Aproveitamento hidroelétrico com turbina de acao.

Analisando a equacédo para H e a fig.2.2, podemos dizer que:



P./Y =Pam/v (0 jato estd em contato direto com a atmosfera).

VZ/2g=0 (altura de velocidade desprezivel relativamente a altura de

pressao na entrada da turbina)
Z,=2, (duas sec¢des no mesmo plano).

Desta forma resulta a altura de queda:

H=p,/y+a,+V2/2g

2.3.2) Altura de elevacdo (bombas)

Para estabelecer o conceito de altura de elevagdo, consideramos a
instalacdo de bombeamento da fig. 2.3 . Nestas instalacdes a se¢do de saida 2
esta localizada no flange de saida e a secdo de entrada 1 no flange de
entrada. Os reservatérios de montante e jusante podem estar pressurizados,
sob vacuo ou abertos a atmosfera. Atuam nas superficies do liquido nestes
reservatorios as pressdes absolutas py e p; para o0s reservatérios de montante
e jusante, respectivamente.
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Fig 2.3 - Instalagcdo com bomba hidraulica.

Aplicando a equagédo de Bernoulli obtemos:



Hasz/V+Ve,2/29+Z3
H, =p,/y+a, +V?/2g+Z,
H,=p,/y+a, +V:/29+2Z,
Hosz/Y+Vc>2/Zg+Zo

A diferenca H, - H; € a altura de elevacdo para a bomba da instalacao:

Ho—Hi=H=(p2—pu)/y +(VZ - V2)/29+(Z, - Z,) + (+a, + a,)

Este também é chamado método manométrico, que permite a obtencao
da altura de elevacdo de instalagbes em funcionamento. Também conforme a
instalacdo pode-se desprezar alguns termos desta equacao.

Pelo exposto, vimos que essas grandezas sdo determinadas através da
medicao na instalagdo em operagao. Nos casos de especificagdo de bombas ou
projeto de instalagBes a altura de elevagéo é obtida da altura estatica ou bruta
mais as perdas de carga nas tubulacBes de succdo e recalque. Este € o
método analitico para determinacdo da altura de elevacéo:




H=H_, + hpS + hpr

H. =H; —H, - Altura bruta de elevagéao
hps - Perda de carga na succ¢ao
h - Perda de carga no recalque

pr

A altura bruta de elevacdo sera dependente da pressdo existente nos
reservatorios , pu € p; . Se estes reservatorio estiverem abertos a atmosfera (o

que normalmente acontece) teremos pu=p;=pa. Desprezando as velocidades
V3 e Vy, teremos:

Heo =25 -2, logo: H=2Z,-Z,+h,+h,




2.3.3) Diferenca de pressdo (ventiladores)

O conceito de diferenca de pressdo é o equivalente a altura de elevacéo
para ventiladores. Normalmente usa-se a equacao de Bernoulli de outra forma.

Considerando o esquema de instalacdo com ventiladores da fig.2.4,
onde as camaras podem representar salas, camaras frigorificas, ou a propria
atmosfera, apresentando uma determinada pressdo absoluta. Entéo,
aplicamos a equacao de Bernoulli para as varias sec¢oes:

V2 V7
YoHo =P + p02 &+ Yolo v.Hy =p; + 9121 +v.4,
2

V2 V
v.H, =p, + p22 2+ V.2, 1 YsH; =p; + 932 S+ V33
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Fig.2.4 - Instalacdo com ventilador



A diferenga de presséo total, Apw:, do ventilador pode ser determinada
pelo método manométrico, e corresponde a diferenca y,H, - y;Hy . Se
desprezarmos a pressao devido as alturas yZ, nas secdes 2 e 1, simplificamos
Aprot para:

p2V22 - p1V12

Aptot = (pz - pl) + 2

E importante observar que devido a compressibilidade dos fluidos com
0S quais os ventiladores trabalham, a massa especifica pode variar de uma
secdo para outra. Os fatores que influenciam nesta variacdo s&o: a
temperatura e a velocidade.

Com os devidos cuidados, pode-se considerar que o ar € incompressivel
para velocidades de no maximo 100 [m/s].




2.4) Rotacgéo

Para maquinas motoras (turbinas), estas sdo correntemente acopladas
a alternadores (geradores de CA) que devem trabalhar com rotacdes sincronas
constantes. Essa rotacdo sincrona depende do numero de pares de pdlos do
gerador e da frequéncia da rede elétrica a qual esta ligada a maquina.

n=—— onde:

f=frequéncia da rede (Brasil - 60 Hz);
p=pares de pélos;
n=rotacdo sincrona.

Para pequenas maquinas motoras (turbinas instaladas em pequenas
centrais hidrelétricas), trabalha-se normalmente com 1800 ou 1200 [RPM]
utilizando alternadores de 2 ou 3 pares de pélos, que sdo mais baratos.




Francis Turbine Generator Unit



Neste caso, para adequar a rotagdo da turbina ao gerador, utiliza-se
sistemas de transmissdo com correia ou, com maior eficiéncia, através de
engrenagens.




Para maquinas geradoras (bombas e ventiladores) a rotacdo é fornecida
pelo motor de acionamento, o qual se for elétrico de CA, opera com rotacdes
praticamente constantes.

A rotacéo sincrona do motor
dependera do numero de pares de
pélos (normalmente 3600 ou 1800
[RPM]), dada pela mesma equacéo
anterior mostrada para geradores.

Com o objetivo de se ter uma
rotacdo na maquina diferente da
rotacdo do motor, utiliza-se
transmissdo por correias (comuns
em ventiladores), por engrenagens
ou outro tipo de redutor ou
amplificador de rotacéo.




Maquinas motoras (turbinas)

/ Rede Elétrica
(60 Hz)

_ : Gerador /

Fluido Turbina

N

Elétrico

Torque Variavel - 5
Rotagéo Cn::n'stalntee<|:p°‘e"‘3'a Variavel

Maquinas Geradoras (bombas e ventiladores)

Rede Elétrica
Bombas / (60 Hz)
Fluido M,Ot_or /

Ventlladores Elétrico

Torqug_\.a’arlavel .. Poténcia Variavel
Rotacéo pode ser variavel



2.5) Poténcias e rendimento

A poténcia é efetivamente a grandeza mais importante em termos de
custos envolvidos em uma instalacdo. Esta grandeza define a quantidade de
energia por unidade de tempo gerada por maquinas motoras (turbinas) ou
consumida por maquinas geradoras (bombas e ventiladores).

2.5.1) Poténcia hidraulica

Aplicando a lei da conservacdo da energia, definimos a poténcia
hidraulica como sendo o produto do peso de fluido que passa através da
maquina, por unidade de tempo, pela altura de queda ou elevacdo. Este
conceito é utilizado para bombas e turbinas hidraulicas da seguinte forma:

Ph=yQH=pgQH [N.m/s] ou [W]




Entdo, poténcia hidraulica € a poténcia (energia hidraulica por unidade
de tempo) entregue a turbina, ou a energia hidraulica por unidade de tempo
entregue ao fluxo pela bomba hidraulica.

Para ventiladores, a poténcia hidraulica é definida da mesma maneira, e
€ expressa como sendo o produto da vazéo pela diferenca de presséao total:

Ph = Q Apy

2.5.2) Poténcia de eixo e rendimento total

A poténcia de eixo, Pe , € definida como sendo a poténcia entregue pela
turbina ao gerador ou a poténcia consumida pela bomba ou ventilador
entregue pelo motor. A poténcia de eixo relaciona-se com a poténcia
hidraulica através do rendimento total da instalacdo (menor que 1).

Ph

Pe
: ~ L . P

Para instalages com maguinas motoras (turbinas): N = P_e

h

Para instalagbes com maquinas geradoras (Ibombas e ventiladoresl): n, =




‘ 2.6) Abertura do distribuidor (Sistema diretor)

As turbinas hidraulicas normalmente trabalham com reguladores de
velocidade, cujo objetivo é manter a rotacdo constante. Estes reguladores
atuam no chamado distribuidor, regulando a vazdo que passa pelo rotor.

Portanto, a abertura do Py rr
distribuidor (ou posigéo do s / T BT
sistema diretor) é também uma 77 = _/'j'_:'y,c/;

i R Y
grandeza de funcionamento. 7 Ia £

Normalmente tem como ey AN ot o
nomenclatura a letra grega a. w'.,;’:-'-.:.:f.niz.-:m:/ ;’ 7
Jr72! 7
Outra grandeza de 7 0
A , e p // /// L 7 ///
funcionamento é a posicéo das @ / / y 777

pas em turbinas Kaplan de pas
moveis, denotada por .

Fip. 318 Conte longitudieal de uma kg Raplin,



A-A 1110 7
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‘ 2.7) Curvas caracteristicas de turbinas hidraulicas

‘ 2.7.1) Campo bésico de funcionamento

Para uma determinada turbina pode-se obter em ensaio o chamado
"diagrama de colina", fig.2.5 , onde mantendo a rotacdo constante varia-se a
altura de queda e a abertura do distribuidor, medindo-se a vazéo
correspondente.

‘ 2.7.2) Curvas de operacdo ou de recepcao

Sao curvas obtidas no ensaio de recepgdo (normalmente contratual) da
maquina instalada. Estas curvas sdo obtida com H constante e nominal e n
(rotacdo) constante nominal, fig.2.6, variando-se a abertura do distribuidor e
medindo poténcia e vazdo e calculando-se o rendimento total (neste caso
adota-se o rendimento do gerador e o rendimento seria 0 rendimento total da
instalacao).



Gt

Campo Bésico de Funcionamento

4 @ [mPs] (rotacdo constante)
l 88 % | NS
T|t= nu Py, P,
_o7 o “Me=90 27 ~ =,
TI =87 2% 1 - ™
———-?:—Bﬁi—; i NS N
J o e NN A
S S e T
& ,/ ,_,-—-"'"ﬂ"""'-._ = A ]
| I - ] | /
o7 /’/ - —"
| — |
L+ 8] ,—-”/- |
o4 |
l H [m]
Hat

Fig.2.5 - Campo bésico de funcionamento-turbina
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H=cte e R

o = abertura [*]

Fig.2.6 - Curva do ensaio de recepcao



‘ 2.8) Curvas caracteristicas para bombas e ventiladores

2.8.1) Campo bésico de funcionamento

Para MHG, que normalmente ndo possuem sistema diretor (em
construcdes especiais possuem aletas direcionais na entrada), a variacdo da
vazao depende do sistema no qual a maquina esta instalada, pois este sistema
possui uma caracteristica de instalagao definida.

Para estes tipos de maquinas é necessario também realizar a variagao
da rotac&o para se obter o campo bésico de funcionamento, como na fig.2.7.



4 H[m] C.B.F. N{>Nz>Ny>Ny
80
F AR i,
/ ’I ,I / e 11t= 81‘]% .
r s — o t= (3
60 Fi TMt=802 i e M =72%
/ ""*74.4 A
o | ™~
40 —— ! r““-.{ Ny
g [~
\ y s ——
—_— 3
20 "'---..._____n.q_
0 =
] 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 Q [m3."5]
Qat

Fig.2.7 - Campo basico de funcionamento - bomba




2.8.2) Curva de operacao ou de recepcao:

Sdo curvas que se obtém com rotacdo constante, tem o0 aspecto
semelhante a equivalente para turbinas. Podem ser obtidas tanto com ensaio
da maquina instalada quanto pode ser obtido do campo basico de
funcionamento.



‘ 2.9) Exemplos de calculos

2.9.1) Turbina de reacéo

Exemplo 2.1 - Calcule a altura de queda sobre a turbina e a poténcia de eixo
(poténcia mecanica) do aproveitamento hidrelétrico esquematizado ao lado,
sendo o rendimento total igual a 90%, conhecendo-se os seguintes dados: i)
Q = 0,3 [m%s] , ii) diametro na tubulacéo de entrada = 250 [mm] , iii) largura
do tubo de succdo na saida = 650 [mm] , iv) altura do tubo de succédo na
saida = 250 [mm].

7 INM

80m




Solucéo:

p2/y = 80 [m] (pressdo manomeétrica)
Vo, =Q/A; = 4Q/nD? = 4x0,3 / (n0,25%) = 6,1 [m/s]
Vi=Q/A =Q/LB=0,3/(0,65x0,25) = 1,85 [m/s]

Z;=-2 [m] e a=0

H=p,/y*a, + (V2 -V2)2g+Z, ==80+ 0+ 1,72 - 2
H=79,7[m

Pe = nt.pg.QH

Pe = 0,9x9.780 x 0,3 x 79,7 = 210.519 [W]

P. = 210,5 [KW]




2.9.2) Turbina de acao

Exemplo 2.2 - Determinar a poténcia hidraulica e a poténcia de eixo em [CV]
de uma turbina Pelton com as seguintes caracteristicas: i) vazao: 80 [I/s] ii)
pressdo no mandémetro da entrada: 750 [m], iii) didametro externo do injetor
na secdo de medida de pressdo: 15 [cm], iv) diametro interno do injetor na
secdo de medida de pressdo: 8 [cm], v) correcdo de instalagdo do
manometro: 0,25 [m] e vi) rendimento total: 88%
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Solucéo:

p2/y = 750 [m] (pressdo manométrica)
Vo =Q/ A, = 4Q/n(D?, -D?,) = 4x0,08 / n(0,15° - 0,08%) = 6,3 [m/s]

ext

a; = 0,25 [m]

H=p,/y+a,+V;/2g H =750 + 0,25 + 2,04 = 752,3 [m]

Ph = pg.QH = 9.780 x 0,08 x 752,3 = 588.599 [W] P, = 588,6 [KW]
Pe = nt. Ph

P. = 0,88 . 588.599 = 517.967 [W]
P. = 517.967 [W] x 1 [CV]/735 [W] P. = 704,7 [CV]




2.9.3) Bomba hidraulica

Exemplo 2.3 - Em uma instalacdo de
bombeamento, conforme esquema A
apresentado, sdo conhecidos o0s
seguintes dados: i) vazdo: 0,4 [m*/s],

ii) diametro da tubulagdo de sucgdo: ¥ M

20 [in], iii) diametro da tubulacdo no g

recalque: 15 [in], iv) perda de carga | T?r[m] 20 [m]
na succao: 1,8 [m], v) perda de carga =

no recalque: 10 [m], vi) rendimento LA Il[m]

total: 80 %. Pede-se determinar: a) a i ¥

poténcia hidraulica fornecida pela
bomba, b) a poténcia de eixo (mecanica) da bomba (em CV) e ¢) a pressao
qgue indicara um mandmetro insta-lado na tubulacdo de recalque, na posicédo
indicada na figura.

metodo analitico : H=H. +h,+h,

est



H=20+ 1,8+ 10 = 31,8 [m]
Ph = pg.QH

P, = 9.780x0,4x31,8

Pn = 124.401 [W] = 124 [kW]

Pe = Ph / Nt

P. = 124.401 / 0,80 = 155.501 [W]
P. = 155.501 [W] x 1 [CV] / 735 [W]
P. = 213 [CV]

método manomeétrico :
H2 —Hi=H=(p2—pu)/y +(VZ - V2)I29+(Z, - Z,) + (+a, + a,)

Vo = Q/A;, = 4Q/nD? = 4x0,4 / [mx(15x0,0254)?] = 3,5 [m/s] (saida)

2

Vi = Q/A; = 4Q/nD? = 4x0,4 / [nx(20x0,0254)%] = 2,0 [m/s] (entrada)

Z,=5[m] e Z, =2 [m]
a, =0 e a=20



H = 31,8 = (pa/y - paly) + (3,5% - 2,09/(2x9,8) + (5 - 2) + 0
H = 31,8 = (po/y - pu/y) + 0,42 + 3

(p2/y - pufy) = 28,4 [m]

0 = pi/fy + 2,0%/(2x9,8) + 2 + 1,8 = pu/y + 4,0
p1/y = -4 [m]

poly = 28,4 + p/y = 28,38 - 4
by = 24,4 [m]




2.9.4) Ventilador

Exemplo 2.4 - Um ventilador trabalha com uma vazdo de 500 [m®/h] de ar,
desenvolvendo uma diferenca de pressdo total equivalente a 10 [mCA].
Considerando o rendimento total igual a 65% e que os dutos de entrada e
saida possuem, respectivamente diametros iguais a 188 [mm] e 132 [mm],
calcule a) diferenca de pressdo estatica em [N/m?], b) a poténcia hidraulica
desenvolvida e c) a poténcia mecéanica de eixo em [CV].
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Solucéo :

APy = 10 [MCA] =>  Apror = 7.10 [MCA] = 9.780 x 10
APt = 97.800 [N/m?]

V, = Q/A; = 4Q/nD? = 4x(500/3.600) / [nx0,132%] = 10,1 [m/s] (saida)
Vi = Q/A; = 4Q/rD? = 4x(500/3.600) / [7x0,188%] = 5,0 [m/s] (entrada)

2 2
APy = (P, —P) + % entdo 97.800 = (p, —p,) + 46,206

(p2-p1)=97.753 [N/m?]

P = pg.QH = Q. Apot = (500/3.600) x 97.800 P, = 13.583 [W]

Pe = Pn/ Mt P. = 13.583 / 0,65 = 20.897 [W] P. = 28,5 [CV]




Capitulo 3 - Perdas, poténcias e rendimentos

‘ 3.1) Perdas

TURBINAS HIDRAULICAS: Energia hidraulica — Trabalho + Perdas
BOMBAS E VENTILADORES: Trabalho — Energia hidraulica + Perdas

As perdas em maquinas hidraulicas podem ser subdivididas nos
seguintes tipos:

. Perdas hidraulicas;
. Perdas volumétricas;
. Perdas mecanicas.




3.1.1) Perdas hidréaulicas:

A) Atrito viscoso

Sado perdas devido ao atrito viscoso do fluido em escoamento no rotor,
no distribuidor, na caixa espiral e no tubo de succdo. Denotadas por ,
ocasionam uma perda de pressdo no escoamento.

Para turbinas a altura de queda Hps , absorvida pela maquina e em
parte transformada em energia mecanica, é:

Para bombas a altura de elevagéo Hys , fornecida pela maquina e em
parte transformada em poténcia hidraulica, é:



B) Atrito lateral: \

Ocorre perda de poténcia devido ao atrito viscoso entre o rotor e a
parcela de fluido que escoa entre o rotor e a carcaga. Denotada por @




C) Perdas por refluxo:

Perdas que ocorrem devido a variacdo de secdo dos canais entre as
pas. Perdas por refluxo ocorrem notadamente em bombas devido ao
escoamento desacelerado nos canais. Denotada por .




3.1.2) Perdas volumétricas:

a Caixa Espiral

Distribuidor
94 |

|
l

Labirintos
/o

Qe=q1+9;

Fig.3.1 - Perdas volumétricas - turbinas

Sdo perdas por fuga que ocorrem nos labirintos, perdas de fluido na
gaxeta, e em algumas construcdes perdas de fluido para compensagcédo do
empuxo axial. LA vazao total de fuga é QA .
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A vazao que flui através do rotor é
, ho caso de turbinas e,
, No caso de bombas e ventiladores.




3.1.3) Perdas mecanicas

As perdas citadas sdo chamadas perdas internas em seu conjunto
(hidraulicas e volumeétricas). Além destas ocorrem também perdas mecénicas
devido ao atrito nos mancais e vedagoes.




‘ 3.2) Poténcias

‘ 3.2.1) Poténcia interna:

Para turbinas a poténcia interna obtida com a altura de queda H
disponivel seré:

P =pg(Q-Q)(H-h,)-P, = pgQH,

P <Py Hi<H

Para bombas e ventiladores a poténcia interna fornecida ao fluido sera:

P, =pg(Q+Q;)H+h,)+P, +P; = pgQH,

P> Py Hi>H




‘ 3.2.2) Poténcia total ou eficaz (Poténcia de eixo0)

Ao considerar as perdas externas ou mecanicas, Py , determina-se a
poténcia no eixo:

Para turbinas : |P, =P, -P_

Para bombas : |P, =P, +P_

‘ 3.2.3) Poténcia perdida

O somatorio das perdas internas e externas sdo relacionadas pela
poténcia perdida:

Para turbinas : |P, =P, —P,

Para bombas : P, =P, —P,




‘ 3.3) Rendimentos

‘ 3.3.1) Rendimento hidraulico: Caracteriza as perdas de presséo.
: H: H H-h
Para turbinas: i E—em = h
H H H
H H H
Para bombas: My=—"—"="—"=
H: H, H+h,
‘ 3.3.2) Rendimento volumétrico: Caracteriza as perdas volumétricas.
Turbinas: |n, = % = Vazao que passa no rotor / Vazao que entra

Bombas: i, = 9 QQ = Vazéo que entra / Vazdo que passa no rotor
+



‘ 3.3.3) Rendimento interno:

Caracteriza todas as perdas internas.

Turbinas:

Se desprezarmos a perda por atrito lateral e as perdas por refluxo,
obtemos para bombas e turbinas:

n =

P

P,

Bombas e ventiladores:

ni =

0|0

MNi="Mh-MN

‘ 3.3.4) Rendimento mecanico:

Caracteriza somente perdas mecanicas.

Turbinas:

Bombas:

Mm =5




‘ 3.3.5) Rendimento total:

Caracteriza todas as perdas da maquina.

Para turbinas Pe i
. N=—= =N M
‘ Ph pgQH
P, H
Para bombas: N, :_h:&:ni'nm
P, P,

Substituindo as expressdes para 0s rendimentos obtem-se:

Me=TMh - Mv - Mm

E usual adotarmos para dimensionamentos my = 1, hipétese que

conduz a expressao simplificada para o rendimento total: Mt = MNp . Nm




Os valores normais para o rendimento total de turbinas séo:

turbinas Dimens&o Nt [%0] nh [%0] | nv [%] | nm [90]
Pequenas 81 90 95 95
Reacdo Médias 87 92 97 97
Grandes 93 96 99 98
Pequenas 80 85 94
Acao Médias 86 88 97
Grandes 92 94 98

Tab. 3.1 - Rendimentos tipicos para turbinas hidraulicas




‘ 3.4) Esquema das perdas

A fig 3.2 mostra as perdas que ocorrem em turbinas (MHM) e em
bombas e ventiladores (MHG).

[harv ] MHG

do Fluido Motor
Ph :ngH Pe
P PalPs |Ph,, Pm P;
Phy,|P|PalPa| P
Pe Pm Perdas hu|Pi|"al"d[ ©h
Hidraulicas
Perdas
Gerador por fuga Perdas Ph-pgQH
Perdas mecanicas para o
por atrito Perdas Fluido
Hidraulicas
Perdas
mecanicas Perdas por fuga
‘Perdas por atrito
‘Perdas por refluxo

Fig. 3.2 - Esquema de perdas em turbinas hidraulicas (MHM)
e em bombas e ventiladores (MHG)



‘ 3.5) Exemplos de calculos

3.5.1) Turbinas de reagédo

Exemplo 3.1 - As 6 turbinas tipo Francis da usina de Estreito - Rio Grande -
SP/MG, apresentam as seguintes caracteristicas: i) vazdo: 320 [m®/s] , ii)
Altura de queda: 60,8 [m], iii) Poténcia de eixo unitaria maxima: 182 [MW].
Calcular as varias perdas e poténcias, adotando os rendimentos da tab. 3.1
(turbina de reacdo de grandes dimensdes)

P, = pg.QH = 9.780 x 320 x 60,8 x 10° [MW] = 190,3 [MW]
Pe = nt.Pnh = 0,93 x 190,3 = 177 [MW] (ponto de maxima eficiéncia)
Pi = ni.Ph = np.mv-Prn = 0,96 x 0,99 x 190,3 = 0,95 x 190,3 = 180,9 [MW]

Pm=Pj-Pe =180,9-177 = 3,9 [MW]
Pi = pg.(Q-Qn)(H-hp) (Pa = 0)

nh = (H-hp)/H => hy, =H(1-nn)=60,8 x (1-0,96)=2,4 [m]
nv = (Q-Q)/Q => Q; =Q(1-n,)=320x (1-0,99)=3,2 [m?/s]



Ps = pg.Qr.H = 9.780 x 3,2 x 60,8 [W] Pr = 1,9 [MW]

Prn = pg.Q.hn = 9.780 x 320 X 2,4 [W] Pon = 7,5 [MW]
P = pg.Qr.hn = 9.780 x 3,2 x 2,4 [W] = 0,075 [MW] (0,04% de P)

Pp = Pp - Pe = 190,3 - 177 = 13,3 [MW]

Pl =PgQH =190,3 [MW]

Pi=180,9 [MW] |Pa [Pf |Ph,, P =13,3 [MW]

i

Pe=177 [MW]|Pm
L

Perdas
Hidraulicas

Perdas p
Gerador por fuga f =1,9 [MW]

Perdas
por atrito

Ph,, =7,5 [MW]

Pa=0

Perdas

mecéanicas Pm =3,9 [MW]




3.5.2) Bomba hidraulica

Exemplo 3.2 - Uma bomba hidraulica apresenta as seguintes caracteristicas:
i) vazdo: 3 [m®/s] e ii) Altura de elevacdo: 30 [m]. Calcular as varias perdas e
poténcias, adotando os rendimentos hidraulico, volumético e mecanico
respectivamente iguais a 70, 95 e 97 %.

Ph = pg.QH=9.780 x 3 x 30 [W]= 880,2 [kW]
Nt = Nh-Nv-Nm = 0,7 x 0,95 x 0,97 = 64,5%
Ni = Mh-nv = 0,7 X 0,95 = 66,5%

Pe = Pn/ ny = 880,2 / 0,645 = 1.364,6 [kW]
P =Py /i = 880,2 /0,665 = 1.323,6 [kW]
Pm = Pe-P;=1.364,6 - 1.323,6 = 41 [kW]

Pi = pg.(Q+Qr)(H+hn) (P4 e Py iguais a 0)

nh = H/(H+hy) => hy = H (I/mn -1)  hy = 30 x (1/0,70 - 1) = 12,86 [m]
v =0Q/(Q+Q) =>Qr=Q (I/ny-1)  Qr=3x (1/0,95 - 1) = 0,158 [m°/s]

P = pg.Qr.H = 9.780 x 0,158 x 30 [W] = 46,4 [kW]



Prn = pg.Q.hn = 9.780 x 3 x 12,86 [W] = 377,3 [kKW]
Pt = pg.Qr.hn = 9.780 x 0,158 x 12,86 [W] = 19,9 [kW] (1,5% de P)

Pp = Pe - P, = 1.364,6 - 880,2 = 484,4 [kW]

\v Pe = 1.364,6 [kW]

Pm P; =1.323,6 [kw]

P, = 484,4 [kw] Ph,[Ps|PalPa| Pn

Ph=pg@H
=880,2 [kW]

41 [kw] =

mecanicas
Perdas

3?3'139,£k[m| = QHidraulicas

46,4 [kw] = {Perdas por fuga
0= ‘Perdas por atrito
0= ‘Perdas por refluxo




Capitulo 4 - Representacéo e Triangulos de velocidades

\ 4.1) Composicao

As turbinas bem como as bombas hidraulicas e ventiladores sao
compostos de duas partes béasicas: uma fixa e outra mével.

A parte fixa é composta por elementos tais como: espiral, pré-
distribuidor, sistema diretor de aletas ajustaveis e tubo de succdo no caso de
turbinas de reacdo, e injetores no caso de turbinas de acdo. No caso de
bombas e ventiladores, a parte fixa € composta basicamente da voluta na
saida e de pequeno tubo na entrada, para as maquinas mais simples.

Nestas partes fixas, devido ao seu formato - injetor ou difusor - podera
ocorrer a transformacéo de energia de pressdo em energia de velocidade ou
energia de velocidade em energia de presséao.



A parte movel da maquina é formada apenas pelo rotor, o qual é
composto de pés, cubo (e coroa dependendo do tipo). Este é o principal 6érgédo
da turbina, responséavel pela transformacdo de energia hidraulica em energia
mecanica ou o contrario no caso de bombas.

Distribuidor (Aletas ajustaveis) Pré-distribuidor Caixa espiral

Rotor 7

|
|

Tubo de sucgdo ! \
1

Fig. 4.1 - Arranjo tipico de turbina hidraulica tipo Francis




Fotografias de rotores de turbinas

Francis



Turbina Francis de Belo Monte
H=87[m] e Q = 775 [m3/s] 18 x 611 MW (P.)



‘ 4.2) Representacao

Considera-se, de maneira geral, que o escoamento em turbinas e
bombas hidraulicas se processa em superficies de revolucdo superpostas. A
velocidade do fluido em cada ponto do escoamento possui entdo componentes
tangencial ao eixo, componente radial e componente axial.

Portanto, as pas (em simples

ou em dupla curvatura) e Plano Meridiano
outras partes do rotor, que séo "
desenhadas conforme o C Wr
escoamento desejado do fluido Wo >
no rotor, serdo perfeitamente Wz Trajetéria
definidas a partir da sua C
projecéo nos dois planos

mostrados: o plano meridional
e 0 plano normal.

Plano Normal




4.2.1) Plano meridional

O plano meridional é um plano paralelo ao eixo da maquina.

A representacdo neste plano é PLANO MERIDIANG |
feita pelo rebatimento dos ) = —

pontos principais da pa sobre { g j_mstadn

Projegio
o plano, mantendo-se a Moridiana ™ entrada
mesma distancia do ponto ao daaresta + “~ '“’ espage
eiXxo no rebatimento. de't

Assim, cada ponto do rotor T —
fica representado no plano &JVZ&’ §
ili i anci —— 4 0
utilizando a cw_cunferenma que Projectio Normal
ele descreveria se dotado de da aresta

rotacdo em torno do eixo.

PLANS HORMAL

Fig.4.3 - Projecdo meridional e normal de uma aresta



4.2.2) Plano normal

E um plano perpendicular ao
eixo da maquina, da mesma
maneira, a representacao é feita
através do rebatimento dos
pontos necessarios da pa sobre
o plano.

Para as maquinas axiais, além
das projecdes meridional e
normal, pode-se representar a
ma-quina segundo varios cortes
cilindricos desenvolvidos, em
cada diametro em estudo.

Fig.4.4 - Representagao de
turbina axial

Plano
Meridional

Plano Normal -

Desenvolvimento
de corte cilindrico







‘ 4.3) Notacao

Com a finalidade de identificacdo dos pontos principais do rotor é usual
adotar-se indices que indicam suas posi¢cdes no rotor. Nesta indicacdo o0s

indices aumentam no sentido do escoamento, para todas as maquinas
hidraulicas, chamada convencéo de Betz.

Esta convencao adota os

.y 9 0
indices 4 e 5 para as
arestas de entrada e ,

saida do rotor, i

respectivamente, e 0s TURBINA
indices 3 e 6 para os
pontos do escoamento |
imediatamente antes e
depois do rotor, /
conforme a fig.4.5 , J K
onde se mostra outros

pontos da convengéo.

Fig.4.5 - Convencgao de Betz



‘ 4.4) Elementos cinematicos (Componente meridional - Cm)

A componente meridional do escoamento, Cm, no sistema distribuidor e
no rotor, é obtida através da projecdo da velocidade absoluta no plano
meridional.

Uma vez que a componente meridional tem a direcdo perpendicular a
area em que o fluido escoa, utiliza-se o .
principio de conservacdo da massa, cuja
expressao na forma integral para regime
permanente é

§SC pé.d,& =0

para relacionar a componente Cm com a
vazdo em volume Q, considerando
escoamento uniforme na superficie de
controle e fluido incompressivel. Assim:

CdA/=Cm A=Q




Componente meridional - Cm

i
— q — |

No distribuidor, a
componente
meridional é radial.

No rotor axial, a
componente
meridional & axial.
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4.4.1) Sistema diretor (distribuidor) de maquinas hidraulicas radiais

Aplicando a equagdo da vazdo em massa para a superficie de controle
composta das superficies 1 e 2 , e uma vez que ndo ha fluxo pelas laterais,

podemos obter uma relacdo entre Cm; e Cm; , respectivamente na entrada e
na saida do sistema diretor.

MHM Cmq . Cmg .
S s,
/ b ? & ’a e ’/',a &
b v b v
7 v 2 v
‘/f e {"' e
4oy 7 4 {}Tf I
Cm, 2 Cm,

2 D2 D1 7 D? DB

Fig.4.6 - Sistema diretor radial



L pCm dA —jlpCm dA =0

Logo: pCmy A, = p Cmy A; = pQ (vazdo em massa)
Ent3o: Cm, A, =Cm; AL =Q
ou \sz nD2b, = Cmy #D1by = Q\
Ao considerarmos b;=b, teremos para MHM:
g—:lizg—i logoCmy;>Cm; e p2<p:
Do mesmo modo, ao considerarmos bs=b; teremos para MHG:
gm; = B—j logo Cmg<Cm; e pg>p;

Haverd uma aceleracdo do escoamento meridional na direcdo da
entrada do rotor no caso de turbinas radiais (MHM) e uma desaceleracdo do
escoamento meridional ap6s a saida do rotor no caso de bombas e
ventiladores radiais (MHG).



4.4.2) Sistema diretor de maquinas hidraulicas axiais

Da mesma maneira consideramos para maquinas axiais: Q,=Q,

Logo:
Sendo:

CmA, =Cm,A,

A, = n(De? —Di? )/ 4

-—

-—

A, = n(De2 —Di2 )/ 4

[ MHM | [MHG|
Cm,J% 4 Cmy
)))
'Cm:?2 Cm?ﬁ?

Desenvolvimento
do Corte Cilindrico

Fig.4.7 - Sistema diretor axial



Para uma andlise simplificada de maquinas estritamente axiais
considera-se que a area na entrada é igual a area na saida do sistema
distribuidor, pois De;=De,=De e Di;=Di,=Di , sendo De e Di ,
respectivamente, os didmetros externos e internos, da coroa circular por onde
passa a agua na direcdo do rotor, entéo:

Cm,=Cm, para turbinas axiais

Cm, = Cmq para bombas e ventiladores axiais

Do mesmo modo que na entrada para turbinas radiais (ou saida de
bombas radiais), a componente meridional para maquinas axiais tem sua
direcdo perpendicular a area em que o fluido escoa.




‘ 4.5) Triangulos de velocidade no rotor

‘ 4.5.1) Movimento absoluto e relativo

A trajetoria de uma particula ou sistema de particulas através de um
volume de controle que abrange o rotor é percebida de forma diferente,
dependendo da posicdo em que o observador se encontre.

Para um observador movendo-se com o rotor (sistema nao inercial), a
trajetdria da particula acompanha o perfil da pa, como se o rotor estivesse em
repouso, resultando assim a trajetoria relativa da particula.

Para um observador fora do rotor (sistema inercial), a trajetéria da
particula é a trajetéria absoluta, resultante da composicdo de dois
movimentos, o movimento relativo dos canais do rotor e outro de rotacdo do
rotor.




A velocidade tangente a trajetéria relativa € denominada velocidade
relativa, e a velocidade tangente a trajetoria absoluta é a velocidade absoluta.

Cs

Trajetdria
Trajetoria absoluta
relativa

Fig.4.8 - Trajetérias em uma bomba centrifuga



4.5.2) Triangulos de velocidade

Da mecénica geral, retiramos a relacéo entre as velocidades absoluta C,
a velocidade relativa W e a velocidade do sistema ndo inercial no ponto
considerado, ou seja, a velocidade tangencial u do rotor. Para qualquer ponto
do escoamento no rotor vale a equagéo vetorial:

C=W+u

Consideraremos inicialmente um ndamero = W|:> —~
infinito de pas do rotor, infinitamente finas, C] C
assim as linhas de corrente do escoamento ~

relativo serdo coincidentes com as pas L O u O

(condicéao ideal do escoamento no rotor).

Utilizando a simplificacdo de escoamento uniforme, o tridngulo de
velocidades determinado para um ponto serd valido para todos os pontos
localizados na mesma secdo definida pelo mesmo diametro. Entre as secdes
de entrada e saida, o fluxo devera produzir o minimo de perdas com a adocéo
de perfis ou formatos de pas mais adequados.



Na entrada da pa, para entrada "sem choque", a velocidade relativa W,
devera ser tangente a pa, formando o angulo B4 com a dire¢édo tangencial.

Na saida a velocidade relativa Ws é tangente a pa, formando o angulo
Bs com a direcdo tangencial. Os angulos B4 e Bs sdo chamados angulos
construtivos.

Fig.4.9 - Representacao das velocidades em rotor de bomba radial

E importante destacar que a velocidade relativa determina o angulo de
entrada no ponto de projeto, com escoamento “sem choques" na entrada.






4.5.2.1) Relag¢des importantes

Cm Cm
tgo=—— e taB =
g Cu 9% u—-Cu

C = Velocidade absoluta do escoamento no ponto;
u = Velocidade tangencial do rotor no ponto;
W = Velocidade relativa do escoamento no ponto;

Cm = Componente meridional da velocidade absoluta
Projecdo da velocidade absoluta C sobre o plano meridional
(normal as sec¢des de entrada e saida do rotor)

Cu = Componente tangencial da velocidade absoluta

Projecéo da velocidade absoluta C sobre a direcao tangencial

a = Angulo formado pela velocidade absoluta C e a velocidade tangencial u,
Angulo do escoamento absoluto




B = Angulo formado pela velocidade relativa W e a velocidade tangencial u,
Angulo do escoamento relativo

E congruente com o angulo construtivo das pas na entrada no ponto de
melhor eficiéncia para uma dada rotagéo




4.5.2.2) Relacéo entre vazdo e a componente
meridional, Cm, em maquinas radiais

Para o rotor de uma turbina radial da fig.4.10, a vazdo é estabelecida
em funcéo da &rea e da componente meridional, Cm, nas sec¢des de entrada e
de saida do rotor (nimero infinito de péas - escoamento perfeitamente guiado),
através da equacéo:

Q=A,Cm, =A.Cm, =nD,b,Cm, =nD b ,Cm,

Utilizando a mesma equacédo pode-se determinar a componente Cm ,
altura do triAngulo de velocidades, na entrada ou na saida do rotor,
conhecendo-se a vazdo em volume Q e as respectivas areas. A mesma
equacao pode ser utilizada para rotores de bombas e ventiladores radiais ,
conforme fig. 4.11.




4.5.2.3) Relacéo entre rotacdo e a componente
tangencial, u, em maquinas radiais

As componentes tangenciais us; e us sao calculadas conhecendo-se a
rotacdo da rotor através das equacdes (o = rotacdo em [rd/s]) , no caso de
maquinas radiais :

Ug = ®.Iz e Us = m.I'5

Caso a rotacao do rotor seja dada em RPM (rotacbes por minuto) deve-
se realizar a transformacédo de unidades

o =mn.n/30 (n=rotagdo em [RPM])

Uus=mn.Ds.n/60 e us =7 .Ds.n/60




[Mrim]

Radial

Tridngulo de Velocidade
na Aresta de Entrada da pa

LAl

Plano
1.4 Ps| Meridional
b
[
—
by

Tridngulo de Velocidade
na Aresta de Salda da pa

Fig. 4.10 - Triangulos de velocidade - Turbina radial



Plano
1w 1|Dy| Meridional

by
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MHG 1
Radial 43;
Tridngulo de Velocidade Triangulo de Velocidade
na Aresta de Saida da pa na Aresta de Entrada da pa

Fig. 4.11 - Triangulos de velocidade - MHG Radial



4.5.2.4) Relacéo entre vazdo e a componente
meridional, Cm, em maquinas axiais

Para o rotor axiais, como da turbina da fig.4.12, a determinacédo da
componente meridional em funcdo da vazdo é realizada considerando que a
area da sec¢do de entrada é igual a da se¢do de saida. (nUmero infinito de pas
- escoamento perfeitamente guiado), através da equacao:

Q=A,Cm, =A,Cm, =%(De2 ~Di?)Cm, =%(De2 —Di2)0m5

Nestas condicdes, a componente meridional na se¢éo de entrada é igual
a componente meridional da secédo de saida : Cm; = Cms . A mesma equagao
pode ser utilizada para rotores de bombas e ventiladores axiais , conforme fig.
4.13.




4.5.2.5) Relacéo entre rotacdo e a componente
tangencial, u, em maquinas axiais

Ao contrario das maquinas radiais que possuem apenas dois diametros
que caracterizam as se¢fes de entrada e saida, para definicdo da componente
tangencial, u, nas maquinas axiais é possivel utilizar didametros desde o
diametro interno, Di, até o diametro externo, De (ver fig 4.12).

Utilizando o diametro médio D, = (De+Di)/2, as componentes
tangenciais us; e us serdo também calculadas conhecendo-se a rotacdo da
rotor através das equacdes:

fm=Dn/2 e Us = ©.'m e Us = ®.I'm

Us=us=n.Dyn.n/60




U4

e — J— J—
5 4 De
L Desenvolvimento
Rotor { Di _|. Cilindrico da pa
\ | | |
5
Tridngulo de Velocidade Tridngulo de Velocidade
na Aresta de Entrada da pa Axial na Aresta de Saida da pa
Uy
. . >| Cug=0 UYs=U4
O '\ .
oy e B4

Wy  Omg=Cmy=Cs
Ca

Fig. 4.12 - Triangulos de velocidade - MHM Axial
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na Aresta de Saida da pa na Aresta de Entrada da pa

Cs cm, W's  Cmg=Cmy=Cy
ag Bs _ Ty
5 , =
u?,;u5 Wu;‘ 4=0  ug

Fig. 4.13 - Triangulos de velocidade - MHG Axial



‘ 4.5.2.6) CondicOes particulares na entrada de bombas e saida de turbinas

Na secdo de saida de turbinas (e entrada de bombas) considera-se,
para a condi¢cdo de ponto de projeto de maximo rendimento, que o triangulo
de velocidade é um triangulo retangulo, de modo que Cus = 0, 0 angulo as =
90° e Cms = Cs (Cus = 0, o = 90°, e Cmy = C4 para bombas e ventiladores).
No caso de bombas o &ngulo construtivo 4 devera ser tal que:

m,

C

B, =arctg
u4
para ndo ocorrer choques na entrada.

‘ 4.5.2.7) Rotor radial de se¢éo constante

Na maquina axial as componentes Cm sdo necessariamente iguais e as
componentes tangenciais, u, serdo iguais ao considerarmos o mesmo diametro
médio, Dm. Para rotores radiais as componentes Cm serdo iguais caso as
secbes ao longo das pas forem de secdes constante, o que implica na
equacao: A,=A;, .. D,b,=D,b, . Cm,=Cmg













‘ 4.6) Exemplos de calculos

Distribuidor radial - Calcule as componentes Cm na entrada e na saida
de um sistema distribuidor de turbina radial conhecendo-se: i) D; = 4[m], ii)
D, = 3,6 [m] , iii) largura constante, b; = b, = 0,25 [m] e iv) vazdo = 12,5
[m3/s]. Solucao :

A1 = n.D1.by = 3,1415 . 4 . 0,25 = 3,1415 [m?]
A, = n.Dp.b, = 3,1415 . 3,6 . 0,25 = 2,827 [m’]

Cm;=Q/A;->Cm; =125/ 3,14,15 = 3,98 [m/s]
Cm,=Q/A,->Cmy =12,5/2,827 = 4,42 [m/s]



Distribuidor axial - Calcule as componentes Cm na entrada e na saida
de um sistema distribuidor de turbina axial, bem como a componente
tangencial e o modulo da velocidade do escoamento na saida, conhecendo-se:
i) didametro externo = 500 [mm], ii) didametro interno = 250 [mm], iii) vazdo =
0,5 [m*/s], iv) angulo entre a componente tangencial e a velocidade do
escoamento na saida = o, = 45°.

Cm, @ Ar=A, = A=mn(De?- D?) /4 =n.(0,5%-0,25%) / 4
A = 0,147 [m2]

Cm; =Cm, = Q/A >Cm1—Cm2—05/0147—
3,4 [m/s]
g on = Cm, / Cu» -= Cu, =Cm, / tg o

2 — o _
@ Cu Cup, = 3,4/ tg 45° = 3,4 [m/s]
cm, Crn2 2

Cs sena; =Cmy / C; ->  Cy=Cmy/sen a
C, =3,4/sen 45° = 4,8 [m/s]




Turbina radial - Determine os elementos dos triangulos de velocidade,
na entrada e na saida, de uma turbina radial com os seguintes dados: i)
didametro de entrada D, = 3,4 [m], ii) didametro de saida Ds = 1,2 [m], iii)
largura na entrada b, = 0,25 [m], iv) largura na saida bs = 0,75 [m], v) vazao
= 12,5 [m®/s], vi) rotacdo n = 150 [RPM], vii) angulo construtivo na entrada
B4 = 85°. Solugéo:

L I - Célculo das areas:
As; = n.Ds.bs = 3,1415 . 3,4 . 0,25 = 2,670 [m?]
As = n.Ds.bs = 3,1415 . 1,2 . 0,75 = 2,827 [m?]

Crng
- Célculo das componentes meridionais:

Cmy=Q/A;>Cmy=12,5/2,670 = 4,68 [m/s]
Cms=Q/As>Cms =12,5/2,827 = 4,42 [m/s]

- Célculo das componentes tangenciais:
us = m.D4.n/60 = 3,1415 . 3,4 . 150 / 60
Ug = 26,7 [m/s]

us = n.Ds.n/60 = 3,1415 . 1,2 . 150 / 60
us = 9,42 [m/s]




- Triangulo de saida (retangulo Cs=Cms):

tg B5 = Cm5/ Us

tg Ps = 0,469

W52 = u52 + C52

- Tridangulo de entrada :

tg B4 = Cmy / Wuy
Wu, = 4,68 / tg 85°

Cus = us - Wuy

C42 = Cug® + Cmj?

tg oq4 = Cmy / Cuy
sen By =Cmy / W,

V

tg Bs = 4,42 /9,42
Bs = 25,1°
W5 = 10,4 [m/s]

Wu, =Cmy / tg PBa
Wu, = 0,41 [m/s]

Cus = 26,7 - 0,41
Cuy = 26,29 [m/s]

C42 = 26,292 + 4,68>
Cq4 = 26,7 [m/s]

g — 10,10
W, = 4,7 [m/s]



Turbina axial - Determine os elementos dos triangulos de velocidade, na
entrada e na saida, de uma turbina axial com os seguintes dados: i) diametro
externo De = 500 [mm], ii) didametro interno Di = 250 [mm], iii) vazdo = 0,65
[m3/s], iv) rotacdo n = 500 [RPM], v) angulo construtivo na entrada ps = 75°.

- Cug=0 Ug=U4

- Célculo das éreas:
As=As= A= n.(De*- Di?) / 4
A = 3,1415 . (0,5*- 0,25%) / 4 A = 0,147 [m?]

- Célculo das componentes meridionais:
Cmy=Cms=Cs=Q/A=0,65/0,147 = 4,42 [m/s]

- Célculo das componentes tangenciais:
Uz = us = ©.DmM.n/60 = 3,1415 . 0,375 . 500 / 60 = 9,82 [m/s]



- Triangulo de saida (retangulo Cs=Cms):

tg B5 = Cm5/ Us

tg Bs = 0,45

W52 = u52 + C52

- Tridangulo de entrada :

tg B4 = Cmy / Wuy
Wu, = 4,42 / tg 75°

Cus = us - Wuy

C42 = Cug® + Cmj?

tg o4 = Cmy / Cuy
sen Bs =Cmy / W,

tg Bs = 4,42 /9,82
5 = 24,2°
W5 = 10,8 [m/s]

Wu, =Cmy / tg PBa
Wu, = 1,18 [m/s]

Cus =9,82-1,18
Cuy = 8,64 [M/s]

C4s* = 8,647 + 4,42°
Cq4 = 9,7 [m/s]

g — 27,10
W, = 4,57 [m/s]



Bomba radial - Determine os elementos dos triangulos de velocidade,
na entrada e na saida, de uma bomba radial com os seguintes dados: i)
diametro de entrada D, = 0,1 [m], ii) didametro de saida Ds = 0,2 [m], iii)
largura na entrada b, = 50 [mm], iv) largura na saida bs = 25 [mm], v) vazao
= 150 [I/s], vi) rotagdo n = 1.800 [RPM], vii) &ngulo construtivo na saida fs =

70°.

Solugéo:

- Calculo das areas:
As = n.Ds.bs = 3,1415 . 0,1 . 0,050 = 0,0157 [m?]
As = n.Ds.bs = 3,1415 . 0,2 . 0,025 = 0,0157 [m?]

- Célculo das componentes meridionais:
As = Asg > Cmg=Cms > Cm4:Q/A4
C4 =Cmy =Cms = 0,15/ 0,0157 = 9,55 [m/s]

- Célculo das componentes tangenciais:
us = m.D4.n/60 = 3,1415 . 0,1 . 1.800 / 60 = 9,425 [m/s]
us = m.Ds.n/60 = 3,1415 . 0,2 . 1.800 / 60 = 18,85 [m/s]



- Triangulo de entrada (retangulo C4,=Cmy):
tg B4 = Cmy / Ug > tg B4 = 9,55/ 9,425
tg Bs = 1,01 > B4 = 45,4°
W42 = l,l42 + C42 > W, = 13,42 [m/S]

- Triangulo de saida :

19 B5 = Cms / Wus > Wus = Cmsg / tg B5
Wus = 9,55 / tg 70° > Wus = 3,476 [m/s]
Cus = Us - Wus > Cus = 18,85 - 3,476

> Cus = 15,374 [m/s]

Cs? = Cus® + Cms? > Cs? = 15,3742 + 9,552
> Cs = 18,1 [m/s]

g as = Cms / Cusg > as = 31,84°
sen Bs = Cms / W5 > Ws = 10,16 [m/s]



Bomba axial - Determine os elementos dos tridangulos de velocidade, na
entrada e na saida, de uma bomba axial com os seguintes dados: i) diametro
externo De = 400 [mm], ii) diametro interno Di = 200 [mm], iii) vazdo = 0,68
[m®/s], iv) rotacdo n = 800 [RPM], v) angulo construtivo na saida s = 50°.

\ul =Cmg=
Cs " o . 5 Cmg=Cmy=Cy
AN

|I 5 - T
. u{‘;'us W
- Célculo das areas:

As = As= A = n.(De*- Di®) / 4
A =3,1415 . (0,4*-0,2%) / 4 A = 0,094 [m?]

- Célculo das componentes meridionais:
Cm4=Cm5=C4=Q/A
Cmy =Cms = C, = 0,68 /0,094 = 7,23 [m/s]

- Célculo das componentes tangenciais:
U= us = us = n.DM.n/60 = 3,1415 . 0,3 . 800 / 60 = 12,57 [m/s]



- Triangulo de entrada (retangulo C4,=Cmy):

tg B4 = Cmy / Ug > tg B4 =7,23/ 12,57
tg B4 = 0,575 B4 = 30°
Wi =ul+CP2 > W, = 14,5 [m/s]

V

- Triangulo de saida :

19 B5 = Cms / Wus > Wus = Cmsg / tg B5
Wus = 7,23 / tg 50° > Wus = 6,07 [m/s]
Cus = us - Wus > Cus = 12,57 - 6,07

> Cus = 6,50 [m/s]

Cs? = Cus® + Cms? > Cs? = 6,50% + 7,232
> Cs =9,72 [m/s]

g as = Cms / Cusg > as = 48,0°
sen Bs = Cms / W5 > Ws = 9,43 [m/s]



Triangulos de velocidade, na entrada e na saida, de uma turbina radial




Desenho e cortes de uma bomba axial
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Triangulos de velocidade, na entrada e na saida, de uma bomba axial
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Triangulos de velocidade, na entrada e na saida, de uma bomba radial
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Capitulo 5 - Equacao fundamental

5.1) Equacdo Fundamental para maquinas hidraulicas

A equacao fundamental para maquinas hidraulicas € obtida através da
aplicacédo da lei da conservacdo da quantidade de movimento angular entre as
superficies de controle de entrada e de saida do rotor, tomadas sobre as
superficies de revolucdo geradas pelas arestas de suc¢do e de pressao.

Considerando um fluido de viscosidade zero (fluido inviscido),
incompressivel e rotor de namero infinito de pas de espessura infinitesimal,
teremos um escoamento uniforme perfeitamente guiado pelas pas do rotor
nas superficies de entrada e de saida da maquina.
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Fig. 5.1 - Turbina e bomba hidraulica radial

Aplicando a lei da conservacdo da quantidade de movimento angular
em regime permanente e escoamento uniforme para o caso de maquinas
radiais (0os mesmos resultados serdo validos para maquinas axiais), cujos
triangulos de velocidade na saida e na entrada sdo mostrados na fig 5.1,
obteremos a equacdo fundamental para turbinas e bombas hidraulicas.



MHG radial MHM radial
(bombas e ventiladores radiais) (turbinas radiais)




Lei da conservacédo da quantidade de movimento angular:

eixo —

—!

0 B B o[ FxC pdv
admH) | _F_FxE +IFx§dm+ q\/c )+
dt Sist. ot

Devido a simetria axial, tanto do campo de pressdes em torno do rotor
quanto da massa de fluido no rotor, os termos rxF, e IFx@dm sdo iguais

a Zero.

Ao considerarmos escoamento em regime permanente, o termo
8UVCF><C pdv)lat da lei da conservagcdo da quantidade de movimento

angular, também iguala-se a zero.

Assim a equacéao a ser aplicada se resume a:

T.,= LC (F xé)pé.d,&

eixo




com a integral sendo avaliada nas secdes de entrada e de saida do rotor e 0

termo T, igual ao torque externo aplicado no eixo do rotor.

Vamos desenvolver a equacéo
acima para qualquer condicao
de funcionamento, que inclui
0 ponto de projeto mostrado
da fig. 5.1, onde a
componente tangencial na
saida do rotor de turbinas e a
componente tangencial na
entrada de bombas é zero.







5.1.1) Momento devido as pas, M (condicéo ideal de escoamento no rotor)

pé—oc

Para o caso de turbina radial, considerando a componente tangencial na
saida do rotor, Cus, na mesma direcdo da componente tangencial na entrada,
CU4 :

T

eixo

= J.4(r4 Cu,)z pé.dA+J.5(r5 Cu,)Z pC.dA

O produto escalar C.dA sera negativo na entrada (secdo 4) e positivo
na saida (secdo 5), e as integrais sdo avaliadas considerando escoamento
uniforme:

_‘IZ

eixo

=-1,Cu,z pQ+r, Cu,Z pQ

Reagrupando os termos obtém-se:

Teixo = pQ(r4 Cu, —r1s CUSX—i) (I’4 Cu, >, Cus)




O torque de eixo aplicado do meio externo no rotor representa um
torque inverso ao sentido da rotacdo, ®z, e corresponde ao torque aplicado
pelo gerador no eixo da turbina, o qual mantém o sistema em equilibrio
dinadmico rotativo.

Utilizando a nomenclatura usual para maquinas hidraulicas, explicitamos
0 momento (torque) sobre o rotor, considerando numero infinito de pas de
espessura infinitesimal, produzido pelo escoamento do fluido:

M, =pQlr,Cu,—rsCuy)

Para 0 caso de bomba radial, considerando também a componente
tangencial na saida do rotor, Cus, na mesma direcio da componente
tangencial na entrada, Cuy :

Teixo = L (r4 CU4 ) z péd:& + J;(r5 CU5 ) Z péd;\

Também no caso de bombas, o produto escalar C.dA sera negativo na
entrada (secdo 4) e positivo na saida (sec¢éo 5):



T... =T, Cu,Z pQ+r, Cu.Z pQ

Agrupando (de modo diferente ao realizado para turbinas), obtém-se,
para bombas:

:I:eixo = pQ(rs Cu5 -, CU4>(2) (r5 CU5 >T1, CU4)

O torque de eixo aplicado do meio externo no rotor representa um
torque no mesmo sentido da rotagédo da bomba, ®wz, e corresponde ao torque
aplicado pelo motor elétrico, o qual mantém o sistema em equilibrio dindmico
rotativo. Utilizando a nomenclatura usual para maquinas hidraulicas,
explicitamos 0 momento (torque) do rotor, considerando numero infinito de
pas de espessura infinitesimal, para produzir o escoamento do fluido:

M, =pQ(rsCus—r,Cu,)




5.1.2) Equacao fundamental - H,  (condicdo ideal de escoamento no rotor)

Nas turbinas hidraulicas, a poténcia mecanica gerada nas pas e
transferida para o eixo seré igual a poténcia hidraulica fornecida pelo fluido
(condicéo ideal de numero infinito de pés):

M. 0=pgQH,_, ou H

sendo o a velocidade angular (rotacdo) em [rd/s]:

_ pQ(r,Cu,-r.Cu;) o ou H = (r,Cu,-r.Cu;) o

pg Q g

H

t—oo




Lembrando que wrs=u; e wrs=us, obtém-se a equacdo fundamental
para turbinas hidraulicas radiais, que pode ser usada para turbinas axiais sem
nenhuma modificacéo:

H

=u,Cu, —u.Cu,

—0

o :é(u4Cu4—u5Cu5) MHM Y,

Da mesma maneira, obtém-se a equacdo fundamental para bombas
hidraulicas:

H. ., . =u.Cu, -u,Cu,

:é(USCu5 ~u,Cu,) MHG Y,

A equacdo fundamental é também chamada equacdo de Euler para
maguinas hidraulicas.




‘ 5.1.3) Equacao fundamental simplificada (ponto de projeto do rotor)

Para turbinas hidraulicas, no ponto de projeto, considera-se que Cus=0
e as=90° , como pode ser observado no tridngulo de velocidades na secdo de
saida apresentado fig. 5.1. No caso de bombas hidraulicas e ventiladores esta
é uma condicdo natural na secdo de entrada onde Cu,=0 e 0,=90°.

Nestas condigbes, tem-se a equacdo fundamental simplificada para
turbinas hidraulicas, bombas e ventiladores sera:

H, . :éu4Cu4 MHM Y,_, =u,Cu,
1
H,_., :EUSCU5 MHG Y., =uCu,




5.1.4) Equacao de Bernoulli para escoamento relativo

Da equacdo fundamental pode-se obter a equacdo de Bernoulli para
fluxo relativo, que é uma outra forma da equacdo fundamental. Sendo a
energia absorvida por unidade de massa igual a diferenca de energia na
entrada e na saida no caso de turbinas hidraulicas, tem-se:

gHt—w =€, 6

Desprezando a energia potencial, obtém-se:

2
gH, ., :£p—4+&] £p5 +—J—u40u4 —-u,Cu,
p 2 p 2

Modificando a equagéo, vem:

2 2
gH, . = (p_4_p_5j+[&_&J =u,Cu, —u;Cu,
p P 2 2




_ 2 2
M:(U4Cu4—%J—[u5Cu5—%j MHM

_ 2
M=[USCUS—%]—(U4CU4—%j MHG

De um triangulo de velocidade tem-se que:

W? = Cm? + (u—Cuy
W?2 =Cm? + u? — 2uCu + Cu?
C? = Cm? +Cu?
W?2-u? C? C? u?-w?

W?2-u?=C?*-2uCu .. ———— == —uCu .. uCu-—
2 2 2 2

ogo: pp[wij
p 2 2




Ou:

Ps —Ps

W2 — W2

p

_[ui-us
2

i

2

|

Ps —P,

—W52

p

_[us -y
2

J*:

|

MHM

MHG

Com uma destas equacdes pode-se determinar a variacdo de pressao
entre entrada e saida do rotor uma vez conhecidas as outras condicdes.

A outra forma mencionada da equacao fundamental sera entéo:

2 2 2
C;, -C; u; —

W2 —W?2

2

2

t—oo

CZ-Ci) (uZ-u?

W7 -W?

2

2

MHM

MHG



5.2) Grau de Reacéao

Comparando as equacdes acima, define-se para turbinas hidraulicas,
altura de presséo estatica e altura de pressdo dinamica, respectivamente:

_ 2 (2
A :g(m psj e lan, :1[c4 Cs]
gl »p gl 2

O grau de reacdo da maquina é definido como sendo a relacédo entre a
altura de pressao estatica e a altura total tedrica:




Se fixarmos a condicdo, Cmy;=Cms , obtemos o grau de reacdo
simplificado:

MHM t=1- MHG

45 Cus Bs Us Cus



5.3) Numero finito de pas com espessura "'s" constante

A espessura "s" das pas provoca um estrangulamento do fluxo na
entrada do rotor e uma expansdo na saida, alterando a componente Cm dos
triangulos de velocidade na entrada e na saida.

A figura mostra uma MHG radial com espessura de pa constante "s".

S
Pa
ty D4 St4
Seg¢do de Saida Seg¢do de Entrada

Fig. 5.2 - Pa4s com espessura constante (MHG)



Calcularemos a seguir a variacdo da componente Cm em funcdo da espessura
na entrada e na saida da maquina. O comprimento entre dois pontos
equivalentes de duas pas serd, para a entrada e saida, respectivamente:
D nD
= 4 e t5 = S
z z

t,

onde z € 0 numero de pés.

5.3.1) Entrada (succdo da bomba)

Sendo a vazédo igual na secdo 3 imediatamente antes da sec¢éo 4, temos:
Q=Cm,A,=Cm,A,

A area A; sera maior que A4 por um fator de estrangulamento f; (f3 < 1):
A, =A,f,

O fator de estrangulamento dependera do diametro D, , da espessura
S4 , do numero de pas z, e do angulo construtivo B4:
¢ LSt
3 t4




A variavel St, é espessura da pa na direcdo perpendicular ao escoamento:

St, = Ss
sen B3,
Consequentemente, Cm, =Cm,f,| (Cmy > Cmy).

5.3.2) Saida (pressédo da bomba)

Sendo a vazdo igual na se¢do 6 imediatamente apos a secdo 5, temos:
Q=Cm,A, =Cm A,

A &rea Ag sera maior que As de um fator de estrangulamento fs (fs < 1):
A=A 1,

O fator de estrangulamento dependera do didmetro Ds , da espessura
Ss , do numero de pés z, e do angulo construtivo fBs .
¢ _ =St
6 t5




A variavel Sts é espessura da

pa na direcdo perpendicular Cmyg Cmy
ao escoamento: C. W
S ag Cmg Bs By
St, = 2
°  sen B, ' T A,
Saida (pressdo) Entrada (sucg&o)
-MHG

Fig. 5.3 - Efeito na espessura sobre o0s
triangulos de velocidade (MHG)
Consequentemente,

Cmg =Cm,f, (Cms > Cmeg).

A figura mostra os triangulos de velocidade levando-se em conta o
efeito da espessura das pas na entrada e na saida de uma MHG.



5.4) Escoamento real com namero finito de pas

Ao considerarmos o escoamento real de maquinas hidraulicas com um
namero finito de péas, ocorrerdo efeitos sobre o fluxo no rotor, além da
aceleracdo devido a espessura das pas, que modificardo a altura de queda
disponivel para uma maquina motora ou a altura de presséo ou diferenca de
pressado fornecida por uma maquina geradora.

Foi visto que o escoamento relativo em uma maquina hidraulica motora

(turbinas é acelerado) e que o escoamento relativo em uma maquina
hidraulica geradora (bombas e ventiladores) € desacelerado.

Sabe-se também, pelos estudos de mecanica dos fluidos, que os
escoamentos desacelerados podem apresentar descolamento da camada
limite, devido ao fato que a geometria é geralmente um difusor (apresentam
gradiente adverso de pressao).

Em contrapartida, o0s escoamentos acelerados geralmente nao
apresentam descolamento da camada limite, sendo sua geometria
caracterizada por injetores.



Yo =9H.., =usCu; —u,Cu, MHG

Para MHG (bombas e ventiladores), o trabalho especifico fornecido ao
fluido (ou altura de elevacdo no rotor vezes a aceleracdo da gravidade),
considerando um numero finito de pas sera menor do que na condicdo de
namero infinito de pas pois o escoamento ndo serd perfeitamente guiado na
saida e a componente real Cug sera menor do que a componente teérica Cus:

Yo =9H, =u;Cus —u,Cu, <gH,, =Y MHG

pa—x
Yoa =9H, ., =u,Cu, —usCug MHM

Para MHM , o trabalho especifico produzido (ou a altura de queda no
rotor vezes a aceleracdo da gravidade), considerando numero finito de pas
pode ser considerado igual ao trabalho especifico para nimero infinito de pas,
pois 0 escoamento acelerado em turbinas permite um direcionamento melhor
do escoamento na saida:

Yoo =9H, =u,Cu, —u;Cus =gH,_, =Y, MHM

pa—w©



Para MHG esta diferenca pode ser avaliada por coeficientes empiricos
que dependem da geometria do rotor, como veremos no cap. 13, para 0 caso
de bombas hidraulicas. No caso de MHM, considera-se que somente atraves
do uso de programas computacionais sera possivel calcular o escoamento mais
préximo da realidade em uma turbina com numero finitos de pas.

Na analise do escoamento no rotor nao se considerou o efeito do atrito
viscoso, utilizou-se somente o conceito de fluido ideal.

Um dos efeitos da viscosidade do fluido é a formacdo de espacos
"mortos” na saida das pas do lado de baixa pressdo da pd, principalmente
guando a maquina trabalha fora do ponto nominal.

Este efeito altera os triangulos de velocidade na regido apés a saida do
rotor.



5.5) Perdas por Choque

Até o presente momento na analise de maquinas hidraulicas, as
grandezas e rendimentos sdo relativas ao ponto nominal, ou ponto de projeto,
onde se consideram nulas as perdas por choque na entrada, que existem
quando a maquina trabalha com grandezas diferentes das calculadas para o
ponto de projeto.

Entrada
sem choque

N L e

Ws‘\\‘\ :33 W, B3 W, B

Fig. 5.5 - Grade de pas com e sem choque na entrada




Perdas por choque ocorrem no momento em que 0 escoamento na
entrada possui uma direcdo diferente do angulo construtivo 8 da pa.

Na figura 5.5 temos uma grade construida com angulo B, com pas de
espessura fina para se desconsiderar o efeito de estrangulamento no fluxo.

No caso de entrada sem choque B4 = B3z e Wy = W3 . A perda por
choque pode ser quantificada (na auséncia de tratamentos mais complexos)
pela equacéao:

W2

S

2

Zy=0

onde W; é a diferenca vetorial das velocidades W, e W3 . O choque pode ser
de aceleracdo ou de retardamento do fluxo, diferenca que é percebida nos
triangulos de velocidades para bombas (ou ventiladores) e turbinas de reacéo
guando se altera rotacdo ou vazao.



5.6) Aproximacao para trabalho especifico nas pas

Para a andlise do escoamento em um rotor de MH real devemos
considerar as alteracdes dos desvios devido ao numero finito de pas. No caso
de turbinas estas alteracbes serdo consideradas despreziveis no ponto de
projeto. Isto torna as alturas real e para numero infinito de pas praticamente
iguais, porém menores que a altura de queda sobre a turbina:

gH, =gH, , =u,Cu, <gH MHM

Em rotores com pas distanciadas deve-se considerar no projeto um
sobreangulo, que corrigira a falta de direcionamento do escoamento pelas pas.
Nos projetos preliminares pode-se desprezar o efeito da espessura das pas.

Nas bombas e ventiladores, o escoamento desacelerado e ndo guiado
na saida do rotor diminui significativamente a altura teorica, provocando uma
grande reducdo da altura de elevagdo fornecida pelos calculos com numero
infinito de pas. Somado a este decréscimo de altura de elevacédo ainda existem
as perdas de pressédo no escoamento devido ao atrito viscoso:



H<H, <H,_,
sendo:

gH, =u.,Cuy <gH, , =u,Cu, MHG

Para célculos de bombas, axiais ou radiais, a obtencdo de H; é feita em
funcéo de um fator de correcdo “a”.

5.6.1) Fator de corregdo para bombas hidraulicas

E um método aproximado, proposto por C. Pfleiderer, que considera
uma distribuicdo regular de pressdo nas pas, e relaciona o trabalho especifico
(ou a altura de elevacdo) para numero infinito de pas com o trabalho
especifico para namero finito de pas através de um coeficiente de reducéo de

poténcia:

Ypé—oo = Ypé(1+ p) ou g Htfoo =0 Ht (1+ p)




5.6.2) Coeficiente de velocidade para ventiladores

E normalmente utilizado um método simples, proposto por Stodola,
para determinacdo do coeficiente de velociade para ventiladores, coeficiente
este que relaciona a diferenca de pressdo para um numero finito de pas e a
diferenca de presséo calculada para um namero infinito de pas:

A
€ = ptot
AptOtfw




5.7) Exemplos de calculos

5.7.1) Numero infinito de pas
Turbina radial: Utilizando os resultados dos triangulos de velocidade para
turbina radial do item 4.6, calcule a altura de queda tedrica para numero
infinito de pas, H, ,, a poténcia de eixo, Pe, a diferenga de pressao entre
entrada e saida da turbina e seu grau de reacdo, considerando o rendimento
mecanico igual a 95% e o rendimento volumeétrico igual a 100%.

gH,, =(u,Cu, -u,Cu;) mascomo Cu, =0 gH,._. =u,Cu,
gH_, =26,7%x26,3>  |H_ =71,6 [m]
P,=pgQH Nt = Pe / Py nh=H_, /H
n=Penmn/pgQH., Mm=Pe/pgQH,_, Pe=nmpg QH,,

Pe = 0,95 x 9.780 x 12,5 x 71,6 = 8.315.445 [W]  P. = 8,3 [MW]
pu —ps =2z —u2)+ (Wg - w;)] = 499 [(26,7°- 9,42°)+(204° - 4.77)]

p, —Ps =499 [624,1+86,1] = 499 x 710,2 P, —Ps =354.390 [N/m?]

T=1_Cu4 — o1 26,3
2u, 2 X 26,7

=0,51




Turbina axial: Utilizando os resultados dos tridangulos de velocidade para
turbina axial do item 4.6, calcule a altura de queda tedrica para numero
infinito de pas, H,,, a poténcia efetiva, Pe, considerando o rendimento

mecanico de 95%, a diferenca de pressdo entre entrada e saida da turbina e
seu grau de reagao.

gH, ., =u,Cu, (equacédo fundamental simplificada)
gH, ., =9,82 x 8,64 H, ., =8,65 [m]

Pe=mmpgQH_,
P. = 0,95 x 9.780 x 0,65 x 8,65 = 52.239 [W] P. = 52,3 [kW]

Ps—Ps =%[(uj —u2)+ (W2 —w?2)| = 499 [(9,82%- 9,82%) + (10,767 - 4,57%)]

P, —Ps =499 [0 +94,9] p, —ps =47.355 [N/m?]

t=1-

Cu, _ 1 8,64 — 0,56
2u, 2x982



Bomba radial: Utilizando os resultados dos triangulos de velocidade
para a bomba radial do item 4.6, calcule a altura de elevacdo teorica para
numero infinito de pas, H, ,, a poténcia de eixo, Pe, a diferenca de presséo
entre entrada e saida da bomba e seu grau de reacdo, considerando o
rendimento mecanico igual a 85%.

gH, , = (u5Cu5 —u4Cu4) mas como Cu, =0 gH, , =u,Cu,
gH, ,=18,85x15,374 > H,, =29,6 [m]
Ph:ngH T]t:Ph/Pe 1‘|h:H/Ht_OO

= pgQH_ Mm/Pe Mm=pgQH,_ /PPe=pgQH_, /1nnm

P. = 9.780 x 0,15 X 29,6 / 0,85 = 51.086 [W] P. = 51,1 [kW]

Ps — P, =%[(u§ —u?)+ (w2 —w2 )| = 499[(18,85% - 9,425%) + (13,422 - 10,16%)]

P —p, = 499 [ 266,49 + 76,87 ] = 499 x 343,36  |p, —p, =171.337 [N/m?]

T:]__CUS = 1= _ﬂ 20’59
2, 2 x 18,85




Bomba axial: Utilizando os resultados dos triangulos de velocidade para
a bomba axial do item 4.6, calcule a altura de elevagdo tedrica para numero
infinito de pas, H, ,, a poténcia de eixo, Pe, a diferenga de pressdo entre
entrada e saida da bomba e seu grau de reacdo, considerando o rendimento
mecanico de 85%.

gH, ., =(u,Cu; —u,Cu,) mascomo Cu,=0 gH, ., =u.Cu,
gH, . =12,57 x 6,50 >  |H_ =843[m]

Pe=pgQH_, /nm

P. = 9.780 x 0,68 x 8,43/ 0,85 = 65.956 [W] P. = 65,9 [kW]

Ps — P, =%[(u§ —u2)+ (W2 - w2 = 499 [(12,57%- 12,57%) + (14,57 - 9,43%)]

P —p, = 499 [0 + 121,32 ] = 499 x 121,32 p. —p, =60.539 [N/m’]
Cus _ __,_ _ 650

t=1- = 0,74

‘E _—— =
2u, 2 x1257




5.7.2) Numero finito de pas

Bomba radial: Utilizando os resultados dos triangulos de velocidade para a
bomba radial do item 4.6, recalcule os triangulos de velociade considerando
gue o rotor possui 8 pas de espessura constante de 5 [mm].

- Condi¢do numero infinito de pas:

Cs=Cmz=Cmy =Cms =Cmg =
Wy Cs C, = 0,15/ 0,0157 = 9,55 [m/s]
Cmy=Cy W5
Cms=Cing - Condicdo numero finito de pas:
6y By Bs Cmz = Cmg = 9,55 [M/s]

T T

IF_Fli]4 CU5 Wug u5

Fig. 5.6 - Triangulos na condi¢do de namero infinito de pas

- Calculo do fator de estrangulamento na entrada, f3, utilizando o angulo
construtivo na entrada calculado para a condi¢cdo de ndmero infinito de pas:



nD
t, = 24
t nXOl
4 8

T 0,0393[m]

St, = S
sen 3,
5
St,=——=7[mm]
sen 45,4°

f, =

_t,-St,

t,

393-7

393

=0,82

- Célculo do fator de estrangulamento na saida, fgs, utilizando o angulo
construtivo na saida fixado para a condicdo de numero infinito de pas:

nDg
V4
ntX0,2

ty =

t, =

- Calculo das velocidades meridionais internas do rotor com numero finito de

=0,0785[m]

St, = Ss
sen 3¢
5
St, =——=53[mm]
sen 70°

f, =

_ t5 _Sts

6 =

ts

785-53

78,5

=0,93

pas, na entrada e na saida, a partir das velocidades meridionais externas.

Cm,

Cmg

=Cm,f,

=Cm.f,

Cm, =Cm, /f,

Cm, =Cmy /f



Cms = 9,55 / 0,82 = 11,62 [m/s]

Cms = 9,55 / 0,93 = 10,27 [m/s]

Cm4f

Cmph=

Cmg
Wy Cs Ce
W3 W6W5
3=C3 [34 Cmg=Cm3 [35
Og B3 Ps
| Uz=Ug Cus Wus Ug=Ug

Fig. 5.6 - Triangulos na
condicdo de nimero
finito de pas (corre¢do da
velocidade meridional)

- Célculo do angulo construtivo corrigido na entrada:

Cm,

tg, =~ ~*+=11,62 /9,42

4

B4 = 51°






Turbina axial: Calcule os angulos B3 , az e B4 de uma turbina axial cuja vazéo é
670 [I/s], altura de queda 16 [m] com os seguintes dados: i) diametro
externo: 0,56 [m], ii) diametro interno: 0,24 [m], iii) rotacdo = 600 [RPM], iv)
espessura das pas na entrada: 7 [mm], v) rendimento hidraulico: 88% e vi)
ndamero de pas: 16. (Despreze a espessura das pas na saida)

- Célculo do diametro médio:
Dm =0,4 [m]

- Célculo das éreas:
As = As= As = . (D2, —D2,) / 4 = m x (0,56%- 0,24%) / 4
A = 0,201 [m?]

- Célculo das componentes meridionais:
Cmz3=Cms=Cmg=C¢ =Q/A=0,67/0,201 = 3,33 [m/s]

- Célculo das componentes tangenciais:
= n.DmM.n/60 =t x 0,4 x 600 / 60 = 12,6 [M/s]



- Célculo de Cuz (= Cuy) a partir de H e de Wus :
H,, =H, =n,H
138 = 12,6 x Cus
Wuz = 12,6 - 11

gHt—oo
gn,.H=12,6 x Cus

=uCu,

Wuz = u - Cus

- Tridangulo de entrada externo (ponto 3) :

tg Bg = Cms / Wus
tg oz = Cms / Cus

Bs =tg™’ (3,33/1,6)
az = tg™ (3,337 11,0)

Cuz = 11,0 [m/s]
Wuz = 1,6 [m/s]

Bs = 64,3°
oz = 16,89

- Célculo do fator de estrangulamento na entrada, fs, utilizando o angulo do

escoamento na entrada:

St, = S
sen 3,
7
St,=——=7,8[mm]
sen 64,3°

3

_t,-St,
-
_785-78
==

f;

0,9



- Triangulo de entrada interno (ponto 4) :

Cm, =Cm,f, Cm, =Cm, /f, Cm;=3,33/0,9 Cmy=3,7 [m/s]
tg B4 = Cmy / Wus Bs=tg" (3,7/1,6) B, = 66,6°

Fig. 5.7 - Triangulos de turbina axial na condi¢cdo de numero finito de pas



Ventilador radial: Determinar a rotacdo necessaria, bem como o angulo
construtivo na entrada para que um ventilador radial possa fornecer Ap =
5.000 [N/m?] com uma vazao igual a 3,27 [m*/s] com os seguintes dados: i)
Ds = 300 [mm], ii) D4 = 220 [mm], iii) bs = bs = 250 [mm], iv) Bs = 120°, v)
Z = 32 pas, vi) S = 3 [mm], vii) nn = 60 % e viii) ¢ = 0,8. (Use p=1,2
[kg/m°])

- Célculo das areas externas ao rotor:
As = n.D4.bs = 1 x 0,22 x 0,25 = 0,173 [m?]
As = m.Ds.bs = 7 x 0,30 x 0,25 = 0,236 [m?]

- Célculo das componentes meridionais externas :
Cmz =Q/A; =3,27 /0,173 = 18,90 [m/s]
Cmeg = Q/ As = 3,27 / 0,236 = 13,88 [m/s]

- Célculo do fator de estrangulamento, fg, utilizando o angulo construtivo na

saida :

S, ¢ t. — St
 =—2—°5

St, =
sen By t,




t, = X300 _ o0 450mm] St =— > —35[mm] f, = 2292 =35 _(gg
3 sen 120° 29,45
- Célculo da componente meridional interna na saida (ponto 5):
Cm, = Cm.f, Cm, =Cmg /f;
Cms = 13,88/ 0,88 Cms = 15,77 [m/s]
- Célculo de Cus (= Cug) dado o angulo construtivo s = 120° :
tg B5 = Cms / Wus Wus = Cms / tg B5 Wus = 15,77/tg 120°
Wus= -9,1 [m/s] Cus = us - Wus Cus =us + 9,1
- Célculo de us :
Ap, = e.Ap,_, AP = Np-AP;
Aptot = ﬂh-ﬁ-Apt_w Apt—oo = ngt—oc
APy = Mp-&pGH, ., gH,_, =u; Cug
&ZUS Cu5 ﬂZUS (u5 +911)
Ny -€P 0,6x0,8x1,2

uz+91u, —8.680=0 us = 88,7 [m/s] Cus = 97,8 [m/s]



- Célculo da rotacéo:
Us = Ug = n Ds n / 60 n =60 X us / (r Ds) n = 5.650 [RPM]|

- Calculo da componente tangencial na entrada:
Uz = Ug = m.D4.n/60 = t X 0,22 x 5.650 / 60 = 65,1 [M/s]

- Célculo do angulo do escoamento na entrada:
tgPs=Cms/us Ps=tg"(18,9/65,1) Bz = 16,2°

- Célculo do fator de estrangulamento, f3, utilizando o angulo do escoamento
na entrada:

ntx 220 3
t, = =216[mm St,=————=10,75[mMm
4 32 16(mm] *  sen16.2° (mm]
f3 _ 216 -10,75 05
216

- Célculo da componente meridional interna na entrada (ponto 4):
Cm, =Cm,f, Cm, =Cm, /f, Cmy, =18,9/0,5 = 37,8 [m/s]



- Célculo do angulo construtivo na entrada:

tgBs=Cmy/us B4 =tg"(37,8/65,1) Bs = 30,1°
- Recalculo do angulo construtivo na entrada:
t4=L=6[mm] f3=2l6‘6=o,72
sen 30,1° 216
Cmy, = 18,9/ 0,72 = 26,25 [m/s] B, = tg™'(26,25/65,1) Bs = 22,0°
- Recalculo do angulo construtivo na entrada:
St, = —> —g[mm f, =218 563
sen 22° 216
Cm, = 18,9/ 0,63 = 30 [m/s] B. = tg™*(30/65,1) Bs = 24,7°
- Recélculo do angulo construtivo na entrada:
. :Lzzz[mm] f, :M:Oﬁ?
sen 24,7° 216

Cm, = 18,9 / 0,67 = 28,2 [m/s] Bs = tg™(28,2/65,1)



Fig. 5.8 - Triangulos de ventilador radial ~ Fig. 5.9 - Corte do ventilador radial




Ventilador radial: Para aumentar em 25% a diferenca de pressdao do

ventilador, mantendo-se as outras caracteristicas (n e Q) , qual deve ser o
novo angulo construtivo na saida?

1,25x5.000

0,6x0,8x12

Cus = us - Wus Wus = us - Cus = 88,7 - 122,3 Wus = -33,6 [m/s]

= 88,7 xCu, Cus = 122,3 [m/s]

tg Bs = Cms / Wus tg Bs = 15,77 / (-33,6) 5 = 154,80
- Recélculo do angulo construtivo na saida:
St = 3 7,04 [mm] f, = 2945-704 0,76
sen 154,8° 29,45

Cms = 13,88 / 0,76 = 18,26 [M/s] Bs = tg"}(18,26/-33,6)  Bs = 151,5°

- Recélculo do angulo construtivo na saida:
St, = 3 = 6,28 [mm] f, = 2945-628
sen 1515° 29,45

Cms = 13,88 /0,786 = 17,64 [m/s]  Ps = tg™(17,64/-33,6)  [Bs = 152,3°

=0,786



Capitulo 6 -  Analise da equacao fundamental
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6.1) Analise para turbina hidraulica de reacao

6.1.1) Diagrama da fungéo Hi.. = f(Q,n) (entrada sem choque)

7

No estudo de maquinas hidraulicas € de grande importancia o
estabelecimento de relacdes entre as grandezas caracteristicas de
funcionamento: vazdo, variacdo de energia especifica, rotacdo, poténcia e
rendimento.

Estas relacbes sdo obtidas através da equacdo fundamental das
maquinas hidraulicas em conjunto com as relacbes entre velocidades dos
tridngulos de velocidade para escoamento através do rotor considerando
numero infinito de pas de espessura infinitesimal.



cuy Ug Cuz<0 Cug>0 Ug

Fig. 6.1 - Triangulos de Velocidade (entrada sem choque)

Considerando os triangulos de velocidade médios nas secdes de entrada
e saida podemos escrever:

Cu, :u4—Cm4 e Cu5=u5—Cm5
tap, 9B
sendo Cm, = Q e Cm,= Q tem-se:
A A

4 5



Cu, =u, - Q e Cus =us — 9
A,tgB, Astgps
Da equacdo fundamental tem-se:
Q Q
H,, =u,Cu, —u.Cu; =u,|u, - —Ug| U; —

g t—oo 4 4 5 5 4( 4 A4th4 5 5 AsthS
O, , =ui - 22 _yzy U2

A4th4 A5th5
Definindo:
ng e kzﬁ tem-se U_4=TCD4—n/6O=m

D. A, us nDgn/60

Manipulando a equacédo de gH¢., obtém-se:

2

Uy o o

gH =—Ug —Ug
5

t—oo

Qu,

1

u,

AS

As

|

tgBs A,tgB, Us

|

|



1 m

H =(m2u?-u? +QUS _

H. = (mu; -u?) Ag (tgm ktgm]

gHt_m:ué(m2—1)+Qu5[ 1 . m ]
A \tgBs ktgB,

Esta equacdo representa a altura de queda tedrica para um
determinado rotor, com angulos construtivos (B4 € Bs) e outras caracteristicas
geométricas definidas, funcdo da vazdo e da rotacdo, para entrada sem
choque (pois B4 € constante).

Utilizando o valor de u, = nD,n/60 tem-se:

2
gH,_. :[RDE’J (mz—l)n2+ ™D, ( 1 _.m JnQ
60 60A; \ tgB, ktgB,

Que pode ser escrita na forma: H, , =a,n* +b,nQ




Para cada n obtém-se uma reta, portanto, a relacdo acima é um feixe

de retas.

A Hlas  n=const. os#const.

Ht,.=f[Q) (ent. sem choque)

(mag. axial)

Ao fixarmos um valor de n
obtemos uma reta que nos
descreve a caracteristica da
maquina para varias aberturas (
o, # Cte. - entrada sem choque),

como mostra a fig.6.2.

Fig. 6.2 - Hi..=f(Q) sem choque



6.1.2) Diagrama da funcéo Hi.., = f(Q,n) (entrada com choque)

Ao equacionarmos novamente usaremos agora Cu, =Cm,/tga, |,
desta maneira teremos a equacdo fundamental escrita da seguinte maneira:

gH,., =u,Cu, —u,Cu; =u, Q —u{us_ Q j
A,tgo, AstgPs

Cus Cug cug Ug Cug<0 Cug=0 Us

Fig. 6.2 - Triangulos de Velocidade (entrada com choque)



Qu, . ou,
AstgBs  A,tga,

A
gHt—oo = _ué + QU5 ( 1 +U_4_5 1 ]
As \gBs U A, tga,

gH,, =-uZ+

t—o

Usando os mesmos coeficientes m e k definidos anteriormente, tem-se:

gHtoo:_ug"'QUS( L + m j
A; \tgBs ktga,

Utilizando o valor de ug = nDsn/60 tem-se:

2
gHt_w=—(nD5j 2, s (1 m on
60 60A, | tgB, ktga,




A equacdo acima representa tambem | & Ht,, n =const.
um feixe de retas H...=f(Q,n) , para varios @y =const.
o4 constantes, o0 que define o
comportamento tedrico da maquina para
uma dada abertura do distribuidor, com
entrada incongruente com o rotor, e esta
representada na fig.6.3.

Hto=1(0Q)

Que pode ser escrita na forma: uZ

2
H,_,6 =a,n” +b,0Qn

Fig. 6.3 - Hi. em funcéo de Q

A interseccdo entre as duas retas mostradas anteriormente nos
fornecera o ponto de melhor rendimento na rotacdo dada e no angulo oy
fixado na segunda reta. Caso se modifigue a rotacdo (ou qualquer outro
parametro) se modificara as retas e o ponto de melhor rendimento tedrico.




De outra maneira, pode-se dizer que o ponto de intersecdo terd uma
abertura do distribuidor (dngulo a4) que correspondera ao ponto de melhor
rendimento para uma dada rotacao.

Ht
4 Moo n =const.
n =const. o, =const.
o, Fconst.

[sem choque)

Ponto de
melhor

rendimento

-
Q

Fig. 6.4 - Interseccao entre as retas



6.2) Analise para turbina hidraulica de acéao

Neste tipo de maquina, o sistema de admissao (injetor) é independente
do rotor, portanto ndo ha uma dependéncia direta entre a vazao e a rotacao,
uma vez fixada a altura de queda e a posicdo da agulha do injetor. Deste
modo tem-se retas horizontais para Q em funcdo de n, conforme a fig.6.5.

4 @ H=constante

Injetor
0L=Posicdo da Agulha

—

Agulha

Fig. 6.5 - Q=f(n) para turbina de agéo



Aplicando a equacédo fundamental para o rotor, e com as simplificacGes
qgue podem ser observadas na fig.6.6, obtém-se a altura de queda tedrica.

gH, =u,Cu,-u,Cu,

We B
u=u, =, Bs g Cs 5
Cu,=u+W,

ug=u
Cug; =u—W;,.cosf,
gH, = u(W, + W,.cosp; ) 4 C=Cy
C j
|
Aplicando-se u:ut' Wy
Bernoulli entre as secdes 4
4 e 5 temos:
2 2
WP _WE
29 29

Fig. 6.6 - Tridngulos de velocidade para turb. Pelton

Considerando hp (perdas no escoamento entre as secdes 4 e 5) como
funcéo de W,:



2
hp = p.VZV—é‘ tem-se: W2 =(1-p)W?

0 que resulta para a altura especifica tedrica no rotor:

gH, =u(c - u)(1+ \/ﬁ cosBs)

A poténcia de eixo tedrica do rotor sera:
P, =mgH, =pQu (c - u)(1+ 1-p.cos B5)

A poténcia fornecida ao rotor ou poténcia hidraulica pode ser
determinada conhecendo-se o coeficiente de perdas do injetor e a altura
disponivel correspondente a leitura do manémetro situado na entrada do
injetor, Hgy.

A velocidade na saida do injetor € dada por: C =k./2.gH,

sendo k o coeficiente que leva em conta as perdas por atrito, perdas por
transformacgao de energia e outras perdas no injetor (k<1).



Logo pode-se escrever: H.;

CZ

=— =k®H
29 d

onde Hi, € a altura de pressdo correspondente a velocidade na saida do

injetor.

Assim a poténcia hidraulica fornecida ao rotor sera:

P, =pgQH;; =k*.pg.QH,

O rendimento do rotor pode ser entdo obtido:

=

e

. _u(C-u)fL+1-p.cosp)

n =

P,

gk®H,

Esta expressdo mostra que variando a rotacdo (e conseqgientemente u)
temos o rendimento do rotor, desde que sejam conhecidas as perdas no
mesmo (coeficiente p).

Para termos o rendimento hidraulico do conjunto (injetor mais rotor)
basta multiplicar a equacéo para o rendimento do rotor por k2 :



K2 = u.(C- u).(1+ \/ﬁ.cosBS)
g.H,

My =N;-

O rendimento hidraulico
maximo do rotor ocorre para on 4 Pot
Jou=0 , logo para u=C/2, e

; =constante
sendo:

1+,/1-p.cosp, Pe=f(u) Hd=constante

Nr-max = 2 Q=constante

Na fig.6.7 mostra-se as TNp=f{u)
parabolas Pe=f(u) e mn=f(u).
Tais funcdes foram obtidas
considerando-se Hy, Q e »

o 0 E u
consequentemente o (posicao da >
agulha) e k constantes.

Fig. 6.7 - Pe.t € n em funcéo de u para turbina Pelton



6.3) Analise para bombas e ventiladores

Conhecido o aspecto apresentado pelas curvas caracteristicas de um
rotor de bomba ou ventilador, obtidas a partir de resultados experimentais,
deve-se procurar uma explicacdo para aqueles resultados, analisando as
curvas a partir da equacéo fundamental.

Considerando um
rotor de bomba ou
ventilador centrifugo com
Bs < 90° , cujo triangulo
de velocidade na saida é
mostrado na figura 6.8 .

A expressao
genérica da  equacao
fundamental simplificada é
gH, ., =Cu..u,

Fig. 6.8 - Triangulos de velocidades de rotor centrifugo



Do triangulo de saida vem:

m
Cu; =u; —Wu, ,Wu, = cm, e Cm; _Q
taBs Ag
Resultando, portanto:
u
Cuszus_L € oH,._, :ué_ Qs
AStg BS AStg BS
Ressalta-se que esta expressao € o
vélida para as seguintes condicdes: fluido Htoo Bs>90
ideal, numero infinito de pas, pas de
espessura infinitesimal, entrada a 90° (sem | uZ fs=1900
choques). 9
A expressdo representa a equacéo de Bs<90°
uma reta, diferente para cada valor de us , e a
€ representada na fig.6.9, conforme o valor

de Bs (cotg 90° = 0).
Fig. 6.9 - Variacdo de H., = f(Q)



A equacdo fundamental, escrita desta maneira, expressa a dependéncia
entre Q e H¢,, . Considerando o numero de pés finito, utiliza-se a altura de
elevacao teodrica:

Hi. = a . H¢

sendo "a" um coeficiente experimental j& citado, sempre maior que 1.

Substituindo este valor na Ht Htgo

expressdo anterior, tem-se: ’ Bs<a0®
B _
gH B ug Q.U5 uE_[:tE-
=<5
a aA;tgps B Htoo

A figura mostra as duas retas Ht
H=f(Q) e H..=f(Q) para uma deter-
minada velocidade us e para s < 90°. i Q

Fig. 6.10 - Variacdo de H; e Hc., = f(Q) para Bs < 90°



Pode-se observar que os pontos A, B e B' possuem as seguintes
coordenadas:

Ponto A: Ht:Ht_wzo ; Q =Us.As.1gPs

Ponto B: =ul/g;Q=0

Ponto B': = us/ag Q=0

A altura de elevacdo serd obtida a partir de H;, se conhecermos as
perdas por atrito, hp; e as perdas por choque, hp,:

H = H; - hp = H¢ - (hpy + hpy)
Quantitativamente é bastante complexo e pouco pratico se obter uma
equacao geral para estas perdas, porém, sabemos que estas sdo relacionadas

basicamente com a vazdo para rotacdo constante. De modo geral pode-se
expressar estas perdas usando:

hp, =K.Q* e hp, =b+c.Q+d.Q*

onde K, b, c e d séo coeficientes obtidos experimentalmente.



Em um sistema de eixos coordenados, estas perdas séo representadas
como na figura 6.11, conjuntamente com a reta H; = f(Q) e com a curva
caracteristica da maquina H = f(Q) para uma rotacao fixa.

Vejamos a seguir como se determinara analiticamente a expressao da
altura de elevacdo e a do rendimento hidraulico em funcdo da vazéo, para
uma rotagéo fixa.

hp,= atrito
Sendo: H hp,= choque
perdas Hit
H:Ht_hp:Ht_(hp1+hp2) hp
H, = uZ/(a.g)-Q.us /(a.9-As.tgp;) = e - £.Q H
hp,
hp, =K.Q*> e hp.
hp, =b+c.Q+d.Q* Q

Fig. 6.11 - Curva H=f(Q) obtida de H; e das perdas hp; e hp,



Tem-se, entdo:

H=e-f.Q-K.Q°-b-c.Q-d.Q?
ou

H=A+B.Q+C.Q?

Ao mesmo tempo, sendo n, =H/H,, obtém-se o rendimento hidraulico:

_A+B.Q+C.Q°
e-f.Q

Mh

Estas sdo as expressdes analiticas procuradas para H e .

De fato, a obtencdo dos coeficientes A, B, C, e e f, é extremamente
complexo analiticamente e envolve muitas hipéteses simplificadoras, de tal
modo que sua obtencdo é realizada através de testes em bancadas para

grupos de maquinas tipicas (bombas e ventiladores de arranjos conhecidos e
mais utilizados).



6.3.1) Curvas representativas das perdas internas

7

Complementando o exposto no item anterior, é interessante mostrar
uma maneira simplificada de obten¢do das curvas representativas das perdas
que ocorrem em bomba e ventiladores. Tal procedimento permite ao projetista
melhorar seus critérios de célculo e apresentar produto com melhores
caracteristicas.

Em tempos gerais, 0 processo é o seguinte:

a) Realiza-se em um rotor de bomba, projetado e construido pelo
fabricante, ensaios de laboratério, visando a obtencdo das curvas
caracteristicas do rotor.

b) Da curva caracteristica n: = f(Q) determina-se o rendimento maximo
e o valor correspondente do rendimento hidraulico, arbitrando-se (ou
medindo-se) o rendimento mecanico e o rendimento volumétrico.

c) Sendo H = Hin, , pode-se tracar a curva H; = f(Q), uma vez que
H=f(Q) também foi obtido experimentalmente.



d) Verifica-se a seguir se a curva tracada satisfaz a equacéo:
H, = u?/(a.g)- Q.u, /(a.g.A,.tgB;) ou H,=e-f.Q (rot. =cte.)

O projetista tem, entdo, condicdes de verificar se os critérios adotados
para a determinacdo do fator "a" de Pfleiderer conduziram a um valor
adequado deste fator, comparando H: com H,

e) Determina-se hy = H¢ - H

f) Traca-se a pardbola representativa da funcdo hp;=K.Q? passando
pela origem e pelo ponto onde tem-se mnmax . Neste ponto, hp, = 0
Determinando-se K.

g) Traca-se a curva representativa da fungdo hp, = b+c.Q+d.Q?
sabendo que, para uma vazdo qualquer Q , tem-se hp, = hp - hp; .
Determina-se os coeficientes b, c e d.



6.4) Exemplos de calculos

6.4.1) Turbinas de reacao

Turbina radial: Determine a equacdo H., = f(Q) para uma turbina radial com
os seguintes dados: i) D4 = 0,48 [m], ii) by = 0,023 [m], iii) Ds = 0,32 [m], iv)
bs = 0,033 [m], V) Bs = 85°, vi) Bs = 18° e vii) n= 1.160 [RPM].

2
gH, :(nD5j (mz—l)n2+ D, [ 1 m ]Qn
60 60A, [ tgB.  ktgp,

- Célculo das areas ao rotor:
A; = n.D4s.bs = 1 x 0,48 x 0,022 = 0,03317 [m2]
As = n.Ds.bs = n x 0,32 x 0,033 = 0,03317 [mz]
- Calculo de m e k:

ng o kzﬁ m=0’48=15 k=0,03317= 0
D, Ag 0,32 0,03317
- Substituicdo de valores:
2
- “X0’32) (L5% -1)1.160° + mx0,32 L 15 Jox.160
60x0,03317 { tg18° 10xtg85°

gHe = 472,2 + 0,505x(3,08-0,131)xQx1.160 He..= 48,2 + 176,1 Q




Turbina axial: Determine a equacao H:.., = f(Q) para uma turbina axial com os
seguintes dados: i) Dext = 3 [m], ii) Dine = 1 [m], iii) B4 = 58°, iv) Bs = 30° e V)
n = 138,5 [RPM].

2
gH, ., :(an’j (mz—l)n2+ D, ( 1 __m an
60 6OA. | g kigP,

- Calculo do didmetro médio:
Dmn = (Dext + Din) /2=@B8+1)/2=2[m]

- Calculo das areas:
As=As=m. (D%, —D?%) /4 =mnx(3%- 1%/ 4 = 6,283 [m?]
- Célculo de m e k:
m:& e k=—2% m=1 e k=1
DS AS

- Substituicdo de valores:
gH,_ _(“xzj (1 -1)138,5% + W L 1 loxsss
60 60x6,283 | tg30° tg58°
gHt., = 0 + 0,0167x(1,732-0,625)xQx138,5 H... = 0,26 Q
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6.4.2) Turbinas de acao

Turbina Pelton: Calcule o rendimento maximo do rotor, a rotacdo, e a poténcia
tedrica maxima de uma turbina Pelton, cujo diametro € 1 [m] nas seguintes
condicBes: i) Hg = 1.000 [mCA], ii) Q = 0,1 [m®/s], iii) Coeficiente de perda no
injetor, k = 0,98, iv) Coeficiente de perdas nas pas p = 0,25 e s = 6°.

- Calculo da velocidade na saida do injetor:

C =0,98 x (2 x 9,8 x 1.000)*? = 137,2 [m/s]

- Célculo da velocidade tangencial (ou periférica) do rotor:
u=C/2 =68,6 [m/s]

- Célculo da rotacéo
u = n.D.n/60 n = 60.u/n.D = 60x68,6/(nx1)
n = 1.310 [RPM]




- Célculo do rendimento maximo
1+,1-p.cosp,
1ﬂ'r—mé\x = 2

Nr-max = [1+(1-0,25)"2 cos6°]/2 = 0,93 Nr-max = 93%)

- Célculo da poténcia hidraulica:
P, = pg'Q'Hinj = kz.pg.Q.Hd
Pn, = 0,982 x 9.780 x 0,1 x 1.000 = 939.271 [W] = 939 [kW]

- Célculo da poténcia tedrica méxima:
Pt = Nr-max Ph = 0,93 x 939 P, = 874 [kW]




6.4.3) Bomba hidraulica

Bomba radial: Determine a equacdo H; = f(Q) para uma bomba radial com os
seguintes dados: i) Ds = 135 [mm], ii) bs = 25 [m], iii) ps = 60°, iv) n= 3.500
[RPM] e v) a=1,25

2
Utilizando a expressdo, gH, = Us __QUs

— , obtida anteriormente, sendo:
a aA;.tgps

As = 1.Ds.bs = 1 x 0,135 x 0,025 = 0,0106 [m?] e
us = m.Ds5.n/60 = 1t x 0,135 x 3.500 / 60 = 24,74 [m/s]
Temos:

24,747 B Q x 24,74

gH, 5
125 125 x 0,0106 x tg 60

= 489,65-1.078 Q

H, =50 - 110 Q




Capitulo 7 - Semelhanca e Coeficientes para MH

7.1) Semelhanca

7.1.1) Condigbes ideais para semelhanca de escoamentos

Dois escoamentos sdo considerados semelhantes quando existe entre
estes uma semelhanca geométrica (proporcionalidade dimensional), e uma
semelhanca cinematica e dindmica (proporcionalidade das linhas de corrente e
proporcionalidade das pressdes dinamicas entre pontos correspondentes).
Estas condi¢cdes sdo requeridas quando se realizam ensaios em modelos, e
procura-se transpor os resultados para os protétipos.

Na mecanica dos fluidos alguns parametros adimensionais sao utilizados
para se assegurar a semelhanca dinamica entre modelo e prototipo. Sdo os
nameros adimensionais que relacionam os tipos de forcas preponderantes no
tipo de escoamento em estudo. Por exemplo, o numero de Reynolds, Re,
relaciona forcas de inércia e forgas viscosas.



Dependendo do tipo de escoamento que se esta analisando outros
nameros adimensionais sdo importantes para se avaliar a semelhanca
dindmica: o numero de Mach, M, o nimero de Froude, F, e outros.

7.1.2) Condicdes particulares as maquinas hidraulicas

Em uma andlise de semelhanca de maquinas hidraulicas tem-se dois
tipos de aplicagdes praticas.

A primeira situacdo seria a transposicdo das grandezas de
funcionamento para uma maquina (protétipo) a partir de resultados
experimentais obtidos em outra geometricamente semelhante (modelo).

A segunda situacado € a aplicacdo de uma mesma maquina operando em
condicGes de funcionamento diferentes, situacdo em que deseja-se conhecer
as caracteristicas operacionais nas condicdes alteradas a partir das
caracteristicas conhecidas.



Nas duas situacbes tem-se
semelhanca geométrica, porém
devido a dimensdes e velocidades
diferentes na primeira situacdo e a
velocidades diferentes na segunda,
0 numero de Reynolds, que é o
parametro  adimensional  para
semelhanca de maquinas hidrau-
licas, serdo diferentes para as
maquinas  estabelecidas  como
modelo e prototipo.




Bancada de testes de turbina axial




7.2) Leis de semelhanga

Para estabelecer leis de semelhanca entre grandezas de funcionamento
de modelo e protétipo considera-se, além da semelhanca geométrica, que
existe proporcionalidade entre os triangulos de velocidade do modelo e do
prototipo no ponto de funcionamento considerado.

A semelhanca geométrica impde que os angulos construtivos sejam
iguais:

B4M = B4P € BsM = BSP

e que exista uma relacdo de escala entre quaisquer dimensdes do prototipo e
do modelo:

O

b _De _p
bM DM



A semelhanca cinematica impde uma relacdo de proporcionalidade
entre os triangulos de velocidade, que pode ser expressa na forma:

| MHM - Radial |

Fig. 7.1 - Semelhanca de triangulos entre modelo e protétipo

Cu, Cm, u, mn,D, n.D,

cu, Cmy, u, mn,D,, n,Dy



Para se obter as leis de semelhanca entre grandezas de maquinas
semelhantes, utiliza-se a equacdo fundamental para cada uma das maquinas.

Em primeiro momento obteremos a relacdo entre altura e vazéo para
turbinas, sendo:

gH,» =gHp M, p =U, ,CU, , —U; ;CU; 5

e usando a relacéo de proporcionalidade entre os triangulos tem-se:

2 2
n.D n.D
gHp My p = U4MCU4M[I‘],:D:; ] - USMCUSM[n;D; J

2
n.D
€ gH. M, p = QHM-nh_M(nPDP J
MM

. ~ . n D, |[H-.
Assim a relacédo procurada é: B _Zv [T Tlhp.
Ny Dp VHyMnou



Utilizando a definicdo de escala by _De _ E
bM DM

~ ~ n 1 |H..
teremos a relagdo entre rotacgéo e altura de queda: |—+= == /ﬁ MHM
Ny EVHuMmy

Para a relacdo entre vazdo e rotacdo tomaremos a relagcdo de
proporcionalidade entre os tridangulos escrita de outra forma:

Cm, Q. Db, U N,

= = gue se torna: QeDyD,, = NeDp

Cm, B Db, Qy Uy  NyDy QuDebs  NyDy,
2
) n
logo a relacdo procurada é: Qe _ n—P(&J by ou Qe _ —P E3 MHM
QM nM DM bM QM nM

Das equacgbes acima tiramos a relagéo entre altura e vazao:

2
Qe :(&j Homy e Qr _ E2 HeMpp MHM

ou =
Qu Dy HyMpw Qu L I P




Para obtermos uma relacdo entre poténcia de eixo, P, , e a altura de
queda, H, utilizaremos as duas equacdes da poténcia efetiva para o modelo e
para o protétipo:

Pe .y = p-gHu.Qumy € P._p =p-9H:.Qp M

Pe_p _ Qp Honep

A relacdo entre as duas equacdes nos fornecera:
Pew  QuHunew

Utilizando a equacéo da vazéo e altura, acima obtida, temos:

2
Pe_p _ (&J Ho e _ He M p
P Dy HyMhow HuMeew

e-M

Considerando os rendimentos mecanico e volumétrico iguais para o
modelo e para o prototipo, obtemos:

2 3 3
P_[D_J | [HLJ ou  |Per _g2 (HHJ .y
Pe-w  \Du HyMh-u M HyMhm

e

)
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7.7) Exemplos de calculos
7.7.1) Leis de Semelhanca - Transposicao de resultados

7.7.1.1) Rendimento constante - Determinar a altura de queda e a rotagéo do
protétipo de uma turbina Francis de vazdo 102 [m>/s] cujo modelo em escala
1:8 foi ensaiado em laboratdrio e suas grandezas medidas foram: i) vazdo:
462 [I/s] , ii) Altura de queda: 4 [mCA] e iii) rotacdo: 520 [RPM]. Solucéo:

Equacdes a serem utilizadas:

&:Ez Ho. My e &:n_PE3

Qu Hy-Mn_w Qu Ny

Logo, considerando o mesmo rendimento hidraulico para modelo e protétipo:
102 oo He 102 _ np g
0,462 4 0,462 520

Hp=47,6 [MCA] e np=224 [RPM]




7.2.1) Formulas para correcdo de rendimentos

Existem diversas propostas para correcdo de rendimentos entre
prototipos e modelos, e serdo apresentados somente duas correlacdes:

7.2.1.1) Férmula de Cammerer:

1-myw l4+(DM)_1/2
1-mp  14+(D,)""

7.2.1.2) Formula de Moody:

1/4 1/10
SUNCANTA
1-mpp Dy Hy



7.7.1.2) Rendimento variavel - Determinar a altura de queda e a rotagdo do
prototipo da turbina Francis da questdo anterior sendo que o rendimento
hidraulico do modelo obtido em laboratério foi igual a 88%. Utilize a formula
de Moody para avaliacdo da relacdes entre rendimentos do modelo e prototipo
e as mesmas grandezas medidas para o modelo: i) vazao: 462 [I/s] , ii) Altura
de queda: 4 [mCA] e iii) rotacdo: 520 [RPM]. Solucéo:

&:Ez Ho Mip &:n_PE3
Qu Hy Mo Qu Ny

1/4 1/10
1-Mpp Dy Hy
Considerando o resultado do exercicio anterior (mesmo rendimento

hidraulico para modelo e protétipo) como primeira estimativa para
rendimentos na férmula de Moody:

1-088 _ 81,4(47,6j1/10 . 012
1-npp 4 1-npp
1-n, , = 0048 .. My =0951=951%

Equacdes a serem utilizadas:

=1682 x 1,472



Refazendo o célculo da altura de queda e rotacdo do protétipo,
utilizando os rendimentos hidraulicos calculados, obtemos:

102 _ g [H.x0951 102 _ N, g
0,462 4x088 0462 520

Hp=44 [mCA] e ne=224 [RPM]

A altura de queda calculada alterou-se em relacdo ao valor
anteriormente obtido e a rotacdo calculada permaneceu a mesma. Refazendo
o calculo do rendimento hidraulico e da altura de queda do protétipo, em
Gltima iteracdo, obtemos:

1/10
1-088 — g4 ﬂ 1-n,, =0,056
1-n,5 4

Nhp = 0,944 =94,4%




7.3) Grandezas de funcionamento alteradas

As leis de semelhanca sdo aplicadas para uma mesma maquina, tanto
motora quanto geradora, trabalhando em condic¢des alteradas. Mudando-se 0s
indices M e P para 1 e 2, e fazendo Dy=Dp , considerando os rendimentos

n_Q_ [H
nl Ql Hl

Esta equacédo pode ser utilizada para se determinar a nova vazdo e a
nova elevacdo de uma bomba quando se altera a rotacéo desta. E importante
ressaltar que esta transposicdo € somente vdlida préxima do ponto nominal
(ou ponto de projeto), uma vez que considerou-se rendimentos iguais para 0s
pontos 1 e 2.

hidraulicos iguais tem-se somente uma equacao:

7.7.1.3) Grandezas alteradas - Determinar a altura de elevacdo e vazdo de
uma bomba hidraulica cuja rotacdo foi alterada de 1.800 [RPM] para 1.600
[RPM], sendo que as grandezas de funcionamento iniciais eram: i) vazéo: 65
[I/s] , ii) altura de elevagéo: 40 [mCA]. Solucéo:
1.600 Q, [H,
1.800 65 40

---> Q,=57,8[I/s]  H,= 31,6 [mCA]




7.4) Coeficientes para Maquinas Hidraulicas

S0 nuameros que exprimem o tipo de MH, independente de sua
dimenséo, bem como suas caracteristicas de operacao.
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Francis Lenta
Francis Rapida Kaplan - Hélice

Fig. 7.2 - Relagdo entre rotacdo especifica
e o tipo de maquina






7.4.1) Coeficientes unitarios

Utilizando as leis de semelhanca, e considerando rendimentos iguais, e
usando H=1 [m] e D=1 [m] obtem-se os coeficientes unitarios da maquina.

- Rotacéo unitéria
E a rotacdo que teria a maquina para uma queda de H=1 [m] e D=1 [m]
n, D1 nb

= logo: n. =
n 1\H g Y UH

- Vaz&o unitéria
E a vazdo que teria a maquina para uma queda de H=1 [m] e D=1 [m]

ﬁ:i 1 |Ogo:

_ Q
0 D2 \H Qll_Dz\/ﬁ

- Poténcia unitéaria
E a poténcia que teria a maquina para uma queda de H=1 [m] e D=1 [m]
P, 1 /1 P

p D\ 0% T




7.4.2) Rotacao especifica

Existem varios tipos de coeficientes chamados de rotacdo especifica, e
devido ao fato de que desde o século XIX existem maquinas hidraulicas, os
pesquisadores e os fabricantes foram adotando estes coeficientes para definir
os diversos tipos de maquinas hidraulicas.

7.4.2.1) Rotacao especifica - nse ns;

O numero ns de uma turbina é numericamente igual a rotacdo de uma
turbina semelhante que com uma queda de H=1 [m] sua poténcia de eixo

seria P=1 [HP]: Ns _ —\/7
n

2 3
s . _ Pap D H
sendo Ds o diametro da turbina com P=1 [HP] SRAETEE —



P, .n
Combinando as equacdes, temos: Pt HyHR

Assim, a rotacéo especifica ns sera:

n &Y, PHP, n., F)le,1
Ng = H\/_ VHT

A rotacdo especifica ng; utiliza o valor da poténcia méaxima em [CV]

com n em [RPM] , P11 em [HP] e H em [m]

n.,/P, n.,/P
Ng = \/ CVi \/ CVin com n em [RPM] , P11 em [CV] e H em [m]

HAH 4



7.4.2.2) Rotacédo especifica - Ny, Ng € Nga

Estas formulas de rotacdo especifica utilizam a vazdo como parametro:

n, =2 ? com n em [RPM] , Q em [m*/s] e H em [m]
H

qt 4/

. n/Q
T 4lghy

Ngs =1000.N, com n em [RPS] , Q em [m®/s] e H em [m]

com n em [RPS] , Q em [m*/s] e H em [m]

7.4.3) Outros coeficientes importantes:

- Coeficiente de vazéo e coeficiente de pressao:
~4Q  4Q o y =2y 20H
mD’u  n°D°n u®>  n°D’n’




le———-CENTRIFUGAS — —— ns em [RPM]
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7.5) Ensaios de modelos

As méaquinas de fluxo em geral possuem leis de semelhanca que
possibilitam seu estudo e desenvolvimento em modelos reduzidos, como foi
visto para turbinas hidraulicas.

Estes testes sdo conduzidos ha muitos anos nos bancos de ensaios de
laboratorios de empresas e centros tecnoldgicos, que variam de dimensdes,
capacidade e limites.

Nas escolas de engenharia do Brasil temos dois laboratérios de porte
suficientemente grande para realizar ensaios de modelo com confiabilidade
nos resultados: o CTH da USP-S&o Paulo, e o LHEP da UNIFEI-Itajuba-MG.

Um exemplo de teste de turbinas hidraulicas € dado na tabela 7.1, onde
dados de rotacédo, vazéao, altura de queda (praticamente constante) e poténcia
efetiva medidos séo apresentados em fungéo da abertura do distribuidor (o).



TENOQUE DE PRESSAO

[T L. o

)

TANOGUE DE SUCGAD

PLATAFORMA

u

Fig. 7.3 - Vista lateral da Bancada de teste de turbinas - UNIFEI



Q

n Q H Ph Pet Qu N1y Nt
[RPM] | [m3/s] | [m] | [C.V.] | [C.V] - - [%6]
1435 | 0,0218 | 3,31 | 0,962 | 0,000 | 0,648 | 107,3 | 0,0
1230 | 0,0270 | 3,23 | 1,163 | 0,516 | 0,812 | 93,1 | 44,4
1085 | 0,0279 | 3,12 | 1,161 | 0,682 | 0,854 | 83,5 | 58,8
560 | 0,0311 | 2,97 | 1,231 | 0,626 | 0,976 | 44,2 | 50,8

0 0,0302 | 3,07 | 1,236 | 0,000 | 0,932 | 0,0 0,0
1433 | 0,0188 | 3,26 | 0,817 | 0,000 | 0,563 | 107,9 | 0,0
990 | 0,0270 | 3,26 | 1,174 | 0,760 | 0,808 | 74,6 | 64,8
525 | 0,0290 | 3,16 | 1,222 | 0,551 | 0,882 | 40,2 | 45,1

0 0,0274 | 3,22 | 1,176 | 0,000 | 0,825 | 0,0 0,0
1432 | 0,0157 | 3,30 | 0,691 | 0,000 | 0,467 | 107,2 | 0,0
1270 | 0,0196 | 3,27 | 0,854 | 0,355 | 0,586 | 95,5 | 41,6
655 | 0,0237 | 3,28 | 1,036 | 0,666 | 0,707 | 49,2 | 64,3
485 | 0,0237 | 3,27 | 1,033 | 0,441 | 0,708 | 36,5 | 42,7

0 0,0237 | 3,28 | 1,036 | 0,000 | 0,707 | 0,0 0,0
1380 | 0,0126 | 3,30 | 0,554 | 0,000 | 0,375 | 103,3 | 0,0
1049 | 0,0167 | 3,29 | 0,732 | 0,440 | 0,498 | 78,7 | 60,1
483 | 0,0185 | 3,32 | 0,819 | 0,338 | 0,549 | 36,0 | 41,3

0 0,0189 | 3,30 | 0,832 | 0,000 | 0,562 | 0,0 0,0

Tabela 7.1 - Ensaio de Turbina Francis com queda constante (D=0,136 [m])
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Na figura 7.4 sdo apresentados os resultados na forma dimensional Q
[m3/s] x n [RPM], considerando uma altura de queda constante.

H=constante
@ [mfs]
F 3

N T e o

\
0,02 A <ag
| \aa

\%

0,01 n [RPM]
0 375 750 1125 1500

0,03

Fig. 7.4 - Diagrama para H constante




Na figura 7.5 sdo apresentados os resultados utilizando os coeficientes

L . _Q _nb
unitarios Q11 X Ny : Q= DZ\/ﬁ e N, = ﬁ
4 31
1.0 FN
. .——f _h'_"*——-_.,_'
0,76 -
[ _\_‘_\__\_‘_\_‘—\—n.
0.6 ]L- - -0
. _'l._‘s ] T g
50 G0 —— ™
60 o3
b bh 5
0 =g
0.2 LN
0 25 50 =70 75 100 125

Fig. 7.4 - Diagrama unitario Qi1 = f (n11)

Para esta maquina, o ponto de maximo rendimento tera os coeficientes
unitarios iguais a Q11 = 0,76 e n;; = 70, respectivamente.
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7.6) Faixa de trabalho para maiores rendimentos

Nas aplicacdes praticas de maquinas hidraulicas deve-se observar que
existe um histérico de maiores rendimentos que foram obtidos, relacionando
rotacdo especifica e altura de queda para turbinas, e rotacdo especifica e
altura de elevacao para bombas hidraulicas.

A Fig. 7.6 apresenta a faixa de rotagdo especifica onde se obtém os
melhores rendimentos em funcéo da altura de queda, e na Fig. 7.7 apresenta-
se o grafico equivalente para bombas hidraulicas.
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Fig. 7.6 - Faixa de rotacdo especifica em funcdo da altura de queda para
melhores rendimentos maximos em turbinas [2]
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Fig. 7.7 - Faixa de rotacdo especifica em fungéo da altura de queda para
melhores rendimentos maximos em bombas



7.7) Exemplos de calculos

7.7.2) Coeficientes adimensionais - Ensaios de modelos

Um modelo de turbina hidraulica foi testada em laboratério (diametro
do modelo = 0,46 [m] e altura de queda = 4 [m]) e os resultados foram
plotados na forma de um grafico
N11 (RPM) X Q11 (llt/S)

Calcule, para uma turbina
semelhante na condicdo de
altura de queda de H =30 [m] e
vazdo de Q = 2 [m®s], qual
deveré ser a rotacdo, o diametro
e a poténcia de eixo, no ponto
de melhor rendimento, da
maquina no aproveitamento
hidrelétrico.




Os resultados do teste apresentado na forma grafica indica que o0s
valores dos coeficientes unitarios para o ponto de melhor rendimento séo:

Q,, - DZ?/ﬁ _4000/s] e  n,="2 _70RPM]

vH

Assim, ao fixarmos a altura de queda e a vazdo podemos determinar as
grandezas didmetro e rotacdo da maquina na usina:

2.000 nD
400 = =—— e 70=—+
D*/30 V30
o5 e p_70V30
V30 D
D = 0955 [m]| e  |n=4013 [RPM]|

Para calcular a poténcia efetiva da turbina € necessario estimar o
rendimento desta, utilizando a férmula de Moody, por exemplo. Neste
exemplo, consideraremos que o rendimento indicado no grafico € o
rendimento hidrdulico e que o rendimento volumétrico e o rendimento
mecanico da turbina no aproveitamento seréo igual a 98%.



1-n, ., ) & 14 H_p 1/10 1-0915 :(0:955j1/4(£j1/10
1-myp Dy Hy 1-n,p 0,46 4

1-0915

= 1468 . 1-m,,=00579
1-7m,5
Mo =942%| - 1 =nmyn, =0942 x 0,98 x 098
n, = 90,5%
Entao:
P, =n,pgQH =0,905 x 9.780 x 2 x 30 P, =531[kW]

7.7.3) Faixa de trabalho para maiores rendimentos.

7.7.3.1) Turbinas hidraulicas - Na especificagdo de turbinas hidraulicas pode-
se considerar, primeiramente, a escolha da rotacdo especifica (Fig. 7.5) uma
vez que a altura de queda dependera do aproveitamento hidrelétrico.
Determine a rotagdo em [RPM] de uma turbina para ser utilizada em um
aproveitamento com 80 [m] de queda cuja vazdo maxima por maquina sera
de 20 [m®/s]. Adote outros parametros necessarios.




Pela figura 7.5, para uma queda de 80 [m], a rotacdo especifica para
maior rendimento é ns = 300.

n—“PHP“ temos: 300 = n—“PHP“l

Sendo ng = v 805 ou
NPy . =71.776
Mas P, =m,p9Q,,H/745 , adotando rendimento total igual a

85%, temos:
PHPM =0,85x9.780 x 20 x 80/745 ou PHPM =17.853 [HP]

Assim n+/17.853 =71.776
nx133,6 =71.776 logo n = 537 [RPM]




Capitulo 8 -  Cavitacao
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8.1) Introducéao

O estudo das condi¢Bes de operacado de turbinas mostrou que baixas
pressdes sdo criadas na saida do rotor, o que também ocorre na secdo de
entrada das bombas hidraulicas.

Assim, em determinadas condi¢cBes operacionais de qualquer maquina
hidraulica, se a pressdo absoluta média no escoamento for igual ou um pouco
maior que a pressdo de vapor de agua na temperatura do escoamento,
surgirdo nucleos ou bolhas de vapor de agua no escoamento turbulento, pois
a pressdo absoluta em diversos pontos podera ser igual ou menor que a
pressao de vapor da agua, ocasionando o fenémeno de cavitacao.

Nos pontos do escoamento em que a pressdao absoluta aumenta
novamente, as bolhas implodirdo violentamente e as particulas fluidas atingem
as paredes fixas e/ou as pas, causando solicitagbes mecéanicas elevadas no
material e consequente erosao por cavitagao.



A figura 8.1 ilustra os niveis de desenvolvimento do fendémeno de
cavitacdo em perfis de pas, em condicbes de baixa pressdo com escoamento
com altos angulos de incidéncia (entrada com choque).

. . —_—
< “/I Formag&o S,

A

\_%b‘k-l

Cavidade

Fig. 8.1 - Cavitacdo em perfis de pas em varios niveis de desenvolvimento



a) Cavitacao inicial - Formacdo e implosdo de nucleos: os nucleos aparecem
isolados.

b) Cavitacdo zonal - Caracteriza-se pelo aparecimento e implosdo dos nucleos
junto com vortices pulsantes do fluxo.

c¢) Cavitacdo separada - Existe uma cavidade separada do liquido.

d) Supercavitacdo - O espaco da cavidade € desenvolvido de um modo que
fecha os contornos de saida da pa.
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Tem-se as seguintes consequéncias sobre a maquina hidraulica com o
fenbmeno da cavitacdo, tanto para bombas quanto para turbinas:

- Queda do rendimento e da poténcia util;

- Ruidos e vibracdes excessivas;

- Erosdo rapida e custos excessivos de manutencgao;
- Fatiga do material das pas em outros pontos.













8.2) Altura estatica de succao e coeficiente de cavitacdo

A definicdo de altura estatica de sucgdo, hs, para uma determinada
turbina instalada em um usina € ilustrada na figura 8.2, sendo este valor igual
a diferenca de nivel entre o nivel de jusante e o nivel de referéncia na
maquina, definido por norma (geralmente escolhe-se o nivel do didmetro de
saida do rotor como referéncia).

Fig. 8.2 - Definicdo de altura estatica de succ¢ao [2]



E importante observar que a altura estatica de succdo pode variar
devido as condi¢cdes operacionais da usina (0 que também ocorre para uma
bomba hidraulica que segue a mesma defini¢cdo) sendo que a altura estatica é
negativa quando a maquina estad “afogada” (abaixo do nivel de jusante) e
positiva quando a maquina esta “nédo afogada” (acima do nivel de jusante).

Sera a altura estatica de succado que definira as condicdes para que uma
magquina especifica apresente ou ndo o fendbmeno de cavitacao.

Para se obter a equacdo que define a altura estatica de succao
compara-se a pressdo absoluta média no ponto critico com a pressdo de
vaporizacdo da agua na temperatura dada, como mostrado a seguir.

Aplicando-se a equacdo de Bernoulli
entre as secOes 6 e 7a (secdo de entrada e
saida do tubo de succao - ver Fig. 8.2), sendo,
hsuc, @ perda de carga neste tubo, tem-se:




2 2

Ps +Zg + 0, Ve _ Paa +Z,, +0,, Via +hg,. [MCA]
Y 29 v 29

Observando que a cota da secdo 6 € aproximadamente igual a altura
estatica de succéo (Zs=hs) e considerando desprezivel a perda de carga entre
a secdo de saida do tubo de succédo (7a) e o nivel de jusante:

p?a + Z7a — patm (Z7a < 0)’
Y Y

temos que a pressado absoluta na secédo de
saida da turbina serd igual a:

2 2
p_G:paﬂ_hs —(OCGV—B—OLM Via _hsch [MCA]
Yo 29 29

A pressdo mais baixa no rotor se dara em um ponto critico entre as
secOes de entrada e a saida deste. Esta pressdo pode ser correlacionada com



a pressao na secdo de saida da turbina através de um coeficiente de perda k¢
vezes a pressao dindmica no ponto critico:

V2
Pe _Ps_y VO
Y 29

Da mesma maneira, a perda por atrito no tubo de succdo pode ser
correlacionada com a pressao dinamica na se¢éo de saida do rotor:

Ve
29

hy,. =K

suc ~ “suc

Assim, substituindo as duas expressfes anteriores na equacao para a
pressdo na secdo de saida da turbina, obtém-se a pressdo no ponto critico:

2 2 2 2
p_c = patm _hs _[0(‘6 V6 — 07, V7a _ksuc V6 +kc—6 VC
Yooy 29 29 29 29



Pode-se mostrar [2] que a expressdao nos paréntesis é proporcional a
altura de queda sobre a turbina. Entdo, a mesma equacdo pode ser expressa
na forma:

h, =h, -h; -0, H

A constante de proporcionalidade o, € denominada coeficiente de
cavitacdo, ou coeficiente de Thoma, e dependera das condicdes de operacao
da maquina.

Na utilizacdo préatica do coeficiente de cavitacdo, o)m, este € usado para
se determinar a altura estatica de suc¢cdo maxima que deve trabalhar a
maquina para que ndo ocorra o fenbmeno e suas consequéncias.

O critério sera manter a pressdo no ponto critico sempre acima da
pressdo de vaporizacdo da agua. Desta maneira a equacdo anterior se torna

uma inequacdo considerando o critério definido, onde h, é a pressdo de
vaporizacdo da agua na temperatura do escoamento:

hc = hb _hs _Glim'H > hv



Consequentemente, a expressdo acima se torna uma inequacdo que
define o valor maximo para a altura estatica de sucgcdo para que ndo ocorra
cavitacao:

hg <h, -h, -o, ,H onde:

hs = altura estéatica de succdo em [mCA]

h, = altura barométrica em [mCA]

h, = altura equivalente a pressédo de vapor na temperatura do escoamento
H = altura liquida de queda.

Para simplificar a expressdo acima desprezamos h, por ser muito
pequeno em relacdo a h,, e usaremos h, em funcdo da altitude local em
relagdo ao nivel do mar (A em [m]) da instalacdo, a qual permite determinar a
altura estatica de suc¢do maxima que uma determinada maquina deve operar
para que ndo ocorra cavitacao:



8.3) Ensaios de cavitacdo em turbinas

Para se estabelecer o coeficiente de cavitacdo, o;m, de cada maquina,
deve-se realizar ensaios de cavitacdo em modelos, cujos resultados podem ser
utilizados para prototipos. A figura 8.3 mostra uma instalacdo tipica de teste
de cavitacdo, onde a pressdo na superficie no reservatorio de saida é
controlada por uma bomba de véacuo.

Neste tipo de instalacdo de teste de cavitacdo, a altura estatica de
succao imposta sobre a turbina € dada pela expressdo: hs = h, + hyac (ha € um
valor negativo, conforme figura e hy,c € sempre positivo).

Assim, ao aumentarmos o vacuo produzido pela bomba, hs aumenta
(como se a turbina estivesse cada vez menos afogada), e consequentemente,
o coeficiente de cavitacdo para cada altura de succdo, dado pela expresséo
abaixo, diminui.

A/
900 s

H

10,34 -
o=



Bomba
de vacuo

hVEC

k]

Fig. 8.3 - Instalacdo tipica para teste de cavitacdo [2]




Neste tipo de bancada, a altura de queda, H, sobre a turbina é
praticamente constante e serd dada pela bomba, através de ajustes na
rotacdo desta.

O principal objetivo de um teste de cavitacdo sera obter o coeficiente
de cavitacao critico, que corresponde aquele condi¢cdo de funcionamento onde
a eficiencia comeca a declinar em funcdo da diminuicdo do coeficiente de
cavitacdo (correspondente a elevacdo da altura estatica de succdo), como
mostra a figura 8.4 (rendimento em fun¢éo do coeficiente de cavitagéo).

K4
Inicio da
=z @ - o; Cavitagio
< (2) a
g 3) Tl heco A
T JL—V—S< [+ I + t
Ref. —S%—-HJ < hg> 0
x g hg>D
3 2 1 o
o3 Oy aq

Fig. 8.4 - Ensaio de cavitagdo - Rendimento x Coef. de Thoma



O resultado tipico de um teste de cavitacdo apresentado na figura 8.4
mostra o rendimento aumentando ligeiramente (ndo ocorre para todas as
turbinas) com o decréscimo do coeficiente de cavitacdo, para em seguida
sofrer uma queda abrupta.

O ponto 2 representa o inicio da cavitacdo e o coeficiente de cavitacao
neste ponto € chamado coeficiente de cavitacéo inicial, ;.

O ponto 3 representa o coeficiente de cavitacdo para uma queda de
rendimento An; de 2%, e este valor € chamado de coeficiente de cavitagio
critico, o.. O valor de o), € calculado a partir de o, com 15 a 30% de
seguranca:

cSlim = (115 a l3) Gc



8.3.1) Coeficiente de cavitacdo em funcdo da rotacdo especifica ns

Pode-se mostrar ([1] [3]) que o coeficiente de cavitagdo, Gijim,
representa um numero adimensional e possui valores préximos para maquinas
semelhantes.

1.4 —
A seguinte equacdo [2] ;’g 2 -— ,ﬁg
simples pode ser utilizada para | . ; izl
expressar 0 coeficiente de | 1ol 2
cavitacdo em funcao da rotacao | 0.9F— /5/
especifica de uma turbina g'g A7
hidraulica: 0.6——1 £ !
0.5}— A
i
o _(ng+30)° o <4 .
"™~ 200.000 02
01— ur rl‘nom
G- 100 200 300 400 500 600 702 800 900




8.5) Exemplos de calculos

8.5.1) Cavitagdo em turbinas

8.5.1.1) Altura estatica de succdo: Calcule a altura estatica minima na succao
de uma turbina com coeficiente de cavitacdo limite igual a 0,2 , para esta
maquina trabalhar em um local a 1.000 de altitude e com queda de 50 m.
Solucgéo:

hg < 10,34—i—c,imH hg <10,34—M—0,2 x 50
900 900
hg <9,22-10 hs <-0,78 (maquina afogada)

8.5.1.2) Ocorréncia de cavitacdo: Uma maquina foi instalada com altura
estatica na succdo igual a 2 [m] (ndo afogada). Se esta turbina possui
coeficiente de cavitagao limite igual a 0,1, e foi instalada em um local a 500 de
altitude e com queda de 100 m, ela ira cavitar?
hg <10,34 _500_ 01x100
900

hg <9,78 -10 =-0,22 [m]
Ir4 cavitar, pois hs = 2 [m] € maior que -0,22 [m]



8.4) Altura estatica de succao e NPSH em bombas hidraulicas

De maneira semelhante ao que ocorre em turbinas, a altura estatica de
succdo para bombas hidraulicas € o parametro operacional que caracteriza a
ocorréncia ou ndo do fenbmeno de cavitacdo na maquina.

A equacdo utilizada para bombas, para céalculo da altura estatica de
succéao, leva em conta a perda de carga na tubulacdo de succao, hps, uma vez

NA
a4 0

|| =h
@E |
Fig. 8.5 -

gue esta parte da instalacdo ndo faz parte
da maquina propriamente dita.

Esta equacdo, que utiliza um
coeficiente  experimental NPSH  (Net
positive suction head), determinado para
cada bomba hidraulica, ao invés do produto
oiim-H para turbinas, é:

hs <h, —h, —h_, ~NPSH

Instalacdo de bombeamento quanto a altura estatica de sucgao



Considerando que o termo relativo a pressdo barométrica sera igual ao
utilizado para turbinas (reservatorio de succado da bomba aberto a atmosfera)
e que a pressao de vaporizacdo € desprezivel, a expressdo para hs de
bombas hidraulicas se torna:

hy <1034 -2 _h _, ~NPSH
900

A figura 8.5 apresenta as condicbes de instalacdo de uma bomba
hidraulica quanto a altura estatica de succdo (bomba afogada hs < 0 - bomba
nao afogada hs > 0).

H & A figura 8.6 mostra um
Pe grafico tipico para uma bomba
7 H Pe hidraulica, onde se mostra, em

7 funcdo da vazao: altura de

npsH | €levacdo, H, poténcia de eixo,

Pe, eficiéncia, n e o coeficiente
d__Jffﬂ~f””ff NPSH.

¥

Fig. 8.6 - Curvas caracteristicas de bomba (H, P, n € NPSH x Q)



8.5) Exemplos de calculos

8.5.2) Cavitagdo em bombas

8.5.2.1) Altura estatica de succdo: Calcule a altura estatica minima na succao
de uma bomba com NPSH igual a 10, para esta maquina trabalhar em um
local a 1.000 de altitude e com perda de carga de 0,5 m na sucgéo.

hs <1O,34—i—h,}S —NPSH hg <10,34—@—0,5—1O
900 900
hg <9,22-0,5-10 hg <-128 (méaquina afogada)

8.5.2.2) Ocorréncia de cavitacdo #1: Uma bomba hidraulica foi instalada com
altura estatica na succ¢do igual a 5 [m] (ndo afogada). Se esta bomba possui
NPSH igual a 6, e foi instalada em um local a 500 de altitude e com perda de
carga na succao de 2 [m], esta bomba ira cavitar?

h, <1034-229 _5_¢
900

hs <9,78 -8 =178 [m]
Ira cavitar, pois hs = 5 [m] é maior que 1,78 [m]



Ocorréncia de cavitagcdo #2: Uma bomba
modelo ANS 40-160 com rotor @ 174 [mm] | n, = 3,5 [mCA]

(ver curva no item 9.13.1 ao final do Y O
Capitulo 9), esta instalada em uma inddstria
fornecendo uma vazdo Q, = 30 [m%h] e
uma altura de elevagdo H; = 13,3 [MmCA], Y
com altura estatica de succdo de hy = + 3,5
(conforme esquema). Deseja-se modificar a
tubulagdo de recalque desta bomba a fim de
gue ela passe a bombear agua para um reservatorio mais proximo que o anterior.
Nesta nova situagio teremos a vazéo igual a Q, = 35 [m*/h] e a altura de elevacéo
sera H, = 12,4 [mCA]. Verifique para os dois casos se haverd ou ndo cavitacdo na
bomba. Considere perda de carga = h,s= 0,01 Q? (hps -[ImCA] e Q-[I/s]). Solucéo :

VAN

Caso 1:Q =30[m’h], H=13,3[mCA], hy.s = 0,69 [MCA]
Caso 2 : Q = 35[m®h], H=12,4 [mCA], hy.s = 0,945 [mCA]

h, <93 - hp_S —NPSH
(Critério para que ndo haja cavitagdo na forma de inequacéo)



Caso 1: hy <9,3-0,69-2,1=6,5 3,5 (instalacdo) < 6,5 Nao cavita
Caso 2 : hs £9,3-0,945-3,2=5,1 3,5 (instalacdo) < 6,5 N&o cavita

| ANS | 40-160 | 1750 | rpm
.
™ 44 49 54 L'_“
- 66,5
M g | AL i 70%
b 69
2 i ]l P"‘""n._ B
— "&r o '
0 "*h._\ — i
_——
: : “"--—E 151
4 [ <138, |
o s 0 15 2 qmam ® I 40 a5 %0
+—ym 174
3,5 | A
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m
1 !!"‘I
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Capitulo 9 - Estudo de bombas e ventiladores

9.1) Introducéao

As bombas hidraulicas e os ventiladores sdo instalados para
trabalharem em determinado ponto de funcionamento, ao qual deve
corresponder, se possivel, ao de méximo rendimento da bomba. O usuario
pode também modificar o ponto de funcionamento, para satisfazer as
conveniéncias de sua instalacdo, quando por exemplo, necessitar de mais
vazao.

Desta maneira, € possivel que todas as grandezas envolvidas no
funcionamento da bomba venham a variar. Ao estudo desta variabilidade da-
se a designacdo de estudo do desempenho das bombas sob variadas
condicdes de funcionamento.

Para a realizagdo destes estudos aliam-se os conhecimentos tedricos a
resultados experimentais, obtidos em ensaios ou testes realizados nas préprias
bombas, geralmente fornecidos pelos fabricantes de bombas.



Se uma bomba de grande porte foi construida e instalada, realizam-se
ensaios de recepcdo, com a finalidade de verificar o cumprimento das
condicbes firmadas em contrato, no que diz respeito as grandezas de
funcionamento.

9.2) Curvas caracteristicas do rotor (CCR)

S8o as curvas que representam as grandezas de funcionamento de um
rotor. Estas curvas variam conforme o tamanho, a rotagdo especifica e outros
parametros construtivos do rotor, espiral ou outros elementos da bomba ou
ventilador.

Na figura 9.1 é apresentado estas caracteristicas em funcdo da rotacéo
especifica, ns , para bombas.

Para o tracado destas curvas, a rotacdo foi tomada fixa. Se o ensaio for
repetido para outros valores da rotacdo, obtém-se a familia de curvas da
bomba.



Baixa Média Alta
Fotacio Rotagio Rotagio
Especifica Especifica Especifica

7P
g ,@

ng 60-80 g0-120 120-240 240-350 400-800

Q

Fig. 9.1 - Curvas caracteristicas do rotor de bomba (CCR)




A parte instavel das curvas H = f(Q) e P = f(Q) em torno de 50% da
vazao do ponto de projeto é tipica para bombas axiais, como resultado da
separacdo da camada limite e turbuléncia geradas pelo angulo de incidéncia
do fluido nesta faixa de vazéo.

Examinando os graficos, verifica-se que nas bombas radiais, a poténcia
€ minima em shut-off (valvula de descarga fechada), ocorrendo o inverso com
as bombas axiais. Isto impde que a partida das bombas radiais se dé com a
vélvula de descarga fechada e a das bombas axiais com a valvula aberta.

Quando do encerramento de uma operacgéo, basta desligar o motor das
bombas axiais, devendo-se, entretanto, fechar a valvula de descarga
previamente, em se tratando de bomba radial.

Se a bomba radial for de alta pressdo, deve-se fechar parcialmente a
valvula de descarga, desligar o motor e fechar rapidamente a valvula de
descarga. Este procedimento evita a inversdo de fluxo e atenua possiveis
problemas decorrentes do golpe de ariete.
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9.3) Curva caracteristica da instalacdo (CClI)

A figura 9.2 representa dois reservatorios que sao ligados entre si por
tubula¢bes, e um liquido qualquer que deverd ser bombeado do reservatério

sucgio

el T

pressio

Bomba

de succdo para o reservatorio de presséao,
também chamado de reservatério de
recalque. Para especificarmos a bomba
hidraulica que bombeard o fluido
devemos conhecer a curva caracteristica
da instalacao.

Fig. 9.2 - Reservatorios interligados

Uma curva de instalacdo tipica esta apresentada na figura 9.3 , que
indica a carga manomeétrica total, AH, a ser fornecida ao fluido em funcéo da
vazado bombeada, sendo equivalente a somatdria da altura estatica, Hest , COM
a diferengas das pressfes manométricas nos reservatorios p; € ps , € com a
perda de carga relativa a vazdo que passa pelas tubulagbes de succdo e
recalqgue. Como a perda de carga sera proporcional ao quadrado da vazao



para uma determinada tubulacdo, a carga manométrica total serd calculada
por:

AH |_|eSt +(pr pSJ QZ
Y

AH €1, G2, C3
onde a constante C depende da
[L"s] instalacdo, e € determinada a partir do
TH i comprimento equivalente e outros
est parametros.
a Fig. 9.3 - Curva caracteristica de instalacdo

Portanto, a curva caracteristica da instalacdo (CCl) sera uma curva do
tipo mostrada na figura 9.3, para uma determinada constante C.

A familia de curvas da figura 9.3 representam curvas caracteristicas da
mesma instalacdo, quando alteramos a perda de carga que altera o coeficiente
C. Portanto a curva com C; representa maior perda de carga e a curva com Cz
com menor perda de carga, o que pode ser conseguido através da abertura de
uma valvula.



9.4) Ponto de funcionamento

Plotando no mesmo gréfico, a curva caracteristica da instalacdo e a
curva caracteristica do rotor definido para trabalhar naquela instalacéo,
obteremos o ponto de funcionamento do sistema, onde as caracteristicas
energéticas da instalacdo serdo supridas pelas da bomba.

C C3

|

r

Pr-Pgy £
5]

Hest

H C'1/ 2
. --...-_h/AC.Instalal;ﬁu
L] .

C.C.Rotor

Qf-l szﬂf3

Fig. 9.4 - Ponto de funcionamento

A figura 9.4
representa  uma bomba
pode operar em varios
pontos de funcionamento
desde que se altere as
caracteristicas da instalacao
(C1,C5,C3).



No ponto de funcionamento, a bomba fornecera Q;, H; e terd um
rendimento ns, que geralmente séo diferentes dos valores nominais 6timos da
maquina. Nesta situacdo o0 processo de bombeamento é estavel e ocorre
normalmente.

H Ci, Cz, C3
. m.MG.Instala;ﬁu
L .
|1
["r"’s] T C.C.Rotor
Y I
Hf:st
Q

Veremos a seguir, que deve-se tomar alguns cuidados em alguns tipos
de instalacdes e com alguns tipos de bombas que tendem a ter um servico
instavel.



9.5) Servico estavel

Ao considerarmos a operacdo de uma bomba em uma instalacdo de
altura constante (reservatério de grande &rea, por exemplo) podemos verificar
se a operacdo é estavel ou ndo, no ponto de funcionamento F (ver figura 9.5).

CCl

———jﬁbﬁ{ AH

| \:cn

Ad AQ

Fazendo a vazdo aumentar
de AQ temporariamente, a altura
necessaria a instalacdo ira
aumentar, e a altura de elevacéo
da bomba ira diminuir, resultando
em uma diferenca de altura AH.

Esta diferenca de altura,
AH, ir4 forcar a uma reducgdo da
vazdo, fazendo que a condi¢éo do
escoamento retorne ao ponto F.

Fig. 9.5 - Servico estavel de bomba centrifuga



Ao fazermos a vazdo diminuir de AQ, a altura necessaria a instalacéo ira
diminuir, a altura de elevacdo da bomba ir4d aumentar, resultando em uma
diferenca de altura AH favoravel ao escoamento. Esta diferenca de altura, AH,
ird forcar a um aumento da vazdo, fazendo que a condicdo do escoamento
retorne ao ponto F.

9.6) Servico instavel

A instalacdo esquematizada na figura 9.6 representa uma bomba
empregada na alimentacdo de um tanque. Considerando as perdas na
tubulacdo desprezivel (C = 0) , a curva caracteristica da instalacdo ira se
deslocando para cima a medida que o nivel no tanque for se elevando.

Inicialmente o tanque de pressdo esta com nivel baixo e a bomba
trabalha no ponto 1, e em seguida no ponto 2. Se a saida da agua no tanque
de pressdao ndo for maior que a agua bombeada e a bomba nado for
controlada, a bomba ira trabalhar no ponto 3 e em seguida no ponto 4.

Neste ponto a bomba ndo consegue vencer a pressao devido a coluna
de &gua, e o fluxo se reverte em sentido contrario bruscamente, até que a



coluna diminui e a bomba volta a trabalhar normalmente no ponto 3 ou

préximo do ponto 4.

Bomba

oy — — — —
5}
=
=

Este servico é instavel
e causa grandes torques no
eixo da bomba no instante
em que 0 escoamento se
reverte, ocasionando
também  sobrecarga no
motor elétrico.

Uma solugéo é
controlar automaticamente a
bomba (fechando a valvula
de saida ou desligando o
motor elétrico) a partir do
nivel do tanque.

Fig. 9.6 - Servico instavel de bomba centrifuga



Neste caso outros cuidados devem ser tomados, como por exemplo, o
uso de valvulas de retencdo para ndo permitir golpes de pressdo da agua
(golpe de ariete) sobre a bomba no momento que o motor for desligado ou o
fechamento lento da valvula de saida da bomba.

Outro tipo de servico instavel esta associado ao uso de bombas axiais,
devido a forma tipica da curva caracteristica do rotor para este tipo de bomba.

Considerando uma instalacdo com bomba axial (Figura 9.7), que
funcione inicialmente no ponto P. Aumentando a vazdo de AQ , a altura de
elevacao da bomba, H, ira aumentar mais do que altura do sistema (CCl),
resultando em uma diferenca AH que sera favoravel ao aumento de vazdo. As
condicdes do escoamento ndo retornaram ao ponto inicial P, e tenderdo a
estabilizar no ponto P, , onde as curvas da instalacéo e do rotor se encontram.

Se, ao contrario, considerarmos em um primeiro momento, uma
diminuicdo da vazdo AQ , a altura de elevacdo da bomba ira diminuir também,
porém em valores maiores do que a diminuigdo da altura do sistema (CCl),
resultando em uma diferenca AH que ser& favoravel ainda mais a diminuicéo
da vazdo. A tendéncia sera a estabilizacdo da vazéo no ponto P; .



Este tipo de instalacdo com este tipo de bomba induz a uma
instabilidade das condicbes do escoamento, fazendo que o ponto de
funcionamento se desloque de P; para P, e vice-versa, diante de uma pequena
perturbacdo na vazdo, o que é
H natural em sistemas hidraulicos.

&1 P_ P2 ccl A solucdo é especificar
FE= | | AR =1 |AH ; uma bomba que tenha o ponto

ccp | de funcionamento além do
ponto P, equivalente a CCR da
figura 9.7, ou seja, especificar
Bomba uma bomba que forneca mais
vl ; | Q altura de elevacdo do que a
— 1 Q, bomba mostrada na figura 9.7.

=

Fig. 9.7 - Servico instavel de

bomba axial



9.7) Associacdo de bombas e de ventiladores

Pode-se obter uma faixa maior de variagéo
elevagdo, associando-se bombas em paralelo ou em
esta associacgdes utilizando duas bombas.

Associacio em Série Associacio em Paralelo

Fig. 9.8 - Associacdo de bombas

de vazdo e de altura de
série. A figura 9.8 mostra

Nas instalacbes
industriais de
bombeamento  pode-se
encontrar associacfes de
mais de duas bombas.

As associacbes de
bombas implicam em
uma curva caracteristica
da associacdo, diferente
da curva caracteristica de
uma bomba isolada.



9.7.1) Associacdo de bombas em paralelo:

Na associacdo de bombas em paralelo, as vazbes

F CCl

1+2

Fig. 9.9 - Associacao de bombas iguais em paralelo

se somam para uma
mesma altura de
elevacéo.

Na figura 9.9
se mostra a curva
resultante (1+2) da
associacdo de duas
bombas iguais que
possuem a mesma
curva caracteristica
(1=2).

A curva da associacdo é obtida por pontos, por exemplo, 0 segmento
AC=2xAB . O ponto F sera entdo o ponto de funcionamento para uma
instalacdo qualquer, sendo Qf a vazao da associacdo de duas bombas iguais



em paralelo, e Q; a vazdo bombeada pela bomba 1 igual a Q. vazéo

bombeada pela bomba 2.

Tanto a bomba 1 quanto a bomba 2 trabalham no ponto | da fig. 9.9 .
Deste ponto | pode-se obter a poténcia, o rendimento total e outras grandezas
da bombas 1 que seréo equivalentes a bomba 2.

Em algumas situacdes pode-se associar bombas diferentes em paralelo.

Qq Qp Q

O principio para se determinar a curva da
associacdo € 0 mesmo, como mostra a
figura 9.10.

Porém, na regido da curva
caracteristica da bomba 1 onde a presséao
da bomba 2 é maior que da bomba 1 ,
deve-se considerar como nula a vazao da
bomba 1.

Fig. 9.10 - Associacdo em paralelo de bombas diferentes



Deve-se evitar que o ponto de funcionamento fique sobre esta regido,
onde a pressdo da bomba 2 € maior que a da bomba 1, pois como as duas
estdo em paralelo, havera um fluxo da bomba 2 para a bomba 1,
sobrecarregando a bomba 1.

9.7.2) Associacdo de bombas em série

Neste caso, a curva resultante da associacdo de duas bombas iguais
(1=2) serd obtida somando-se as alturas correspondentes para uma
determinada vazao.

Graficamente (ver figura 9.11), a curva da associacdo (1+2) em série é
obtida para varios pontos de modo que o comprimento do segmento AC
(altura de elevacdo da associacdo) é igual a 2 vezes AB (altura de elevacao de
uma bomba).

Este tipo de associacdo ndo envolve problemas quando se associa
bombas diferentes, sendo que deve-se ter cuidado com o ponto de
funcionamento de cada uma das bombas isoladas.



H Dessa maneira, ndo deve-se

associar bombas muito diferentes.

CCI
Um cuidado especial deve ser

tomado com relacdo a pressdo na

segunda ou terceira bomba em série,

142 pois a pressdo nos Ultimas bombas
Hqy= pode ser maior que a capacidade de
=9 resisténcia dos materiais da maquina.
A : Fig. 9.11 - Associacdo em série de
Qf Q | bombas iguais

Este tipo de associacdo € tipicamente interessante para atender
demandas de alta pressdo como pode ser observado na figura 9.11, onde uma
maquina isolada (bomba 1 ou 2) ndo atenderia a curva caracteristica da
instalacdo. As bombas de multiplos estagios sdo como bombas em série,
porém montadas em um mesmo eixo, com a vantagem de que nao necessitam
de caixa espiral, para cada rotor, porém utilizam uma peca especial para guiar
0 escoamento de um estagio (rotor) para outro.



9.8) Associacao de instalacoes

7

O objetivo deste item é mostrar como podemos determinar curva
caracteristica de instalacdo quando temos, por exemplo, diversas ramificacdes
e reservatérios para atender com o uso de uma determinada bomba ou
associacao.

9.8.1) Associacdo em série:

. H
|Ace§§2nus| Ehl]1+:2+3

aini= =1y,

Acessbrios | |

— _o-'—"'_'-'—+f/ . Q
2hpy Zhpy Thp,

Fig. 9.12 - Associacdo de instalacdes em série



9.8.2) Associacdo em paralelo:

0
Acessorios _-Ip

(2
| —

Instalacio
07 Associada

03 / / / Q1+Q2+03 /

Q

Fig. 9.13 - Associacdo de instala¢cdes em paralelo




9.8.3) Associacdes ramificadas:

Acessorios

Fig. 9.14 - Associacao de instalagbes em paralelo ramificadas




9.8.4) Associacdes complexas:

H AB+BC+BD
BC
HE BC+BD
BD
CCR
D
— - - /
B
/e.a
|1
—6 ,f"/ Q
A QF=048=Qpp + BC

QBp Qg

Fig. 9.15 - Associacao de instalacbes complexa



9.12) Exemplos de calculos
9.12.1) Ponto de funcionamento:

Dispomos de 4 tipos de bombas em estoque, conforme curvas em anexo (ver
item 9.13.1). Todas estdo montadas com rotor de didmetro maximo, podendo, se
necessario, ser substituido. Precisa-se atender uma instalacdo definida pela curva
caracteristica dada pelos pontos na tabela abaixo:

Q [m®/h] 0 10 20 30 40
H [m] 10 12 16 22 30

Sabendo-se que a vazdo necessaria deve ser no minimo 25 [m®/h], defina qual
€ a bomba mais econbmica em termos de consumo de energia, especificando seu
modelo, rotacdo, didmetro. Indiqgue também as caracteristicas altura e vazdo no
ponto de funcionamento e o consumo em kWh para um més (720 horas) de trabalho
da bomba. Solugéo:

1) Tipo ANS 40-125 : N&o atende, pois CCR do rotor de maior didmetro esta abaixo
da CCI.
2) Tipo ANS 40-160 : N&o atende, pois CCR do rotor de maior diametro apresentara
ponto de funcionamento com vazdo abaixo da vazdo minima especificada de 25
[m3/n].



3) Tipo ANS 40-200 : Foram obtidos cinco pontos de funcionamento, porém somente

o rotor de diametro 209 [mm] atende a vazdo minima de 25 [m*/h].

o[mm] [ Q[m3/n] [ H[mCA] n [%] Pe [CV]* [ Pe [kW]** | Ec [kWh] | C (Ec/Q)
173 16,0 14,0 46,0 18 1,32 952 59,5
182 18,0 15,0 49,0 2,0 1,50 1.080 60,0
192 21,5 16,5 52,5 2,5 1,83 1.321 61,5
202 23,5 18,0 55,0 2,8 2,09 1.504 64,0
209 27,0 20,0 58,0 3,4 2,53 1.821 67,4

4) Tipo ANS 40-250 : Foram obtidos seis pontos de funcionamento, sendo que 0s
atendem a vazdo minima de 25 [m®/h].

rotores de didmetro maiores que 218 [mm

o[mm] [ QIm3/n] [ H[mCA] n [%] Pe [CV]* | Pe [kW]** | Ec [kWh] | C (Ec/Q)
208 22,5 17,0 52,5 2,5 1,98 1.425 63,3
218 25,0 18,5 52,8 3,0 2,38 1.713 68,5
227 27,5 20,0 53,1 3,7 2,81 2.025 73,6
238 30,0 22,0 53,4 4,5 3,36 2.417 80,6
250 32,5 24,0 53,7 5,3 3,95 2.841 87,4
260 36,0 27,0 54,0 6,3 4,89 3.520 97,8

* Obtido do grafico ** Calculado a partir da poténcia hidraulica e do rendimento




Pode-se escolher o tipo ANS 40-250 com o rotor de didmetro 218, pois na
vazao minima a ser atendida este possui a menor relacdo entre energia consumida e
vazdo bombeada (C) igual a 68,5 [kWh/m*/h].
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9.12.2) Associacdo de bombas

Necessitamos bombear agua em uma instalacdo onde a altura estatica € Heg; =
15 [mCA] atendendo a uma vazdo maxima possivel e com o0 maximo rendimento
possivel. Para isto utilizaremos 2 bombas iguais associadas em paralelo. Especifique
qual serd o didmetro da bomba a ser utilizada (dentro das opg¢bes mostradas no
grafico do item 9.13.2) para realizar este trabalho, e identifigue o ponto de
funcionamento (Valores de Q, H, P e n) para uma bomba isoladamente. Considere:

e perda de carga na sucgdo = h,s= 0,075 Q? (hps -[MCA] e Q-[I/s])
e perda de carga no recalque = h,,= 0,11 Q? (hpr -[mCA] e Q-[I/s])

Solucéao:

Partindo da equacdo, H = Hest + hys + hp, SOmamos as equagdes para as
perdas na sucgdo e no recalque, sendo que a altura estatica € 15 [mCA], obtemos a
curva da instalacdo , H = 15 + 0,185 Q? . (Q é a vazdo total, igual a duas vezes a
vazao de uma bomba Qg )

Utilizando a equacdo da instalagdo (H = 15 + 0,185 Q% podemos obter a
curva equivalente da instalacdo para uma bomba isolada de uma associacdo com
duas bombas iguais, substituindo Q na equacdo por 2 Qg : H = 15 + 0,74 Qg° .



Este procedimento é utilizado visando possibilitar a plotagem, no grafico da
curva H=f(Q) de uma bomba, da curva da instalacdo equivalente e assim obtermos o
ponto de funcionamento para uma bomba.

Note-se que o grafico H=f(Q) disponivel da bomba apresenta a unidade da
vazdo em [m*/h] enquanto que a equacéo da instalacdo equivalente para uma bomba
requer que a unidade de vazéo seja em [l/s].

Usando Qg [I/s] = Qg [m*/h] x 1.000/3.600 , transformamos a equacdo da
instalacdo equivalente com dado de vazdo em [I/s] para [m*/h] : H = 15 + 0,74 Qg°
(Qg em [I/s]) == H = 15 + 0,057 Qg* (Qs em [m*/h]).

Para facilitar a plotagem da curva da instalacdo equivalente no grafico da
bomba montamos a seguinte tabela de pontos :

Q [m%h] H [m]

0 15,0
10 20,7
15 27,8

20 37,8
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Observa-se do grafico da bomba, onde se marcou a curva da instalacdo equi-
valente para uma bomba, que o ponto de funciona-mento, para qualquer didmetro de
rotor esta posicionado em situacdo desfavoravel, com rendimento abaixo, mas
proximo, de 50% e com vazdo abaixo de 20 [m®/h] por bomba.

Caso seja escolhido o rotor de diametro 145 [mm] as condicbes de
funcionamento da instalacdo e de uma bomba serdo, respectivamente : Q = 40
[m3*/h] e Qg = 20 [m®h], H = 37,8 [MCA], n; = 48 % e P, = 5,8 [CV].



9.9) Bombas para aplicacdes especiais

Diversos tipos de aplicacbes especiais exigem bombas de projeto
apropriado. Dentre uma série de casos pode-se citar cinco tipos de aplicacdes
que merecem destaque:

a) bombeamento a partir de pogos profundos,
b) bombeamento de pastas e polpas
(liquido com grande quantidade de sélidos em suspenséao),
c) bombas em multiplos estagios (rotores em série),
d) bombas de rotores duplos e
e) injetores.

9.9.1) Bombas para pogos profundos

Estes tipos de bombas sdo projetadas para retirar agua de pogos em
profun-didades geralmente acima de 20 [m]. Também chamadas de bombas
submersiveis, sdo utilizadas em suprimento de &gua, reducdo do nivel do
lencol freatico e drenagem de solo. Existem dois tipo mais comuns:



a) bombas com eixo de transmissao e b) bombas com motor submerso.

Electric motor f §




9.9.2) Bombas para pastas e polpas

Sdo bombas projetadas para transferir lamas, pastas e polpas, e outras
misturas com grande quantidade de soélido em suspensdo na agua. Sao
utilizadas na industria de mineracdo, construcdo civil, industria de papel e

celulose e etc.
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As principais caracteristicas deste tipo de bomba séo: a) rotores de
canais largos para permitir a passagem de solidos de maiores dimensbes e de
materiais amortecedores de impacto, b) carcaca com pecas de desgastes para
substituicdo rapida (partes que se deterioram devido a erosdo por abraséo).







9.9.3) Bombas de multiplos estagios

Sdo aquelas bombas construidas para desenvolver grandes diferencas
de pressdo em que varios rotores sdo montados em série dentro de uma
mesma carcaga, em um unico eixo: tipica bomba utilizada para alimentacéo de
caldeiras.

O fluxo ao longo da
sequéncia de rotores dentro
da bomba configuracdo uma
instalacdo de rotores em
série, sendo que sao
utilizadas pas guias fixas
entre um rotor e outro (entre
estagios), para anular a
componente tangencial na
saida de cada estagio.




Backward curved

Guide vanes

vanes






9.9.4) Bombas de rotor duplo

Neste caso as bombas sdo montadas em paralelo visando desenvolver
grandes vazdes utilizando uma mesma carcaca, também em um Unico eixo. A
aplicacdo tipica deste tipo de bomba se encontra nas instalacdo de
abastecimento de agua nos centros urbanos.
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9.9.5) Bomba tipo injetor

A bomba tipo injetor funciona através do principio de Venturi. Em um
bocal convergente-divergente a bomba tipo injetor converte a pressdo de um
fluido ativo em velocidade na parte convergente, na qual se cria uma regido
de baixa pressédo que succiona o fluido a ser bombeado.

Apbés a passagem
na garganta conver- M
gente, a mistura de >|
fluidos se expande na
parte  divergente  da Q f a+0
bomba, a velocidade é n n

reduzida e a pressdo
aumenta novamente. 1




9.10) Correcao de grandezas devido a alteracao de fluido

Em aplicacBes préaticas é muito comum a necessidade de bombeamento
de fluidos de viscosidade acima da viscosidade da agua, que é o fluido usado
para levantamento de curvas das bombas hidraulicas.

Com o aumento da viscosidade as perdas por atrito e por choques
aumentardo significativamente, o que afetard o funcionamento da maquina,
ou seja, suas grandezas serdo alteradas, inclusive a poténcia de acionamento.

Geralmente, para as bombas de dimensdes menores estes efeitos serdo
mais acentuados do que nas bombas maiores.

Existem varias maneiras de realizar a correcdo de grandezas de bombas
devido a aplicacdo em fluidos de viscosidade diferente, neste curso sera
utilizado o método mais conhecido, o método apresentado no “Standards for
Centrifugal Pumps” - Hydraulic Institute.



Resumidamente, trata-se de um grafico aplicavel somente a bombas
centrifugas, destinadas ao bombeamento de 6leo, com rotor aberto ou
fechado, ndo podendo ser aplicado a fluidos ndo newtonianos, tais como

pastas de papel, esgoto e outros. A figura
9.16 apresenta este grafico em unidades
SI.

A utilizacdo do gréfico visa obter
coeficientes de correcdo para eficiéncia,
vazao e altura de elevacao.

Estes coeficientes de correcdo
permitirdo o tracado da curva caracteristica
de uma determinada bomba quando
utilizada com um fluido mais viscoso, com
base na curva de funcionamento obtida
com agua,

Figura 9.16 - Grafico para correcédo de
viscosidade
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Como exemplo, utilizamos a curva de funcionamento da bomba XXX,
3500 [RPM] com rotor de 134 [mm], da figura 9.17.

H“ | I
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m
il -:L. (Y. 3500 rpm
N,
. IR R
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20 i i1
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) 5 ) 5 20 3 33 40 45 50

Qm’h
Figura 9.17 - Curva da bomba (testada com agua)




Primeiramente determina-se os valores das grandezas caracteristicas do
ponto de rendimento maximo (para o diametro escolhido) e os respectivos
valores das grandezas para 60%, 80% e 120% da vazdo do ponto de maior
rendimento.

Os valores obtidos da curva da bomba testada com agua estdo
apresentados na Tabela 9.1 (valores aproximados). Caso ndo esteja disponivel
a curva de poténcia da bomba pode-se calcular os respectivos valores
utilizando os valores de eficiéncia para cada ponto.

Q[m*h] | H[m] | n% | Pe[kW]
0,6 Qmax 19,2 34 60,5 2,94
0,8 Qmax 25,6 32 66,0 3,38
1,0 Qmax-n 32,0 30 67,0 3,90
1,2 Qmax-n 38,4 26 64,0 4,25

Tabela 9.1 — Pontos da curva caracteristica para agua



Neste exemplo serd construida as curvas Q, H, n e Pes para um fluido
com viscosidade cinematica de 114 cSt (114 vezes a viscosidade da agua a 20
[°C]) e densidade 0,80.

Para determinar os fatores de corre¢do deve-se seguir o procedimento
grafico:

a) a partir do valor de Q para o melhor rendimento, sobe-se uma linha vertical
até encontrar valor de H, altura de elevacéo para o melhor rendimento,

b) a partir deste ponto, traca-se uma linha horizontal até encontrar com a
linha respecitva a viscosidade do fluido que se deseja obter as curvas
corrigidas e,

c) a partir deste ponto sobe-se uma linha vertical até cruzar as curvas de C, ,
Cq e as de Cy , estes pontos definirdo os fatores de corre¢éo de cada grandeza
de funcionamento.



Observa-se que existe um
anico fator de correcéo para as
vazbes e para 0s rendimentos
totais, e valores diferentes de
fator de correcdo para cada
altura de elevacdo correspon-
dente aos pontos de 60, 80, 100
e 120% da vazdo de Otimo
rendimento.

A poténcia efetiva sera
corrigida através de:

Py = 9pQH ou
My
C,C
Pef—visc = dvisc % Pef—égua

n

Figura 9.18 - Exemplo de
determinacéo de fatores




Os fatores de correcdo obtidos foram: Co = 0,92 , C, = 0,6 , Croeo =
0,94 , CHO,SQ = 0,92 , CHl,OQ: 0,90 e CH1,2Q = 0,86

Os resultados apds as correcdes sao apresentados na Tabela 9.2 e na
figura 9.19.

Q [m*h] | Hy[m] | nv% | Pey [kW]
0,6 Qmax-n 17,7 32,0 36,3 3,39
0,8 Qmax-n 23,6 29,4 39,6 3,81
1,0 Qmax-n 29,4 27,0 40,2 4,31
1,2 Qmax-n 35,3 22,4 38,4 4,48

Tabela 9.2 — Curva caracteristica para o fluido mais viscoso.



Grandezas de funcionamento com agua e com fluido viscoso
80

70
60 ™

== H-a [m]
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Figura 9.19 — Curva caracteristica da bomba com agua e com fluido mais
ViSCO0SO0.
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