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PREFACIO

Este livro apresenta o texto bésico da disciplina Mdquinas de Fluido
ministrada pelo autor aos alunos dos cursos de graduagio em Engenharia
Mecanica e Engenharia Quimica da Universidade Federal de Santa Mana.

O contetido desta publicaco, como o proprio programa da disci-
plina, busca fomecer os principios da teoria cléssica sobre este tipo de
méquina e, dentro de um enfoque diddtico, facilitar o uso destes
conhecimentos na pritica do dia-a-dia do futuro profissional de
engenharia. Com este objetivo, foram incluidos exemplos de aplica¢do
no final de vérios capitulos, com a utilizacao de tabelas e curvas de
funcionamento fornecidas por fabricantes. Normalmente serd utilizado
o Sistema Internacional de Unidades, oficial no Brasil desde 1962,
fazendo-se, em algumas situa¢des, a sua correlagio com outros sistemas
de unidades freqiientemente encontrados nas publicacbes técnicas.

Na abordagem dos principais tipos de Mdquinas de Fluido, as
Migquinas de Fluxo ¢ as Mdquinas de Deslocamento Positivo, a énfase
¢ para as Maquinas de Fluxo, particularmente para as que trabalham
com fluidos em escoamento incompressivel, onde o autor se apdia na
experiéncia de virios anos como professor, projetista ¢ consultor de
CINPIesas.

O capitulo sobre as Mdquinas de Deslocamento Positivo torna-se
indispensdvel principalmente quando se procura subsidiar o processo
de selegiio do tipo mais adequado de mdquina a ser empregado pum
sistema fluido-mecanico. Embora a predominincia das Méguinas de
Fluxo no transporte de fluidos, por exemplo, existem situacfes em que
a melhor solugio recai sobre uma Maquina de Deslocamento Positivo.
Saber discemnir sobre a aplicagio de um tipo ou outro é pré-requisito
exigido tanto para um engenheiro mecanico como para um engenheiro
quimico. Por outro lado, 0 compromisso com o desenvolvimento
tecnoldgico do pais torna imprescindivel a formacio de um profissional
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nao so capaz de usar corretamente maquinas ja existentes, mas também
apto a utilizar o método cientifico parao projeto de novos equipamentos.

A presenga de capitulos que fornecem uma primeira orientagiio para
o projeto de rotores de mdquinas de fluxo e as freqiientes citacdes
bibliogrificas durante o texto procuram motivar o alunc para um apro-
fundamento sobre o assunio, niio se restrinjindo ac contetido abordado
em sala de aufa ou as pdginas de uma apostila. A colocagio entre
parénteses do significado em inglés dos principais termos técnicos utili-
zados tem a pretensdo de facilitar o acesso do estudante as publicagdes
internacionais e indicar a importincia, cada vez maior, para um profis-
sional da drea de engenharia, do conhecimento de uma lingua univer-
salmente utilizada para ¢ intercimbio técnico-cientifico.

A simbologia e as convengdes utilizadas neste livro sio as intro-
duzidas por Bran & Souza,' precursores, no Brasil, do tratamento
conjunto das Maquinas de Fluxo em uma dnica disciplina.

Ao submeter a presente obra & apreciagio de professores, alunos, ¢
profissionais que venham a trabalhar sobre o tema, o autor espera a
contribuigdo critica que possa levar ao seu aperfeicoamento.

Registre-se, aqui, o reconhecimento do autor aos professores: Ennio
Cruz da Costa, da Universidade Federal do Rio Grande do Sul, Lucio
Renné Salomon e Zulcy de Souza, da Escola Federal de Engenharia de
liajubd, com quem teve a honra de conviver e que despertaram seu
interesse por esta drea académica, pelo conhecimento, entusiasmo e
dedicagfio; aos colegas do Centro de Tecnologia da UFSM e aos seus
. ex-alunos, pela convivéncia amiga € motivadora, e 3 Editora da UFSM,
por tornar possivel a editoragio desta obra.

" BRAN, R. & SOUZA, Z. de,, Mdguinuy de fluxo.
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SIMBO1.OS ADOTADOS

Na lista apresentada a seguir alguns sfmbolos representam mais de

uma grandeza. Neste caso, o significado especifico € esclarecido no local
onde figuram no exto,

area,

grau de abertura do sistema diretor de uma turbina hidraulica
ou fator de reduciio da velocidade do vento em turbinas edlicas.
largura do rotor ou envergadura do perfil aerodinimico.
coeficiente de arrasto de um peitil aerodindmico.
coeficiente de corregiio da altura de elevagio devido & visco-
sidade do fluido.

calor especifico & pressfio constante do fluido de trabalho.
coeficiente de sustentacdo de um perfil aerodinimico.
calor especifico a volume constante do fluido de trabalho.
coeficiente de correcfio de rendimento devido & viscosidade
do fluido.

velocidade absoluta da corrente fluida,

~componente meridiana da velocidade absoluta da cor-

rente fluida.

velocidade de propagaciio do som no meio considerado.
componente tangencial da velocidade absoluta da cor-
rente fluida.

velocidade absoluta da corrente nio perturbada.

vetor velocidade absoluta da origem do sistema de coor-
denadas relativo.

difimetro do rotor, didmetro do pistio ou didmetro da tubulacdo.
didmetro exterior das nervuras de compensacéo do empuxo
axial.
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derivada, diferencial ou didmetro da haste do pistio de
maquina alternativa. ‘;\

diimetro do eixo.

didmetro do jato de uma turbina Pelton.

distincia entre centros ou excentricidade.

energia perdida por fugas. '

energia especifica referente &s perdas hidrdulicas.

perdas de energia por choque.

espessura da pd ou fator de engrossamento de um perfil
aerodinfimico.

espessura da pd medida na direcio tangencial.

forca,

forga de arrasto ou empuxo axial.

for¢a de sustentagio.

coeficiente de atrito, freqiiéncia de maquina elétrica ou flecha.
fator de estrangulamento.

peso.

aceleragdo da gravidade.

altura de elevac@o de maquinas geradoras ou altura de queda
de méaquinas motoras.

altura ou energia especifica de aceleracéo.

desnivel geométrico entre dois pontos.

altura nominal.

perda de carga em metros de coluna de fluido.

perda de carga no recalque.

perda de carga na succgio.

altura de succio geométrica.

altura de succiio geométrica maxima.

perda de carga na vilvula de sucgfio de miquinas de deslo-
camento alternativas.

entalpia do fluide.

ntimero de estdgios de uma maquina de fluido ou nimero
de parafusos movidos de uma mdguina de deslocamento
positivo de parafuso.

vetor unitrio do sistema relativo correspondente ao eixo x”.
vetor unitario do sistermna relativo correspondente ao eixo y”.
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coeficiente adimensional, constante ou caracteristica de uma
canalizagilo. _ .

escala de velocidades. )

escala dindmica.

escala geométrica ou fator de escala.

coeficiente de corregiio para o cdlculo do ndmero de pas.
coeficiente de corregiio de Pfleiderer para o cdlculo do fator
de deficiéncia de poténcia.

expoente adiabdtico ou isentrépico.

vetor unitario do sistema relativo correspondente ao eixo z”.
comprimento de canaliza¢do, comprimento da corda de perfil
aerodinimico ou curso dos pistdes de maquinas alternativas.
torque ou momenta.

niimero de Mach.

torque ou momento intercambiado entre fluido e rotor
suposto com nidmero infinito de pas.

fluxo mdssico de um fluido.

fluxo méssico que foge através das folgas.

fluxo mdssico que passa através do rotor.

mimero de pas do rotor.

pressdo disponivel na admissio da bomba.

pressio requerida na admissdo da bomba.

saldo positivo de altura de sucgio requerido pela bomba.
saldo positivo de altura de sucgao disponivel na instalagio.
velocidade de rotagio, freqiiéncia do movimento completo
do pistic em mdquina alternativa ou expoente da
compressdo politrépica.

velocidade de rotacfio unitdria.

velocidade de rotacfio biunitdria.

velocidade de rotagido especifica no sistema técnico de
unidades referida a vazfo.

coeficiente de forma ou velocidade de rotagdo especifica
no sistema internacional de unidades.

velocidade de rotagdo especifica no sistema técnico de uni-
dades referida & poténcia ou velocidade de rotagio es-
pecifica no sistema inglés de unidades.
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poténcia disponivel.

poteéncia perdida por atrito de disco.

poténcia no eixo da maquina.

poténcia no eixo unitdria.

poténeia no eixo biunitdria.

poténcia intercambiada no rotor suposto com niimero finito
de pis.

poténcia intercambiada no rotor suposto com niimero infinito
de pds.

pressio.

pressdo atmosférica.

presséo de estagnagdo. .

pressiio de referéncia do liquido ou pressio no recalgue.
pressao de vaporizacao do liguido na temperatura de escoa-
mento.

vazdo de um fluido.

vazio unitaria.

vazAo biunitdria.

vazio correspondente ds fugas através das folgas.

vazao nominal. :

vazdo que passa através do rotor.

perda de vazao recalcada em fungo da vaporizagfo do liquido
na regifio de admissio de uma bomba de deslocamento
positivo.

quaniidade de calor por unidade de massa.

constante universal dos gases.

vetor posicao de uma particula fluida com relagio ao sistema
absoluto.

vetor posicdo da origem do sistema relative com relagio
ao sistema absoluto.

raic de curvatura da pa.

nimero de Reynolds.

raio de um ponto genérico do rotor.

vetor posi¢io de uma particula fluida com relacdo ao sistema
relativo.

raio exterior do rotor.
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piea

raio interior ou raio do cube do rotor.

momniento estitica da segfio meridiana do canal em relacio
ao eixo do rotor. ‘

momento estdtico do Tilete médio da corrente com relacio
ao eixo de rotagfo.

coeficiente de sucgio.

entropia do fluido ou largura da cimara de compensacgio
do empuxo axial.

temperatura absoluta em Kelvin.

temperatura, tempo, passo, ou largura das nervuras colocadas
no dorso do rotor.

tempo de fechamento do 6rgdo obturador de uma turbina
hidriulica.

velocidade tangencial de um ponto do rotor ou energia interna
do fluido por unidade de massa.

volume,

volume de gds aspirado por um COmpressor.

volume caracteristico deslocado em maguina de desloca-
mento positivo.

volume especifico do fluido.

velocidade relativa da corrente fluida.

componente meridiana da velocidade relativa.

velocidade relativa da corrente ndo perturbada.

abeissa cartesiana.

salto energético ou trabalho especifico disponivel, representa
a energia por unidade de massa que o fluido recebe da
maquina, no caso de maquina geradora, ou que entrega a
méquina, no caso de maquina motora.

energia especifica de pressdo dindmica ou de velocidade.
energia especifica de pressiio estdtica.

trabalho especifico interno da maquina.

energia ou trabalho especifico intercambiado no rotor suposto
com nimero finito de pas.

energia ou trabalho especifico 1ntercamb1ado no rotor suposto
com mimero infinito de pés.

ordenada cartesiana.
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o (alfa)

B (beta)

[ (gama)
Y (gama)
A (delta)
AH

Ap

Apdin
ap,,,
Ap,

Ap{
o (delta)

¢ (épsilon)

n (eta)
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espessura maxima do perfil aerodindmico.

fator de compressibilidade de um gas.

cota de um ponto qualquer. ’

angulo de ataque dé um perfil aerodindmico ou simbolo
de derivada parcial.

angulo que formam os sentidos positivosde 1 e ¢ ou an-
gulo de inclinagéio das pds do sistema diretor de uma maqui-
na de fluxo.

angulo que forma o sentido positivo de % com o negativo
de 1 ou angulo de inclinagio das pas do rotor.

circulagiio ou intensidade de vértice.

peso especifico do fluide ou do material solido.

diferenca finita.

sobrepressio provocada pelo golpe de ariete, em coluna liquida.
diferenca de pressdo.

diferenca de pressdo dindmica entre a admiss3o e a descarga
de um ventilador.

diferenca de press@o estdtica entre a admisséo e a descarga
de um ventilador.

depressdo suplementar.

diferenca de presséo total produzida pelo ventilador.
dngulo de construgfio das pés do rotor.

angulo de deslizamento de um perfil acrodindmico ou coefi-
ciente de espago nocivo de um compressor alternativo.
rendimento.,

rendimento de atrito de disco.

rendimento estdtico de um ventilador.

rendimento hidraulico.

rendimento interno.

rendimento mecinico.

rendimento do perfil aerodinédmico.

rendimento total.

rendimento volumétrice.

angulo de giro de um ponio do rotor ou da manivela de
mdAquina alternativa.
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A (lambda) coeficiente empirico ou relagao de velocidade periférica de

U (mi)

v (ni)

p (16)
Preu

P,

G (sigma)

min

G

r

T (tau)

& (f)

Y (psi)

o (dmega)
W’

turbina edlica. : N

fator de deficiéncia de, poténcia ou coeficiente de viscosida-
de absoluta.

coeficiente de viscosidade cinemética.

massa especifica do fluido.

grau de reacdo real.

grau de reagiio tedrico.

coeficiente de cavitacio.

valor critico do coeficiente de cavitagdo.

tensdo de ruptura do material.

tensdo de cisalhamento.

tensdo admissivel de cisalhamento.

coeficiente de vazdo da mdquina de fluxo.

coeficiente de pressido da mdquina de fluxo.

velocidade angular de rotacio do rotor.

velocidade angular do fluido pela agdo de nervuras no dorso
do rotor.
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SUBINDICES UTILIZADOS

A relagiio a seguir apresenta o significado dos indices inferiores

(subindices) que sio utilizados com maior fregiiéncia durante o texto.
Outros, de uso mais restrito, teréo o seu significado esclarecido quando
forem empregados para caracterizar uma determinada grandeza.

atm

din

corresponde a ponto na corrente fluida situado na entrada do
sistema diretor de mdquina de fluxo ou indica grandeza unitdria.
corresponde a ponto na corrente fluida sitnado na saida do sistema
diretor de maquina de fluxo.

corresponde a ponto na corrente de entrada nfo perturbada
(regularizada), situado imediatamente antes da entrada do rotor
de maquina de fluxo.

corresponde a ponto na entrada do rotor de maquina de fluxo, ji
no espago entre as pds giratdrias.

corresponde a ponto na safda do rotor da méquina de fluxo, ainda
no espago entre as pas giratérias.

corresponde a ponto na corrente de saida j4 regularizada, situado
imediatamente apds a safda do canal do rotor de médquina de
flaxo.

indica grandeza biunitéria.

corresponde a ponto situado na admissfo de uma méquina de
fluido, indica direcdo axial ou refere-se a rendimento por atrito
de disco.

refere-se & pressfio atmosférica.

corresponde a ponto situado na descarga de uma méquina de
fluido.

refere-se & pressio dindmica ou de velocidade.

corresponde a ponto situade no difimetro exterior do rotor ou
refere-se ao eixo da méquina.




22

est

=

o 9 o
i

Mdqguinas de Fluido

refere-se a pressio estética.

refere-se ao ponto de funcionamento da maquina de fluido.
refere-se A desnivel geométrico.

corresponde a ponto situado no didmetro interior ou difimetro do
cubo do rotor ou indica valor interno da maquina.

corresponde ao nivel de jusante da instalagfo hidrdulica.
corresponde ao nivel de montante da instalacio hidrdulica.
refere-se & mdquina modelo, rendimento mecanico ou &
componeite meridiana de velocidade.

indica valores nominais ou de projetc da maquina.

refere-se & méaquina protétipo ou & energia perdida.

indica grandeza correspondente @s pds do rotor de miquina de
fluxo.

indica diregdo radial ou grandeza referente ac recalque da
méaquina. :

indica transformacgfo isentrdpica, grandeza referente a sucgio
da méquina ou refere-se a velocidade do som.

refere-se a direcéio tangencial ou a valor total.

indica componente tangencial de velocidade.

indica rendimento voluméirico, pressiio de vaporizagio ou re-
fere-se a fluido viscoso.

corresponde a ponto situado na corrente fluida nio pertur-
bada ou refere-se a rotor de méquina de fluxo com niimero
infinito de pds. '




.
~

CONVERSAO DE UNIDADES

UNIDADES DE COMPRIMENTO:
1 in (polegada) = 0,0254 m;
11t {(pé) =12 in = 0,3048 m;
1 mile {mitha) = 1609,3 m:

UNIDADES DE VELOCIDADE E RoTacio:

1 fpm (ft/min} = 0,016667 ft/s = 0,00508 m/s;
I mph {milhathora) = 1,609 km/h = 0,447 m/s;
1rps =1 Hz = 60 rpm.

UNDDADES DE PRESSAO!

1 bar =0,1 MPa;

1 kgf/icm? = 98,1 kPa;

1 mmCA =1 kgfim? = 9,81 Pa;

I torr = 1 mmHg = 133,32 Pa;

1 psi (Ibffin®) = 0,0703 kgf/cm? = 6,895 kPa;

UNIDADES DE VAZAQ:

| m¥h =0,27778 I/s = 2,7778 . 10 * m¥s;

| gpm (galdo/min) = 0,227 m*h = 6,309 . 107> m'/s;
I efm (ft}/min) = 1,698 m¥h = 4,717 . 10~ m%s;

Unipapes DE ENERGIA E ENERGIA ESPECIFICAS
1 keal = 4,1868 kI,

1 kWh = 3,6 MJ;

1 kgf.m =427 kcal =9,81 1]

1 Btu = (4,252 kcal = 1,05506 kI;

1 kecal/kg = 4,1868 kl/kg;

1 Btu/lbm = 0,556 kcal/kg = 2,325 kl/kg;
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UNIDADES DE POTENCIA:
1 CV =75 kgf.m/s = 632,44 keal/h = (,7355 kW;
1 HP = 2545 Bw/h = 641,62 kealth = 0,7457 kW,

UnmADES DE Massa E Peso Especivicos:
1 lbmyv/ft* = 0,03108 slug/ft* =16,018 kg/m*,
1 1bf/ft? (pound/fth = 16,02 kgf/im* = 157,16 N/m*

UNIDADES DE VISCOSIDADE:

I ¢St {centistoke) = 1078 m?/s;
1 ft¥/s = 92903 ¢St

1 ¢P (centipoise) = 1073 Paus;

UNIDADES DE TEMPERATURA:
K=°C + 273,15
CF=9/5°C+32
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INTRODUCAO

Desde as mais remotas eras, o conhecimento sobre a energia contida
nos fluidos € a sua utilizagiio econdémica tém sido um dos fatores
primordiais para o desenvolvimento da humanidade. Grandes sistemas
de irrigacdo ja eram utilizados na Mesopotimia, cerca de 3000 a.C.,
enquanto antigos povos, como os egfpcios e os gregos, usavam rodas
hidréulicas para moer griios de cereais. Ao cientista egipcio Heron de
Alexandria, que viveu provavelmente durante o século I1a.C., é atribuido
o desenvolvimento de varios equipamentos precursores das modernas
mdquinas de fluido. Entre eles, um 6rgio musical, com soprador a pistio
acionado por um moinho de vento (Fig. 1.1), e um aparelho que pode
ser considerado como a primeira versdo de uma turbina a vapor. Um
pequeno globo de metal girava a partir da reagiio ao escapamento de
vapor d’dgua por dois canos orientados em sentidos opostos situados na

Fig. 1.l Utilizacio de mdquinas de fluido na antiguidade: dispositivo desenvolvido
por Heron de Alexandria para acionar um 6rggo musical. (Fonte: Revue
Technique Sulzer)
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Fig. 1.2 Turbina a vapor desenvolvida por Heron de Alexandria. (Fonte: Enciclopédia
Deita Universal)

sua periferia (Fig. 1.2). O vapor chegava ao interior do globo, através de
suportes ocos, procedente de uma caldeira a vapor situada na parte inferior.

E. no entanto, a partir do século XIX que as maquinas de fluido
passaram a ter um maior desenvolvimento, com a utilizagio de
conhecimentos aprofundados em termodinérnica € aerodindmica, com
o surgimento de novos materiais e, modernamente, COm O USO de recursos
computacionais cada vez mais sofisticados.

As turbinas a gds, por exemplo, cujas primeiras construgoes
remontam a0 século XVII, tiveram o seu maior desenvolvimento durante
a Segunda Guerra Mundial, com a utilizagao pa propulsac de avides e
na geracio de energia elétrica. Mesmo a energia edlica, jd utilizada
para acionar os moinhos de vento do século X, no Oriente Médio, passa
a scr uma moderna alternativa energética com a construgo de turbinas
edlicas com poténcia unitdria acima de 2 MW,

Hoje, as maquinas de fluido sdo utilizadas no transporte de liquidos,
gases e s6lidos, na geragio € na acumulacio de energia, e-€m pProcessos
quimicos que demandam elevadas pressdes, como a compressdo do gis
de etileno para a fabricacio de polietileno, em compressores de émbolo
que alcancam pressdes da ordem de 350 MPa (3500 bar).

A simulagdo numérica de méquinas de fluido por computador (Fig.
1.3} tem alcangado um alto nfvel de desenvolvimento e possibilitado
ndo s6 a visualizacdo de fluxos complexos, mas também a claboracio
de programas de célculo que permitem projetar novos tipos de maquinas
a partir de um banco de dados conhecido, prever seu comportamenta
por meio de ensaios simulados e chegar & construgio de protétipos por
meio de maquinas de produgdo com comando numérico.
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Fig. 1.3 Simulagfo de fluxo tridimensional através de uma turbina hidrdulica do tipo
Francis (Fonte: Sulzer Technical Review).

Neste livro, mais do que o tratamento histérico ou individual dos
diferentes tipos de mdquinas de fluido, serd adotado © método generali-
zado. Pois, embora seja notdrio que muitas destas maquinas evoluiram
empiricamente e conseguiram desempenho altamente satisfatério com um
minimo de entendimento analitico, ndo € menos verdade que a andlise das
operacdes bdsicas e um profundo conhecimento dos principios comuns que
regem o seu funcionamento sdo necess4rios para uma melhor performance
g, certamente, teriam economizado uma grande quantidade de tempo, es-
forgo e recursos financeiros se estivessem presentes desde o inicio.

Com este objetivo, neste capitulo serd caracterizada a méaquina objeto
de estudo; os seus principais tipos, com 0§ respectivos campos de aplica-
'¢ho; os fundamentos cientificos basicos para a sua construgéio e entendi-
mento do seu funcionamento. Isto porque, embora toda a sofisticago dos
métodos computacionais hoje disponiveis, estes conceitos basicos tém-se
mantido vilidos ao longoe do tempo e permitemn uma abordagem didética e
simplificada dos diferentes tipos de maquinas de fluido.

1.1 Definicic de maquina de fluido

Miaqguina de fluido (Tuid machinery) é o equipamento que promo-
ve a troca de energia entre um sistema mecénico e um fluido, transfor-
mando energia mecénica em energia de fluido ou energia de fluido em
energia mecéinica. No primeiro caso, em que hia o aumento do nivel
energético de um fluido a partir do fornecimento de energia mecinica,
por analogia com o gerador elétrico, apenas substituindo energia elétri-
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ca por energia de fluido, costuma-se designar  a mdquina de maquina
de fluido geradora. No segundo caso, em que energia mecfinica & pro-
duzida a partir da redugZo do nivel énergético de um fluido, pela analo-
gia com o motor elétrico, a maguina € usualmente chamada de maqui-
na de flnido motora.

1.2 Tipos principais

As mdquinas de fluido sfo normalmente subdivididas em dois ti-
pos principais: as maquinas de deslocamento pesitive (positive
displacement machines) e as maquinas de fluxo (furbomachines).

No primeiro tipo, também chamado de estitico, uma quantidade fixa
de tluido de trabalho é confinado durante sua passagem através da méquina
e submetido a trocas de pressdo em razdo da variagio no volume do recipi-
ente em que se enconira contido, isto &, ¢ fluido € obrigado a mudar o seu
estado energético pelo deslocamento de uma fronteira em movimento.

Nas maquinas de fluxo, as vezes denominadas de maquinas dina-
micas, o fluido ndo se encontra em momento algum confinado e sim
num fluxo continuo através da miquina, submetido a trocas de energia
devido a efeitos dindmicos.

Desconsiderando-se a troca de calor com o meio ambiente e possi-
veis folgas entre as partes fixas e mdveis, quando uma mdaquina de des-
locamento positivo pdra de funcionar, o fluido de trabalho no seu interi-
or permanecerd, indefinidamente, no estado em que se encontrava no
momento em que o movimento cessou € este podera ser completamente

" diferente das condicbes do ambiente externo. Na mesma sitnacio, o fluido

de trabalho de uma maquina de fluxo assumird, imediatamente, as con-
digBes ambientais, quando ela deixar de operar.

As miquinas rotativas (rotary machines), como a bomba de en-
grenagens, e as maqguinas alternativas (reciprocating machines), como
o compressor de pistio, sdo exemplos tipicos de maquinas de desloca-
mento positivo, enguanto as turbinas hidrdulicas e os ventiladores cen-
trifugos podem ser citados como exemplos de maquinas de fluxo.

1.3 Campo de aplicacio
O campo de aplicacie (application range) dos diferentes tipos de

maquinas de fluido € tdo amplo e sujeito a regides de superposigéio, que,
muitas vezes, torna-se dificil definir qual a melhor maquina para de-
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terminada aplicagio, por exemplo, no caso de bombas (pumps) e com-
pressores (compressors), deve-se definir se a melhor solugao é o emprego
de wma mdquina de deslocamento positivo oude uma maquina de fluxo. Ou,
mesmo para um tipo de mdquina de fluxo, porexemplo, as turbinas hidrauli-
cas, deve-se definir qual delas atende melhor As caracterfsticas de um deter-
minado aproveitamento hidrelétrico. No entanto, existem situagfies em quea
supremacia de um tipo de maquina sobre o outro € téo evidente que a sele-
¢ao pode ser feita jd nas etapas iniciais de um projeto.

Tomando-se para andlise o caso dos compressores, normalmente
caracterizados pela vazio de gis aspirado e pela pressio na descarga,
pode-se constatar (Fig. 1.4) o domfnio absoluto dos compressores cen-
tritugos e axiais (maquinas de fluxo) para regides de grandes vazdes, prin-
cipalmente em situagdes, como nos motores de avi a0, em que a relacio
requerida entre a poténcia de propulséo ¢ o peso da mAquina seja a mai-
or possivel e que apresente um formato favoravel do ponto de vista aero-
dindmico. Entretanto, na gama das pequenas e médias vazées e elevadas
refagdes de pressio entre descarga e admissdo, os compressores alter-
nativos de €mbolo ou pistdo mantém o seu predominio, com avangos
tecnoldgicos significativos e um consumo energético favoravel, No entan-
to, eles tém cedido espago para os compressores de palhetas e de parafu-
so para as situages de médias vazdes e pressies niio tho elevadas.

NaFig. 1.4, procura-se mostrar a distingfio entre os termos ventila-
dor (fan) e compressor (compressor) para denominar maquinas que tra-
balham comn gds. Num ventilador, a alteragio na densidade entre a admis-
sdo ¢ a descarga da mdquina € tio pequena que o gis pode ser considera-
do como um fluido incompressivel (diferencas de pressio até 10 kPa ou
1000 mmCA), enquanto num compressor, a alteragio de densidade & si g-
nificativa, nio podendo ser desconsiderada. Para uma faixa de'diferenca
de pressiio entre a descarga e a admissio da maquina da ordem de 10 a
300 kPa (1000 a 30000 mmCA), também € usual a denominagio de
soprador (Hlower).

Para o caso das méquinas de fluido geradoras que trabalham com
liquidos, denominadas de bombas (Fig. 1.5}, a situagio é semelhante a
dos compressores, havendo o predominio das méquinas de fluxo {bom-
bas centrifugas, bombas de fluxo misto e bombas axiais) para a regifio
de médias e grandes vazdes, enquanto as bombas alternativas e rotativas
(maquinas de deslocamento positivo) dominam a faixa de médias e gran-
des alturas de elevagao e pequenas vazdes. Como existem 4reas de
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Fig. 1.4 Campo de aplica¢fio de ventiladores e compressores.
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Fig. 1.5 Campo de aplicagio de bombas.

superposi¢do entre os campos de aplicagdo dos diferentes tipos de bom-
bas, outros critérios, como viscosidade do liquido bombeado, presenca
de solidos em suspensdo, variagdo ou ndo da vazio em fungio da varia-
¢io da resisténcia do sistema ao escoamento, facilidade de manutencio,
custos, etc., devem ser levados em consideragdo para a selegiio da ma-
quina mais adequada para um determinado tipo de aplicagio.

Ja a Fig. 1.6, apresenta o campo de aplicagdo dos principais tipos
de turbinas hidraulicas (mdquinas de fluxo motoras), levando em con-
siderag@o a altura de queda, a vazio e a poténcia. Embora fique eviden-
ciado a existéncia de regides em que prepondera um determinado tipo
de mdquina, por exemplo, turbina Kaplan, para grandes vazdes e peque-
nas alturas de queda, e, turbina Pelton, para as maiores alturas de queda,
existem faixas de altura de queda e vazio em que mais de um tipo de
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‘Cenlrais com turbinas hidraulicas:

- microcentrais: ate 100 kW |
- minicentrais: de 100 a 1000 kW

- pequenas centrais: de 1000 a 30000 kW

- médias centrais: de 30000 a 100000 kW
- grandes centrais: acima de 100000 kW

H (m)
1800

700

200

60

N

10

| 7 b}
10 100 1000 Q(m’s)

Fig. 1.6 Campo de aplicagdo de turbinas hidrdulicas.

mdquina poderia ser utilizado. Neste caso também serdo empregados
critérios adicionais de sele¢do, como custo do gerador elétrico, risco de
cavitagio, custo de construgdo civil, flexibilidade de operagéo, facilidade
de manutencio, entre outros.

As turbinas Michell-Banki, também denominadas de turbinas
Ossberger, praticamente inexistentes nas centrais hidrelétricas acima de
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1000 kW (Fig. 1.6), merecem ser citadas pela sua grande utilizagio em
micro e minicentrais, em virtude da facilidade de.fabricacdo, baixo custo
e bom rendimento para situagdes de flutuagio de vazio.

1.4 Grandezas fundamentais: energia, vazio e poténcia

Neste item serd apresentada uma breve revisdo de conceitos
fundamentais da Termodindmica ¢ da Mecéanica dos Fluidos, indis-
pensdveis para a definicio de grandezas utilizadas correntemente no
estudo das Mdquinas de Fluido, tais como energia (energy), vazio
(capacity) ou volume (flow rate) e poténcia (power).

1.4.1 Energia

O primeiro principio da termodindmica, aplicado a um sistema,
permite escrever:

Energia queo Energia que o
sistema recebe sistema entrega

Variacéo da energia
total do sistema

Aplicando este enunciado para wm volume de controle limitado
pelas segGes de admissdo (inlet), representada pelo indice “a” nas
equacdes, € descarga (discharge ou outler), representada pelo indice
“d”, de uma méquina de fluido com escoamento em regime permanente
(Fig. 1.7) e utilizando grandezas referidas a unidade de massa do fluido
de trabalho (grandezas especificas), tem-se:

q ~Y= Ug —Uy +PgVa —PaVa +%(C§ - Cz% )+ g(zd —Zy ) (]"1)
onde, considerando o sistema internacional de unidades:
q = quantidade de calor, por unidade de massa, recebida pela maqui-
na de fluido, em Tikg;
= trabalho especifico realizado pela maquina, em J/kg;
= energia internu do fluido, em J/kg;
= pressdo estatica do fluido, em N/m*
= volume especifico do fluido, em m3/kg;
= velocidade absolata da corrente fluida, em m/s;

G T e
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Fig. 1.7 Volume de controle de uma maquina de fluido,

g =aceleragio da gravidade, em m/s?;
z = cota de referéneia de um ponto do escoamento, em 11

Pela defini¢do de entalpia: h=u+pv

onde:
h = entaipia do fluido, em J/kg.

Levando esta expressio na equagfo (1.1), obtém-se:

q-Y=h, ~h, +4(c}~cl)rele, ~z,) (1.2)

Aplicando esta equagio ao caso das bombas hidraulicas (hydraulic
pumps) e considerando o bombeamento comeo uma transformagio
adiabdtica sem atrito (isentrépica), uma vez que em termodinimica
considera-se o trabatho recebido pelo sistema como negativo, pode-se
calcular a energia consumida pela bomba, por kg de finido recalcado,
da seguinte maneira:

Y=hds-hanL%(cﬁ*cg)Jrg(zd—za), (1.3)

[TIRE]

onde o indice “s” representa o final de uma transformagao isentrdpica.
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Pela definicfo de entropia, tem-se:
dq =T ds = dh — v dp, ' (1.4)

onde:

—
1l

temperatura absoluta, em K
entropia do fluido, em J/kgK.

w
1]

Come o bombeamenio considerado é adiabdtico reversivel, pelo
segundo principio da termodindmica, vem:

8, =8, ouainda, ds = 0.
Da equagio (1.4} conclui-se que dh = v dp.

Levando esta conclusio & equagdo (1.3), obtém-se:

v=["vap+i(el—c?}glz, -2,)

Sabendoque v=1/p, onde “p” éa massa especifica do fluido,
chega-se a:

Y=RePe iyl 2,) (L)

P

Para turbinas hidraunlicas (hydraulic turbines), como o trabalho &
fornecido pelo sistema, ou seja, positivo, a equacgio (1.5) resulta em:

S T E R A 19
P

Voltando 4 expressio (1.2):

q=Y =hg=h, + 16§ —cl Jgag - 2,)
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e aplicando-a ao caso de um compressor que realize uma compressio
adiabdtica reversivel (isentrépica), considerando desprezivel a variagio
de energia potencial e de energia cinética, em comparagio com a variagio
de entalpia, obtém-se: ‘

Y=h, —h, ' 3 (1.7
Considerando como fluido de trabalho um gés perfeito:

dh=C,_dT, (1.8)

onde:
Cp = calor especifico do gds, a pressfo constante, em J/’kgK.

Levando a equagio (1.8) a (1.7), obtém-se:

T, 19
Y:CP(TdE_Ta):CP T“[T__IJ ( ’ )

Do primeiro principio da termodinidmica, para transformacéo
reversivel, com trabalho somente do tipo “p dv”, tem-se:

dg=du + pdv (1.10)

py
>
Por outro lado, diferenciando a equagiio da entalpia:

h=u+pv, vem: dh=du+pdv+vdp .. du+pdv=dh-vdp

Pela defini¢o de entropia, equagdo (1.4), e sabendo que a equacio
dos gases perfeitos é:

pv=RT, (1.11)
pode-se escrever que:

g.dd4_du+pdv_dh-vdp | ds;cp dT - vdp

d -
T T T T
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Para uma transformacio adiabdtica reversivel (isentrépica), onde
ds = @, tem-se:

C,dT-vdp=0, ou ainda:

dT=—dp (1.12)
C

P

Da termodindmica dos gases, tem-se as seguintes relacdes:

Co_y (1.13)

CV

[~

c,-C,=R (1.14)
onde:

C, = calor especifico do gds, a volume constante, em J/kg K;
k = expoente adiabdtico ou isentrdpico, adimensional;
R constante do gés, em J/kgK.

Dividindo ambos os membros da equagio (1.14) por C, ¢ levando
em consideragéo a equacéo (1.13), pode-se escrever que:

C, C, R 1_R . . _kR

el S - —=

c, ¢, ¢, c, k-l

Substituindo este valor na equacfo (1.12), tem-se:

k—1v k-1T dT _k-1dp
dp P o E
k R k p T k p

Iﬂ[e arld.o esta lﬂtlma exXpressiao entre “a” [S] “d i transforma a0
g
iSE:ntrépica), VIl

ds _q1 pds "
dr _k-1(%dp | Tas 4 [Pa |k
a T kK Jap T, Pa
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k-1

Tys _(pa | . (1.15)
Ta Pa

Da mesma maneira, chega-se a:

Vo _[Paf
Vs Pa (1.16)
Levando a equagiio (1.15) na (1.9), fica-se com:

k-1

Y=c, T,/| %« |" 1]
P

k-1

y=X gr|[Pe]" (1.17)
k-1 P.

Como o comportamento dos gases reais apresenta um certo grau de
variagio em relagio aos gases perfeitos, que cresce com o avmente da
densidade do gds e com a proximidade do estado liguido, faz-se
necessério a introdugdo de um fator de corre¢dio, denominado “fator de
compressibilidade”, na equacfio dos gases perfeitos, dando origem a
equagao modificada para os gases reais:

pv=ZRT, (1.18)

onde:
Z = fator de compressibilidade (compressibility factor), adimensional.

Os valores de “Z” sio obtidos de diagramas apresentados nos
manuais de termodinémica para cada gis especifico ou mistura de gases.
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Para uma maior precisio na determinacio do comportamento
operacional de um compressor, Rodrigues' recomenda a seguinte
correciio para o cdlculo do trabalho especifico de uma compressio
isentropica: '

Palk » (Zn+Zd] (1.19)

Nesta equacdo, “Z " e “Z" so os fatores de compressibilidade
medidos, respectivamente, nas condi¢des de admissdo e descarga do
COMIPressor.

Teoricamente, a compressio poderia ser isotérmica, consumindo menos
energia (trabalho). No entanto, isto levaria i necessidade de extrair uma
quantidade de calor do sistema igual ao trabalho de compressio mais as
perdas que ocorrerem durante o processo. Os compressores ditos isotérmicos,
apresentam refrigeracio ap6s um ou mais estdgios, com a temperatura do
gés voltando ao valor inicial somente no final da compressio.

Todos os processos de compressdo sem perdas situam-se entre o
isotérmico e o isentrdpico, segundo a lei da compressdo politrépica:

p v "= constante, (1.20)

onde:
n=1, paraa compressio isotérmica;
n=5k, paraa compressiio isentropica.

Na realidade, quando o calor extraido de um processo de compressio
for inferior ao calor gerado pelas perdas, o expoente “n” da compressdo
politrdpica sera superior ac expoente “K” da compressdo isentrépica.

Para as turbinas a gas ou a vapor (gas or steam turbines), que
trabalham com fluido compressivel, a aplicagic do primeire principio
da termodindmica conduz 4 seguinte expressdo para o cdlculo do trabalho
especifico produzido num processo de expansio isentrdpica:

! RODRIGUES, P. 5. B., Compressores industriais.
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ds? (121)
onde: ' i
h = entalpia do fluido na admissio da maquina;
h, = entalpia do fluido na descarga da méquina, conSIderando uma

transformagao isentrépica.

Na pritica, ¢ principalmente para méquinas que trabalham com
fluido incompressivel, € comum associar a energia recebida (caso das
bombas) ou fornecida (caso das turbinas) pelo fluido, ao passar pela
méquina, a uma altura de coluna de fluido, H (head). Ou seja:

H=Y/g

[t}

onde “g” ¢ aaceleragdo da gravidade, em m/s%
1.4.2 Vazdo

Pela equacio da continnidade, o fluxo méssico (mass flow rate)m,
através de qualquer segfio, ¢ constante num regime permanente. Ou seja:

m=p, A, c, =py A, c,=constante (1.22)

onde:

m = fluxo méssico do fluido, em kg/s;

massa especifica do fluido (density), em kg/m?;

drea de passagem da corrente fluida, em m?;

= velocidade absoluta média da corrente fluida, perpendicular i drea
de passagem, em m/s.

(2] }'O
1l

Quando se trata de um fluido incompressivel, a massa especifica
pode ser considerada constante e torna-se mais freqiiente o uso da vazio
volumétrica no dimensionamento da médqguina. Entre o fluxo méssico e
o fluxo de volume ou vazio, existe a seguinte relagio:

f=p Q, (1.23)

onde “Q” € avazao (volume flow rate), em m’/s,
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1.4.3 Poténcia

Tomando por base o trabalho especifico {energia por unidade de
massa), recebido ou fornecido pala maquina, pode-se calcnlar a poténcia
recebida (input power) ou fornecida (cutput power), pela seguinte
expressao:

P=mY=pQY, (1.24)

onde, no Sistema Internacional de Unidades, o fluxo massico é expresso
em kg/s, o trabalho especifico em J/kg, a massa especificaem kg/m’,
a vazao volumétrica em m'/s ¢ a poténcia “P” em W.

No Sistema Técenico de Unidades, a expressdo para o célculo da
poténcia converte-se em:

p_YQH (1.25)
75
onde:
P = poténcia,em CV;
¥ = pesoespecifico, em kgffm?; :
= vazio, em m'/s; !
H = altura de coluna fluida, em m. :

No caso de maquinas que trabalham com um gés (o ar, por exemplo), :
-também € comum associar-se o trabalho especifico com a diferenca de :
pressdo total existente entre a descarga e a admissfo da maquina. Ou seja;

yo e
p
onde:
Ap, = diferenga de pressao total entre a descarga e admissdo da maquina,
em N/m?;
P = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m’.

Desta maneira, a poténcia, no Sistema Internacional de Unidades,
podera ser calculada por:

P=Ap Q (1.26)
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onde:
P = poténcia,em W, -
Q = vazdo,em mYs.
E, no Sistema Técnico de Unidades:
po 22 Q (1.27)
75

neste caso, com “Ap,” em kgf/m* on mmCA (milimetros de coluna
d’agua), “Q” em mYs, sendo apoténcia “P” obtidaem CV.

Caso se queira obter o torque (forgue) ou momento (momentum)
no eixo da méaquina de fluido, que € importante para a sele¢io adequada
do motor cu gerador a ser acoplado 4 ela, pode-se escrever para o Sistema
Internacional de Unidades:

M=L_30P (1.28)
w mTn

onde:

M = torque ou momento da mdquina, em Nm;

P = poténcia,em W,

w = velocidade angular de rotagio da méaquina, em rad/s;

n = velocidade de rotagiio da mécquina, em rpm, embaora a unidade de

rotagio no 3.1 seja o Hz (g7).

J4, para o Sistema Técnico de Unidades, tem-se;

M:716,23 1.29)
n
onde:
M = torque ou momento, em kgf m;
P = poténcia,em CV;
n = velocidade de rotagiio, em rpm.




~2
MAQUINAS DE FLUXO

Maquina de Fluxo (turbomachine) pode ser definida como um
transformador de energia (sendo necessariamente o trabalho mecinico
uma das formas de energia) no qual 0 meio operante é um flouido que,
em sua passagem pela mdquina, interage com um elemento rotativo,
niio se encontrando, em qualquer instante, confinado.

Todas as miguinas de fluxo funcionam, teoricamente, segundo os
mesmos principios, o que traz a possibilidade de utilizagéo do mesmo método
de célculo. De fato, esta consideragio € plenamente vélida apenas quando o
fluido de trabalho é um fluido ideal, j4 que, na realidade, propriedades do
fluido, tais como voelume especifico e viscosidade, podem variar
diferentemente de fluido para fluido e, assim, influir consideravelimente nas
caracteristicas construtivas dos diferentes tipos de maquinas.

Como exemplos de maquinas de fluxo, citam-se: as turbinas hi-
draulicas (hydraulic turbines), os ventiladores (fans), as bombas
centrifugas (centrifugal pumps), as turbinas a vapor (steam turbines),

-0s turbocompressores, as turbinas a gas (gas furbines).

Este capitulo, além de apresentar a definicio e os elementos
construtivos fundamentais de uma mdquina de fluxo, fornece alguns
critérios de classificagio dessas maquinas, objetivando estabelecer uma
linguagem comum para a sua abordagem e proporcionar meios de
identificagio dos seus diferentes tipos.

2.1 Elementos construtivos

Nio haveri aqui a preocupagio de relacionar, exaustivamente, todas
as partes que compdem as maquinas de fluxo, tais como, seu corpo ou
carcaga, O eixo, 0s mancais, os elementos de vedagdo, o sistema de
tubrificagdo, etc., mas a intengio de caracterizar os elementos constru-
tivos fundamentais, nos quais acontecem os fendmenos fluidodindmicos
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essenciais para o funcionamento da maquina: o rotor (impeller ou runner)
e o sistema diretor (stationary guide casing)._

O rotor (Fig. 2.1), onde acontece a transformacio de energia
mecinica em energia de fluido, ou de energia de fluido em energia
mecinica, € o érgao principal de uma maquina de fluxo. E constituido
por um certo ndmero de pas giratérias (runner blades) que dividem o
espago ocupado em canais, por onde circula o fluido de trabalho.

Fig. 2.1 Rotor de bomba semi-axial ou de fluxo misto.

J4 o sistema diretor tem come finalidade coletar o fluido e dirigi-io
para um caminho determinado. Esta fun¢fio de direcionador de fluxo,
muitas vezes, € acompanhada por outra de transformador de energia.
Assim, por exemplo, numa bomba centrifuga (Fig. 2.2), o sistema diretor
de safda € fundamentalmente um difusor (diffuser) que transforma parte
~ da energia de velocidade do liquido que é expelido pelo rotor em energia

T : Caixa espiral

Fig. 2.2 Sistema diretor em forma de caixa espiral de uma bomba centrifuga.
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Fig. 2.3 Sistema diretor de turbina hidrdulica do tipo Pelton.

de pressdo. Enquanto isto, numa turbina hidraulica do tipo Pelton, o
sistema diretor (Fig. 2.3) €, em ltima andlise, um injetor (nozzle) que
transforma a energia de presséo do fluido em energia de velocidade que
serd fornecida ao rotor através de jatos convenientemente orientados.
Em alguns tipos de méquinas o sistema diretor ndo se faz presente,
como nos ventiladores axiais de uso doméstico. A existéncia do rotor, no
entanto, € imprescindivel para a caracterizacio de uma médquina de fluxo.

2.2 Classificaciio das maquinas de fluxo

Entre os diferentes critérios que podem ser utilizados para classificar
.as maquinas de fluxo, pode-se citar os seguintes:

— segundo a dire¢do da conversdo de energia;

— segundo a forma dos canais entre as pas do rotor;

— segundo a trajetdria do fluido no rotor,

2.2.1 Segundo a direcdo da conversdo de energia

Segundo a diregfio da converséio de energia as mdquinas de fluxo
classificam-se em motoras e geradoras.

Miquina de fluxo motora € a que transforma energia de fluido em
trabalho mecanico, enquanto maquina de fluxe geradora € a que recebe
trabalho mecénico e o transforma em energia de fluido. No primeiro
tipo a energia do fluido diminui na sua passagem pela médquina, no
segundo, a energia do fluido aumenta.
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Sistema diretor
{Injetor)

» L2z
s v
) S p—

Fig. 2.4 Turbina Pelion (Fonte: WKV).

Como exemplos de maquinas de fluxo motoras, citam-se as turbinas
hidréulicas (Fig. 2.4) e as turbinas a vapor (Fig. 2.5). Entre as mdquinas
de fluxo geradoras encontram-se os ventiladores (Fig. 2.6) e as bombas

centrifugas (Fig, 2.7).

Sistema divetor (injetor)

Fig. 2.5 Turbina a vapor do tipo Curtis.
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Rotor [ =g

Sistema diretor (caixa espiral) -/

Fig. 2.6 Veatilador centrifugo (Fonte: OTAM).

L

Sistema Dirctor (Voluta)

Fig. 2.7 Bomba centrifuga (Fonte:KSB).

47

Raotor

Algumas mdquinas podem funcionar tanto como motores quanto
geradores de fluxo, como € o caso das bombas-turbinas reversiveis
(reversible pump-turbines) que, dependendo do sentido do fluxo através
do rotor, funcionam como bombas, girande num sentido, cu como

turbinas, girando em sentido contririo.

Também é comum encontrar uma méquina de fluxo motora (turbina
a gds) acionando uma mdquina de fluxo geradora (turbocompressor),
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Turbina a gés montadas num mesmo eixo, como
acontece nas turbinas de aviacfo e nos
turboalimentadores (fierbochargers)

‘de motores de combustiio interna a
pistdo (Fig. 2.8).

2.2.2 Segundo a forma dos canais
entre pds do rotor

Quanto 4 forma dos canais entre a
pds do rotor, as maquinas de fluxo
classificam-se em maquinas de acio e
em méaquinas de reacio.

Fig. 2.8 Turboalimentador de motor a Nas mdquinas de fluxo de acio

pistio (Fonte: Schwitzer).  (impulse turbomachines), os canais do

rotor constituem simples desviadores de

fluxo, nfo havendo aumento on diminui¢io da pressdo do fluido que
passa através do rotor.

Nas miquinas de fluxo de reaciio (reaction turbomachines), os canais
constituidos pelas pas méveis do rotor t##m a forma de injetores {nas turbinas)
ou a forma de difusores (nas bombas ¢ nos ventiladores), havendo reduco,
no primeiro caso (turbinas), ou aumento, no segundo caso (bombas e
ventiladores), da pressio do fluido que passa através do rotor.’

' S&o exemplos de maquinas de fluxo de agdo: a turbina hidraulica
do tipo Pelton (Fig. 2.4} ¢ a turbina a vapor do tipo Curtis (Fig. 2.5).
Como exemplos de méquinas de fluxo de reacio podem ser citados: as
bombas centrifugas (Fig. 2.7), os ventiladores (Fig. 2.6) e as turbinas
hidraulicas do tipo Francis (Fig. 2.9).

Fig. 2.9 Turbina hidrdulica do tipo Francis lenta.
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2.2.3 Segundo a trajetoria do fluido no rotor

Finalmente, segundo a trajetéria do fluido no rotor, as méquinas de
fluxo classificam-se em: radiais, axiais, diagonais ou de fluxo misto {ou
ainda, semi-axial) e tangenciais.

Nas mAquinas de fluxo radiais (radial flow turbomachines), o
escoamento do fluido através do rotor percorre uma trajetéria predo-
minantemente radial (perpendicular ao eixo do rotor). Como exemplos
de mdquinas radiais, citam-se as bombas centrifugas (Fig. 2.7), os
ventiladores centrffugos (Fig. 2.6) e a turbina Francis lenta (Fig. 2.9).

J4, nas mdquinas de fluxo axiais (axial flow turbomachines), o
escoamento através do rotor acontece numa dire¢io paralela ao eixo do
rotor ou axial. Como exemplos de méquinas axiais citam-se os ventila-
dores axiais, as bombas axiais (Fig. 2.10) e as turbinas hidrdulicas do
tipo Hélice e Kaplan.

Fig. 2.10 Bomba axial.

Quando o escoamento n&o € radial nem axial, a mdguina &
denominada de fluxo misto (mixed flow turbomachine), diagonal, ou,
ainda, semi-axial, com as particulas de fluido percorrendo o rotor numa
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trajetéria situada sobre uma superficie aproximadamente conica. Entre
as méquinas diagonais ou de fluxo misto encontram-se as bombas semi-
axiais (Fig. 2.11), a turbina Francis rdpida e a turbina hidrdulica Dériaz.

Fig. 2.11 Bomba semi-axial ou de fluxo misio.

Numa maquina de fluxo tangencial (tarngencial flow turbo-
machine), o jato liquido proveniente do injetor incide tangencialmente
sobre o rotor. A turbina hidraulica do tipo Pelton (Fig. 2.4) é o exemplo
citade para maquina de fluxo tangencial.




3
EQuaCAo FUNDAMENTAL DAS
MAQuiNnas DE FLuxo

Este capitulo inicia pelo estabelecimento dos chamados tridngulos
de velocidades, que sfo uma forma geométrica de expressar a equacio
vetorial que relaciona 0 movimento relativo com o movimento absoluto
das particulas fluidas que percorrem o rotor de uma méquina de fluxo e
ferramenta indispensdvel para o estudo simplificado do complexo
escoamento através deste tipo de maquina.

Logo a seguir, mais do que um rigorismo do tratamento matemsdtico
na determinagio da equagio que rege o funcionamento de todas as
méquinas de fluxo, € feito um esforgo para demonstrar o significado
fisico dos termos que a compdem. Mesmo com 0s modernos recursos
da computacio eletrdnica e 0s avangos do célculo numérico das correntes
fluidas, as simplificacbes adotadas no tratamento cldssico do assunto
Justificam-se por permitir ac engenheiro um entendimento que certa-
mente facilitard a vinculagdo entre a teoria e a pratica neste campo de
conhecimento.

As conseqiiencias da presenga de um ntimero finito de pés no rotor
real da mdquina sobre a energia calculada pela equagiio fundamental
sao comentadas no final do capitulo, antecipando uma andlise mais
detalhada que serd feita no Capitulo 12. A definigdo do grau de reacio,
fornece um instrumento Gtil para a caracterizagio dos diferentes tipos
de méquinas de fluxo em fungdo da forma como acontecem as trocas de
energia em seu interior.

3.1 Trifingulo de velocidades
A escolha conveniente do sistema de referéncia é de grande

importincia para o estabelecimento de equagdes em mecinica dos
fluidos. Um escoamento que em relagio a um determinado sistema de
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referéncia seja varidvel, pode, se for escolhido um sisiema adequado,
ser permanenie em relacdo a este, facilitando, dgsta maneira, o seu estudo.

Isto poder4 levar a que o movimento de uma particula fluida P seja
referido a um sistema de coordenadas que, por sua vez, também esteja
em movimento. Este sisterna serd, entiio, considerado como relativo (O’
X', Y*, Z") e terd, no caso geral, um movimento combinado de translagio
e rotagdo com relacio a outro considerado fixo e chamado de sistema
absoluto (O, X, Y, Z) (Fig. 3.1}.

Z Z

Y
Fig. 3.1 Sistemas de coordenadas absoluto e relativo.

A relacio entre os vetores posicio nos dois sistemas serd:

—

R - Ry 7 G

=g

= vetor posicio da particula fluida P com rela¢do ao centro O do
sistema absoluto;
o = vetor posi¢o do centro O do sistema relative com relagio ao
_,  ceniro O do sistema absoluto.
r = vetor posigdo da particula fluida P com relagfio ao centro O’ do
sistema relativo.

1

- = o

Designando-se por i, j', k" os vetores unitérios do sistema de
coordenadas cmtcgianas 0, X*, Y, Z’, e por X*, ¥, 2’ as componentes
do vetor posi¢do 1 neste sistema relativo, pode-se, entfo, escrever:
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- -

r =x"1" +y"j +2°k’ . 3.2)

Derivando a equagio (3.1)§com relacéio ao tempo, vem:

o . 4R _dR, dr - (3.3)
dt dt dt
onde:
drR, - (3.4)
= ¢,
dt

—

e, como tanto as componentes escalares do vetor posi¢io r como os
seus vefores unitdrios (podem girar) variam com o tempo:

—_ s —_ 4 — s j T; A’I
dr _gdx’ 3dy’ gdz pdi, di, 4K 35
dt dt dt dt dt dt dt

Sabe-se, ainda, que qualquer vetor fixado a um corpo que gira a
uma velocidade angular @ tem uma derivada, com relagéo ao tempo,
igual ao produto vetorial (representado pelo simbolo x) de @ como
vetor considerado. Logo:

- - -

= = S O T
di =@xi; dj:{oxj’; dk =oxk’ (3.6)
dt dt dt

Designando-se por w a velocidade relativa da particula fluida:

— ’ ! L

wodx 2 dy j,+dz i 3.7
dt dt dt

Levando as relagdes (3.4), (3.5), (3.6) e (3.7) na equagéo (3.3),
chega-se a:

C=Cy + W + OXT (3.8)
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-

-

O produte vetorial @ x T dd origem a um terceiro vetor,
—
perpendicular ao plano formado por - @ e r»que serd representado
por u Comeo nus maquinas de fluxo em geral (exceto nas hélices de
—
embarcagbes e aeronaves), ¢, =0 chega-se & equagio que rege a
construgao do chamado tridngule de velocidades (velociry triangle):

co s (39

Antes de aplicar esta equagio &s miquinas de fluxo, ¢ interessante,
para um melhor entendimento do que seja movimento absoluto e
movimento relativo, fazer uma analogia com 0 movimento das particulas
de dgua da chuva, com relagdo a um referencial fixo e com relagio a um
referencial em movimento. R

Imaginando uma situagio de chuva torrencial, representa-se por ¢ a
velocidade das particulas de chuva com relagdo a um observador fixo
(sistema absoluto) e por u, a velocidade de deslocamento de um
automdvel onde se encontra o observador em movimento (sistema
relativo) (Fig. 3.2). Na visfio deste observador, as particulas de chuva
incidirdo sobre o automével com uma velocidade de mddulo e diregio

-
u
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Observador em movimento

m (sistema relative)

N NS NS NSNS INEN

Fig. 3.2 Tridngulo de velocidades (analogia com o movimento das particulas de dgua
da chuva).
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representados pelo vetor ‘_‘)r (velocidade relativa), obtido pela aplicacio
da equagiio (3.9), enquanto para o observador fixo, situado fora do Carro,
as particulas possuiréoﬂuma velocidade com dire¢do e intensidade
definidas pelo vetor ¢  (velocidade absoluta). Dependendo da
velocidade do automdvel, ou seja, do médulo do vetor u, a chuva
sequer molhard a sua janela traseira,

Para a aplicagfio do trisingulo de velocidades 4s maquinas de fluxo,
considera-se a corrente fluida que circula através do rotor de um venti-
lador centrifugo, representado, esquematicamente, pelo corte segundo
un plano meridiano que passa pelo eixo do rotor e pelo corte segundo
um plano perpendicular ao eixo do rotor (Fig. 3.3).

|
ifbsb

“6

Y

-Fig. 3.3 Escoamento através do rotor de um ventilador centrifugo (mdquina de fluxo
geradora).

Em um ponto qualguer do rotor, denomina-se:

E = velocidade tangencial (peripherical velocity) do referido ponto
. do rotor;

¢ = velocidade absoluta da corrente fluida (absolute velocity of flow);
:v = velocidade relativa da corrente fluida (relarﬂfe veiocity of flow);
o dngulo que formam os sentidos positivos de uec

B = angulo que formam o sentido positivo de w com o negativo

de u.
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A estes vetores € suas componentes atribuem-se os seguintes indices:

3 = um ponto na corrente de entrada ndo perturbada, sitnado
imediatamente antes da entrada (inlet) do rotor;

4 = wm ponto situado imedidtamente depois da entrada do rotor,
portanto, J4 no espago entre as pas giratdrias;

§ = um ponto situado imediatamente antes da saida (outlet) do rotor,
portanto, ainda no espago entre as pas giratorias;

6 = um ponto na corrente de safda nfo perturbada, situado
imediatamente depois da saida do canal mével.

Esta convenco serd valida tanto para méquinas de fluxo geradoras,
como € o caso do ventilador centrifugo utilizado no exemplo, como para
méquinas de fluxo motoras, estabelecendo uma correspondéncia entre
algarismos e pontos da médquina no sentido da corrente fluida (Fig. 3.4).

? !
[ b » !

3
4

Fig. 3.4 Escoamento através do rotor de uma méquina de fluxo motora.

Considerando-se o rotor radial do ventilador da Fig. 3.3 como
constituido de um ndmero infinito de pés, o que implica na suposiciio
de pds com espessura infinitesimal separadas por canais também
infinitesimais, pode-se concluir que o fluxo através dele serd unidi-
mensional e que a corrente fluida serd tangente as pds do rotor, em
todos 0s seus pontos.

Ou seja, as pds serdo construidas de tal forma que néo haja, na sua
parte inicial, qualquer choque do fluido por mudanca brusca de dire¢io,
com o conseqiiente descolamento da veia fluida e a formacdo de vortices
dissipadores de energia. Para que esta condi¢@o de auséncia de choque
acontega, € necessdrio que a composiciio da velocidade absoluta da

S . |
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corrente fluida c:, com a velocidade tangencial do rotor, 1;4, para um
ponto na entrada do rotor, satisfaca a equacfio’3.9) e dé& uma diregiio
para a veloci(_:l)ade relativa, w, que seja justamente a da parte inicial da
pa. O vetor w, formard o dngulo B , Coin o sentido negativo da velocidade
tangencial u_: que serd o préprio dngulo de inclinagio das pds na entrada
do rotor do ventilador.

O angulo de inclinagiio das p4s na saida do rotor serd 3, e coincidird
com o angulo que o sentido positivo de w s formard com o sentido
negativo de u,.

A trajetdria relativa do fluido, vista por um observador que se
movimenta soliddrio ao rotor, acompanhars, pois, a curvatura AEB da
Pa. J4, a trajetdria das particulas do fluido para um observador fixo a
carcaga da maquina (sistema absoluto), ou seja, a trajetGria absoluta
AE’B’, comega com direcio da velocidade absoluta <, . sob um
angulo a,, e t'f:rmmﬁa> na periferia do rotor com a diregio da
velocidade absoluta ¢ s sobum &ngulo «.. Isto porque enquanto uma
particula de fluido desloca-se até o ponto E sobre a pd do rotor, no mesmo
tempo, este ponto ocupard a posi¢do E’ com relagio ao referencial fixo
(carcaga da méquina). Ou seja, EE’ serd a trajetéria do ponto E do
rotor no mesmo tempo t empregado pela particula de fluido para ir
de A até E, de forma que o ingulo central 6, correspondente ao arco
EE’, seja igual a (t, para uma velocidade angular do rotor constante
eigual a .

Caso exista um sistema diretor colocado apés o rotor, as pés deste
sistemna deverdo possuir um Angulo de inclinagfio na entrada coincidente
a (g, para que possam captar, sem nenhum choque por mudanca brusca
de diregdo, as particulas de fluido que deixam o rotor.

Da mesma maneira, a inclinagdo das pds de um sistema diretor
instalado antes do rotor de uma méquina de fluxo motora (turbina
hidrdulica do tipo Francis 8, por exemplo) estabelecerd a diregiio com que
a velocidade absoluta, c 4 - entraré no rotor (Fig. 3.4).

A Fig. 3.5 representa um tridngulo de velocidades genérico que
traduz a equagio (3.9}, destacando duas componentes do vetor velocidade
absoluta, ¢, da corrente fluida, a componente na dire¢fio da velocidade
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.
tangencial, ¢, e a componente medida num plango meridiano,
perpendicularmente & dire¢do da velocidade tangencial, Cm.

F 3
7
=}
=
!
15
o
— |
—- |
C Wll
u ’4 1

Fig. 3.5 Trifingule de velocidades genérico.

Enquanto a componente tangencial (fangencial ov whirl compo-
nent), de médulo ¢, estd, como se verd a seguir, intimamente ligada &
energia especifica intercambiada entre o rotor e o fluido, a componente
meridiana (meridional component), de médulo ¢, estd vinculada 4 vazdo
da mdquina, por meio da equagio da continuidade:

Q.= Ac_ (3.10)

~ onde:
- . 3yt
Q, = vazdo de fluido que passa pelo rotor, em m¥/s;
A = 4rea de passagem do fluido, em m?;
¢ = velocidade meridiana, em m/s.

m

Pela condigfio de obtengdo da equagdo da continuidade, a
componente meridiana ¢ da velocidade absoluta deve ser sempre
perpendicular 4 drea A,

Para as maquinas radiais, a componente meridiana possui a dire¢ao
radial, enquanto a drea de passagem, desprezando a espessura das pis,
corresponde a superficie lateral de um cilindro (Fig. 3.6), ou seja:

A=xDb (3.11)

onde:
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Il

A = area da secdio de passagem, em m?;

D = didimetro (diameter) da secio considerada, em m;

b = largura do rotor (impeller width ou impeller breadth) na secdo
constderada, em m. ’

N

S
NI
AN YA

ROTOR RADIAL ROTOR DE FLURO MISTC ROTOR AXIAL

Fig. 3.6 Areade passagem da corrente flvida através dos diversos tipos de rotores,

Para as midquinas axiais, a componente meridiana tem a direcéio
do eixo do rotor ¢ a drea de passagem ¢ a superficie de uma coroa circular
(Fig. 3.6), calculada por: :

A= (Df_ng (3.12)
4
‘onde:
D = diimetro exterior (tip diameter) do rotor, em m;

D. = didmetro interior ou didmetro do cubo (hub diameter) do rotor,
em m.

J&, nas mdquinas diagonais ou de fluxo miste, a componente
meridiana encontra-se numa diregfo intermediéria entre a radial e a axial
e a drea de passagem corresponde a superficie lateral de um tronco de
cone (Fig. 3.6), que pode ser expressa por:

A=x [D—;—’l] b (3.13)
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onde:
D = didmetro da base maior do tronco de cone, em m;

4

D, = diimetro da base menor do tronco de cone, em m;

i

b = comprimento da geratriz do tronco de cone, em m.
3.2 Equacio fundamental para nimero infinito de pas

Para a determinagdo da equaciio fundamental das méquinas de
fluxo, serd considerada a mdquina geradora radial representada esque-
maticamente na Fig. 3.7, cujo rotor possui um nimero infinite de pés,
no qual o escoamento mantém-se em regime permanente e as
transformagdes acontecem sem perdas energéticas. Ou seja, parte-se da
suposi¢ao de uma méaquina ideal, na qual o escoamento & unidimensional,
congruente com as pds, sem atrito € com fluxo de massa constante.

Projecic do bordo de saida
da p4 sobre plane meridiano

Fig. 3.7 Miquina de fluxo radial geradora (corte longitudinal).

A energia que o fluido recebe ao interagir com as pés do rotor pode
ser (raduzida num aumento da sua energia de pressio, da sua energia de
velocidade ou da sua energia de posi¢iio (potencial). A transformacio
pode acontecer sob todas as formas de energia citadas ou apenas sob
uma delas, sendo que a variagdo da energia potencial pode ser desprezada.
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O aumento da energia de pressdo serd explicado como decorrente
de duas transformagdes separadas, mas que, narealidade, acontecem ao
mesmo tempo e de forma insepardvel. Esta simplificagio, embora
grosseira, auxilia o entendimento’dos fendmenos fisicos que ocorrem no
interior da maguina. A energia de pressao estética que o fluido recebe ao
passar pelo rotor pode, entiio, ser expressa como a soma de dois termos:

_ Ps Py _ b-up o Wi- Wi
Y, = > T T3 + 5 (3.14)
onde:
Y , = energia de pressio estitica, em J/kg,
ps = pressdo na saida do rotor, ern N/m?;
P. = press#o na entrada do rotor, em N/m?,
p = massa especifica do fluido em escoamento, em kg/m?;
u, = velocidade tangencial de um ponto situado na safda do rotor, em mys;
u, = velocidade tangencial de um ponto situado na entrada do rotor,
em my/s;
w, = velocidade relativa de uma particula fluida na entrada do rotor,
em m/s;
w, = velocidade relativa de uma particula fluida na saida do rotor, em m/s.

O primeiro termo traduz o aumento de pressao decorrente da agio da
forga centrifuga sobre as particulas fluidas, provocado pela diferenca das
velocidades tangenciais de entrada e saida (exceto para rotores axiais ou
tangenciais, onde 1, =u,) como conseqiiéncia do movimento de rotagio do
rotor, Este mesmo efeito gera uma depressiio na boca de entrada do rotor,
fazendo com que o fluido tenha acesso a ela, deslocando-se através da
canalizagfio de admisséo da bomba, impulsionado pela pressdo maior existenite
no reservatorio de succio.

O segundo termo deve-se & transformacio de energia de velocidade
em energia de pressio, decorrente da diminuigdo da velocidade relativa
de w, para w, no interior de canais em forma de difusores constituidos
pelas pas do rotor.

Paralelamente ao aumento de energia de pressdo estética, produz-
se uma transformagio de energia sob forma de velocidade, ou energia
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especifica de pressdo dindmica, em razdo da diferenga das velocidades
absolutas entre a safda e a entrada do rotor. Qu seja:

2 2
C; - €4

Y. = A
din 2

(3.15)

onde:

Y, = energia especifica de pressfo dinfimica ou de velocidade, em Jkg;

¢, = velocidade absoluta de uma particula fluida na saida do rotor, em
1m/s;

¢, = velocidade absoluta de uma particula fluida na entrada do rotor,
em m/s.

A energia total entregue ao fluido ao passar pelo rotor da maquina
de fluxo corresponderd, entdo, & soma dos termos contidos nas equagdes
(3.14e 3.15):

2 2 2 2 2 2
u;—-u, W, -W; C;—Cy (3.16)
Ypaim = Yesl + Ydin = 2 + 2 + 2
onde :
Y,,.. = energia ou trabalhe especifico intercambiado nas pis do rotor
suposto com ntmero infinito de pés.

A equacdo (3.16) € uma das formas de representaciio da equagio
fundamental para as miquinas de fluxo geradoras.

Seguindo raciocinio andlogo, chega-se & equaciio fundamental para
as maquinas de fluxo motoras. Ou seja, a energia que o fluido fornece as
pés do rotor serd:

v o Mitul wiowio ci-g (3.17)
P =g 2 2

onde, neste caso:

v = PatPs _ ¥i-ug wi-wy (3.18)
et p 2 2

c

y o Ci-cs (3.19)

din T 2
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Considerando agora os tridngulos de velocidade na entrada e na
saida do rotor e as relagdes trigonométricas existentes entre suas com-
ponentes (Fig. 3.5), tem-se que:

2 _ 2 2
w,=c¢;-2u,c, +u;

e

2 2 2
W= C;-2 U C,+U;5

Levando estes valores 3 equaciio (3.16) e fazendo as simplificagdes
necessérias, chega-se a;

Y. = UgCp- U Cy (3.20)

pil=e

onde:
Y

péles

salto energético ou trabalho especifico fornecido pelas pés do

rotor ao fluido, em J/kg;

= velocidade tangencial de um ponto na entrada do rotor, em m/s;

= velocidade tangencial de um ponto na saida do rotor, em m/s;

= componente tangencial da velocidade absoluta para a entrada
do rotor, em m/s;

c = componente tangencial da velocidade absoluta para a saida

do rotor, em m/s.

A equagdo (3.20) € a forma mais empregada da equacfo fun-
damental para as maquinas de fluxo geradoras (fundamental equation
of turbomachines). Esta equacio também é chamada de equaciio de
Euler (Euler equarion) para mdquinas de fluxo geradoras, em
homenagem ao cientista suigo Leonhard Euler gue a formulou no século
XVIII. Para se chegar a esta mesma equagdo, de uma forma mais
adequada ao desenvolvimento de Euler, utiliza-se o tratamento vetorial,
como serd visto adiante. Para tanto, serd considerado o volume de
controle varrido pelo deslocamento de uma pa do rotor durante uma
rotagfio completa, ou seja, o volume de controle delimitado pela
superficie lateral gerada pelo bordo de entrada da pd, pela superficie
gerada pelo bordo de saida da pd, pelo disco dianteiro e pelo disco traseiro
do rotor (Fig. 3.7). A equacio do momento da quantidade de movimento,
desenvolvida na Mecénica dos Fluidos, pade ser escrita da seguinte maneira:

e N
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ﬁ:{(?xg](p:.dg]+.§—t'[[?x_:}(pdv) (3.21)

M = momento da quantidade de movimento do sistema considerado,

. com relagdo a um ponto de referéneia fixo;

r = vetor posi¢do de uma particula de fluido;

¢ = velocidade de uma particula de fluido com relagio ao referencial
fixo;

o
e
H

vetor representativo de um elemento de 4rea da superficie de
controle considerada;

p = massa especifica do fluido;

dv = volume elementar de fluido.

Nesla equagfio, o simbolo “x” representa o produto vetorial, ¢ o
simbolo “.”, o produto escalar de dois vetores.

Na aplicagfo em midquinas de fluxo interessa calcular o momento
da quantidade de movimento da equagio (3.21) com relaciio ao eixo do
rotor. Como as tensGes tangenciais sdo ignoradas nos limites da superficie
de controle (fluido ideal) e as pressSes que atuam sobre a mesma ndo
contribuem para a produgéo de um momento com relagio ao eixo, pode-

se, entdo, escrever:

o2 J

M. = jrcu {pc .dA] + 9t J‘rcn pdv
A N

onde:

M ;.= momento ou torque exercido pelo rotor, suposto com nuimero

infinito de pis, sobre o fluido, com relagio ao eixo de rotagio;
r = distincia radial do eixo até a particula de fluido considerada;
= compenente tangencial da velocidade da particula de fluide.

* Para regime permanente:

Mpﬁm:jrcu(ps.dﬁ) (3.22)

A
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Como s6 existe fluxo através das superficies de entrada, A, e de
saida, A, aplicando a equagdo (3.22) & superficie que delimita o volume
de controle considerado, tem-se:

M = _[r,$ Cu Lpcs dA, cos(90+a,)] + jfs c,s [pes dA, cos(90-a )]

Ad A5

Pelo trifingulo de velocidades, sabe-se que:

¢, cos(90 + o)

c,(-senq) =-¢

md

e que

t

¢, cos(90- o) = ¢, senel = ¢

m5

Levando estes valores na equagao anterior ¢ considerando os pro-
dutos r, ¢, e r, c  constantes ao longo das superticies de entrada e
safda (fluxo unidimensional), respectivamente, diz-se que:

Mpﬂm =-Ir,c,p jcm4 dA, +1r,Cp jcms dA
Ad AS

Pela equagéo da continuidade, as integrais representam a vazao,
Q_. que passa através das se¢Oes A, e A, do rotor. Logo, pode-se
escrever:

M. =pQ (rc,-rC,) (3.23)

De acordo com a equagiio (1.28), a poténeia necessdria para acionar
o rotor ideal considerado serd:

P =0M_ =pQ, 0)(1‘5 Cos Ty Cua) (3.24)
onde:
P .. = poténcia fomecida pelo rotor suposto com nimero infinito de
pis, em W;
o = velocidade angular de rotagio do rotor;
p = massa especifica do fluido, em kg/m?;
Q, = vazdo que passa através do rotor, em m?/s;

—
w
I

= raio de safda do rotor, em m;
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r, = raio de entrada do rotor, em m;
¢, = componente tangencial da velocidade absoluta de safda, em m/s;
¢,, = componentetangencial da velocidade absoluta de entrada, em m/s.

Esta poténcia P . serd a responsivel pelo acréscimo de energia
Y .. que idealmente o fluido sofreria ao interagir com um rotor de

niimero infinito de pds. Ou seja, pela equagio (1.24), pode-se escrever:
P=pQY_. (3.25)
Comparando-se as equagdes (3.24) e (3.25), conclui-se que:
szioe =@ (rs Cuis ~ I Cu4) (3.26)

Ou, ainda, como u,=®r, ¢ u,=wr,, chega-se novamente a
equacgdo (3.20):

Y = W5 €p5- Uy Cyy

Aplicando raciocinio andlogo ao escoamento de um fluido através
do rotor de uma turbina, chega-se 3 equnacio fundamental para as
maquinas de fliuxo motoras:

Yo = Uy €y ~U5 C (3.27)

onde:
Y, = salto energético ou trabalho especifico fornecido pelo fluido a
um rotor com niimero infinito de pas, em J/kg.

No caso das turbinas hidrdulicas, normalmente procura-se evitar a
componente de giro na saida do rotor para reduzir as perdas por atrito
no tubo de succio (draft tube) da turbina. Isto € obtido quando ¢ =0,
correspondendo a um angulo o, = 90°. Neste caso, a equagio
fundamental para maquinas de fluxo motoras reduz-se a:

Y, .=0,c, (3.28)

pas
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Esta equacio constitui um bom ponto de partida para o projeto da
méquina. Mas para o fluido real, com a variagio das condicées de fluxo
no sistema diretor e no rotor, resulta, muitas vezes, que o rendimento
6timo ndo se alcanga para ¢ =0, sendo recomendével o uso da equagio
(3.27) completa. '

Para as maquinas de fluxc geradoras desprovidas de pds diretrizes
antes do rotor, como as bombas e os ventiladores centrifugos, nor-
malmente o fluido chega ao bordo de atague das pés do roter com um
angulo ¢, = 90°, fazendo com que ¢, =0 ¢ levando i equagio
simplificada:

Yo = U5 €y ' ' (3.29)
3.3 Fator de deficiéncia de poténcia

A€ aqui se analisou a situagdo de uma maquina de fluxo ideal,
com nimero infinito de pds no rotor, onde ¢ escoamento pode ser consi-
derado unidimensional e perfeitamente guiado pelas pds. Numa méquina
de fluxo motora real, com um ndmero finito de pas, a corrente fluida
segue o contorno das pds sem desprendimentos notaveis e a aplicagéo
da teoria unidimensional conduz a resultados que concordam com os
experimentais. Portanto, nenhuma corregéo se faz necessdria ¢ pode-se
sempre adotar:

Y.m.: Ypé. (3.30)
ou, ainda;

Ppém = Ppé
onde:

Y, = energia ou trabaiho especifico intercambiados no rotor suposto
com nimero finito de pas, em J/kg;

P, = poténcia intercambiada no rotor suposte com nidmero finito de
pas, em W.

Isso nfdo acontece com as maquinas de fluxo geradoras, onde a
energia que um rotor real, com nimero finito de pds, enirega ao fluido
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€ menor que a esperada a partir da consideragdo de um rotor ideal, com
nimero infinito de pés, fazendo-se necessério_a utilizagio de um fator
de corregdio que leve em conta tal diferenga. Este fator, adimensional,
denominado de fator de deficiéncia de poténcia (slip factor), repre-
sentado pelo simbolo 1, serd sempre menor ou igual a 1, aumentando
‘com o aumento do ndmero de pds do rotor, conforme serd visto no
Capitulo 12.
Para mdquinas de fluxo geradoras, tem-se entdo:

Y, = ny . (3.31)
[+
P=uP

pi pies

¥ importante salientar que o fator de deficiéncia de poténeia nio é
um rendimento, uma vez que ndo leva em consideracio perdas ener-
géticas, mas a impossibilidade de se atingir uma situacfo idealizada. Ou
scja, uma maquina de fluxo geradora real entregard menos energia ao
fluido do que uma com ndmero infinito de p4s no rotor, com as mesmas
dimensGes e mesma velocidade de rotagdo.

3.4 Gran de reacio teérico

Ao passar pelo interior de uma méquina de fluxo, o fluido sofre
transformacdes de energia de pressdo e de energia de velocidade (energia
de pressdo dinimica). A proporgio de energia que & intercambiada sob
forma de pressdo estdtica é fator importante para a classificagiio das
madquinas de fluxo €, para um determinado tipo de mdquina, conduz a
determinadas peculiaridades de projeto. A forma das pés, o grau de
admissdo (parcial ou total) e muitos outros pardmetros de construgio,
estdo intimamente associados a relagdo entre a variagio da energia de
presséo estética e a variagio total de energia no rotor, denominada grau
de reacio (degree of reaction).

Quando o escoamento através do rotor é considerado ideal, isto 8,
sem perdas, esta grandeza é chamada de gran de reacfio tedrico e, assim,
expressa:
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Y, Y,
pl - =] - din (332)
Y, Y, N
onde: N
p, = grau de reacdo tedrico, adimensional;

Y , = energia (salto energético) especifica intercambiada no rotor con-
siderado com nimero finito de pds, em J/kg;

energia especifica de pressio estdtica, em J/kg;

energia especifica de pressio dindmica ou de velocidade, em J/kg.

It

=
I

O grau de reagao teérico normalmente estd compreendido entre 0
(zero) e 1 {um), mas pode ser também menor que () e maior que 1,
servindo para classificar as maquinas de fluxo em méAquinas de acdo,
quando o grau de reacio tedrico for igual 2 0 € emn maquinas de reaciio,
quando o grau de reacio for diferente de 0.

Nas méquinas de fluxo que trabalham com fluido compressivel
(turbinas a vapor, por exemplo), ainda que o grau de reagdo defina-se,
as vezes, como a relaglo entre a energia de pressiio e a energia total
intercambiada no rotor, € mais fregiiente defini-lo como a relagio entre
o salto entilpico no rotor e a variagdo total de entalpia na miguina ou
num estigio da miquina, considerando as transformacgdes como
isentrépicas (Fig. 3.8), ou seja:

o =lu-hy (3.33)
ha - th
onde:
h = entalpia do fluido na admissio da mdquina ou de um estdgio da
méquina, correspondente a uma pressdo p, € a uma temperatura
t ,em Tikg;
h, = entalpia na entrada do rotor, correspondente 2 pressdo p, € a uma
transformagdo isentrépica, em J/kg;
h,, = entalpia na saida do rotor, correspondente a pressio p, €auma

transformag#o isentrépica, em Jkg.
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Py
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Fig. 3.8 Diagrama h =1 (s) para turbina a vapor ou & gis.

Saliente-se que, nas maquinas de fluxo que trabalham com fluido
considerado compressivel (turbinas a vapor e turbinas a gds), & freqiiente
misturar, numa mesma niquina de virios estdgios, estdgios de aglio e
de reacdo e inclusive fazer que em um mesmo estigio o grav de reacao
varie da entrada para a saida. :




4 >
PeErDAS DE ENERGIA EM
MAQuUINAS DE FLUXO

No capitulo anterior, a equaciio fundamental foi determinada
para uma mdquina onde o fluido de trabalho era ideal (sem visco-
sidade), a rugosidade das paredes era desconsiderada, as folgas
supostas inexistentes e o escoamenio acontecia de maneira perfei-
tamente tangencial 4s pds do rotor e do sistema diretor, sem desco-
lamentos das superficies de contato. No entanto, estas hipéteses
simplificadoras nfc sfo encontradas nas maquinas reais, onde as
transformagdes acontecem com degradacio de energia, as folgas entre
as partes rotativas e as partes fixas sfio uma necessidade construtiva,
o fluido de trabalho € viscoso e as perdas apresentam-se como ine-
vitaveis. O conhecimento da origem e da magnitude destas perdas de
energia dd ao projetista condigfes de minimizd-las, permitindo a
construgiio de méiquinas de elevado rendimento.

Embora, em algumas situacgdes, a redugio dos custos de fabri-
cagdo prepondere sobre uma sofisticagiio técnica do projeto, exemplos
‘podem ser citados, demonstrando a importincia da melhoria do rendi-
mento, principalmente, em mdquinas de grande porte. O aumento de
1% no rendimento de um turbocompressor radial para gis natural
com pressdo na descarga de 40 MPa e poténcia de acionamento da
ordem de 10 MW, significa uma reducfio de 100 kW na poténcia
do motor de acionamento, com a correspondente economia de energia.
A redugio de 1% no rendimento de uma das turbinas hidriulicas do
tipo Francis da Central Hidrelétrica de Itaipu, no ric Parand, com
700 MW de poténcia, levaria a uma redugio de 7000 kW na poténcia
gerada, equivalente & poténcia total de uma Pequena Central
Hidrelétrica, como a de Furnas de Segredo, no rio Jaguari, RS.
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As perdas de energia, os rendimentos que as representam e suas
implicag8es no cdlculo da poténcia das mdquinas de fluxo serdo
abordados neste capitulo. ‘

%

4.1 Tipos de perdas

Pelo Primeiro Principio da Termodinamica, sabe-se que a cnergia
ndo pode ser criada ou destruida, mas apenas transformada. Q que se
costuma chamar de perdas (losses) sfo, na realidade, processos irrever-
siveis que ocorrem no funcionamento das maquinas, onde formas de
energia mais nobre como a mecanica, por exemplo, degradam-se,
transformando-se em formas de energia de qualidade inferior, como o
calor € a energia interna.

Nas maquinas de fluxo, as perdas classificam-se em internas e
externas. Como perdas internas englobam-se as perdas hidraulicas, as
perdas por fugas ou volumétricas, as perdas por atrito de disco e, no
caso das méiquinas de admissiio parcial, as perdas por ventilacdio. As
perdas externas sio, essencialmente, as perdas mecanicas.

As perdas hidraulicas (/ydraulic losses) sio as mais importantes
nas maquinas de fluxo e originam-se do atrito do fluido com as paredes
dos canais do rotor e sistema diretor, da dissipacio de energia por
mudanga brusca de segfio ¢ diregao dos canais que conduzem o fluido
através da maquina e também pelo choque do fluido contra o bordo de
ataque das pds, que tem lugar quando a mdquina funciona fora do ponto
" nominal ou ponto de projeto. Este choque € produzido na entrada das
pds mdveis do rotor, quando a tangente 3 pd na entrada nio coincide
com a diregédo da velocidade relativa, e na entrada das pis fixas do sistema
diretor, quando a tangente 4 pd ndo coincide com a diregiio da velocidade
absoluta da corrente fluida, dando origem a turbilhes provocados pela
separacio da camada limite (descolamento) do fluido em escoamento
das paredes que o conduzem (Fig. 4.1).
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Fig. 4.1 Turbilhdes provocados por descolamentos da corrente fluida,

A rugosidade das superficies fixas e méveis e o niimero de Reynolds
exercem grande influéncia sobre as perdas de carga por causa do atrito.
Quando a camada limite laminar cobre as irregularidades da parede, a
superficie pode ser considerada polida.

Particularmente, para as maguinas de fluxo com rotores de canais
estreitos, onde o acesso para polimento é dificil, a rugosidade pode criar
perdas considerdveis. Como as velocidades no interior de uma mdaquina
de fluxo sdo, em geral, elevadas, o escoamento, quase sempre, encontra-
se na zona de turbuléncia completa (tubos rugosos), onde o coeficiente
de atrito (friction factor) f ndo varia com o nimero de Reynolds, mas
somente com a rugosidade relativa. Neste caso, as perdas hidraulicas
$fi0 proporcionais ao quadrado da velocidade e, como as dreas das segbes
de escoamento permanecem constante, também proporcionais ao
quadrade da vazo. Esta conclusdo ndo se aplica ao bombeamento de
oleos de grande viscosidade, onde a influéncia do nimero de Reynoids
sobre o coeficiente de airito nfo pode deixar de ser considerada, podendo-
se chegar 4 zona de escoamento laminar.
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Como as perdas hidrdulicas provocam uma perda na energia
especifica intercambiada entre as pds do rotor e © fluido de trabalho,
pode-se escrever, para maquinas de fluxo geradoras:

Y, =Y+E, | @.1)

Y = energia especifica que teoricamente as pds do rotor entregariam
ao fluido, em J/kg;

Y = energia especifica disponivel pelo fluido na saida da maquina,
ou, salto energético especifico na méquina, ou, ainda, a energia
que realmente o fluido recebe do rotor, em J/kg;

E = energia especifica referente &s perdas hidraulicas, em I/kg.

Para maquinas de fluxo motoras, a equagio serd:

Y,:=Y-E, (4.2)
onde:
Y .= energiaespecifica que realmente as pas do rotor recebem do fluido,
em Fkg;

Y = energia disponivel pelo fluido na entrada da méquina, ou, salto
energético especifico na maquina, ou, ainda, a energia que
teoricamente o fluido entregaria ao rotor, em J/kg;

E = energia especifica referente as perdas hidrdulicas.

As perdas por fugas (leakage losses) ou perdas volumétricas
ocorrem através das inevitaveis folgas existentes entre a parte rotativa e
a parte fixa da maquina, separando recintos com pressdes diferentes
(Fig. 4.2). Essas folgas podem variar de alguns décimos de milimetros,
por exemplo, em bombas para indistrias de processo, até virios
milimetros, por exemplo, em ventiladores comuns de baixa pressio. A
massa ou volume que por ai escoa carrega uma quantidade de energia
que serd considerada perdida durante o funcionamento da miquina.
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', |

Fig. 4.2 Perdas por fugas em méquinas de fluxo.

A Fig. 4.2 representa, do eixo para a esquerda, o corte longitudinal
de uma médquina de fluxo motora e, do eixo para a direita, o corte longi-
tudinal de uma méquina de fluxo geradora. De acordo com esta figura,
a quantidade de fluido que passa pelo rotor da mdquina e, conseqiien-
temente, participa do intercimbio de energia, é:

— para méquinas de fluxo motoras: m, = m - m, 4.3)
— para maquinas de fluxo geradoras: m, = m+m, (4.4)

Onde:

i, = fluxo mdssico que passa pelo interior do rotor, em kg/s;

m = fluxo mdssico que passa pelas canalizages de admissio e des-
carga da mdquina, em kg/s;

m; = fluxo mdssico que passa através das folgas, em kg/s.

Como m=p Q, sendo p amassa especifica do fluido em kg/m?
e Q a vazdo em m%s, as equagdes (4.3) e (4.4) poderfio ser escritas,
respectivamente, para miquinas motoras e miquinas geradoras:

Q=Q-Q (4.5}

Q=Q+Q, D
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onde:

Q

I

vazAo que passa pelo interior do rotor, et m*/s;

vazdo que circula pelas canalizagdes de admissfo e descarga da
méquina, em m/s; ‘J

Q, = vazdo de fugas, em m%/s.

]
I

A energia perdida por fugas, E,, serd ento:

E =0t Y, = gf-Ylﬁ (4.7)
m Q

Como a vazio Q, varia proporcionalmente & se¢fio da folga e araiz
quadrada da diferenga de pressiio entre os dois lados da folgza, a energia
perdida por fugas cresce com o aumento da folga e com o salto energético
especifico da méquina,

O rotor € como um disco que gira dentro de uma carcaga. Idealmente,
0 disco deveria girar no vazio, mas, na realidade, a carcaga encontra-se
preenchida pelo fluido de trabalho e as faces externas deste disco, por atrito,
arrastam as particulas fluidas que se encontram aderidas a ele, provocando
um movimento do fluido no espaco compreendido entre o rotor e as paredes
da carcaca. Este movimento consome uma determinada poténcia, que,
ocorrendo durante o tempo de funcionamento da maquina, caracteriza a
denominada perda de energia por atrito de disco (disk friction loss). A
poténcia consurnida por atrito de disco pode ser expressa por:

P, =K pu’D? (4.8)

onde:

poténcia perdida por atrito fluido, em W,

coeficiente adimensional que depende do niimero de Reynolds;
massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;

velocidade tangencial correspondente ao didmetro exterior do rotor,
em m/s;

didmetro exterior do rotor, em m.

I

Pa
K
P
1t

Ii

D

As perdas por atrito de disco sdo tipicas das maquinas de fluxo,
ainda que, nas miquinas axiais, este tipo de perda seja muito pequeno e
poessa, em geral, ser desprezado. Tratando-se de rotor radial semi-aberto,
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com s6 uma superficie de contato, ou, de um roior de dupla admissio,
P terd a metade do valor expresso pela equagio (4.8).

As perdas por ventilacio (windage losses) 36 t8m lugar nas maquinas
de fluxo de admissdo parcial e 533 muito importantes nos estdgios de a¢do
das turbinas a vapor e das turbinas a gas. Elas se originam pelo contato das
pas inativas do rotor com ¢ fluido que se encontra no recinto onde ele gira.
De maneira andloga s perdas por atrito de disco, estas perdas sio diretamente
proporcionais & massa especifica do fluido de trabalho e crescem com o
aumento do difimetro do rotor, da altura das pas, da velocidade de rotagfio e
também quando diminui o grau de admissao.

As perdas descritas, denominadas perdas internas das maquinas de
fluxo, tém como caracteristica comunm o fornecimento de calor ao fluido
de trabalho e, conseqlientemente, 0 aumento da sua entalpia de descarga.

Algumas vezes a energia de velocidade de safda nas tarbinas também
€ considerada como perda hidraulica e, conseqiientemente, como perda
interna da maquina, porque, embora o projetista busque reduzir a velo-
cidade de safda no rotor das turbinas, visando ao melhor aproveitamento
possivel da energia cinética, um valor finito desta velocidade torna-se
necessario para transportar o fluido para fora da maquina. Se a energia
de velocidade de saida ndo for utilizada, por exemplo, em outios estigios
da maquina, ela configurard uma perda e, nas turbinas a vapor, aumenta
a entalpia do vapor na descarga.

Finalmente, é importante mencionar as perdas mecinicas
(mechanical losses), conseqiiéneia do atrito nos mancais € nos dispo-

‘sitivos de vedagfio por contato (nas gaxetas e nos selos mecanicos, por
exemplo), e do atrito do ar com superficies rotativas, tais como volantes
e acoplamentos. As perdas nos dispositivos de transmisséo e no acio-
namento de drgdos auxiliares, tais como, reguladores de velocidade e
bombas de dleo, também podem ser consideradas como perdas meci-
nicas. O calor gerado por estas perdas, normalmente, nio € transmitido
ac fluido de trabalho, dai serem chamadas também de perdas externas.

As perdas nos mancais dependem do peso da parte rotativa suportada
por eles, da velocidade tangencial do eixo e do coeficiente de atrito
entre as superficies em contato, enquanto, nas gaxetas, além da velo-
cidade tangencial do eixo, do coeficiente e da superticie de atrito, &
importante considerar o grau de aperto da sobreposta da gaxeta. Quanto
maior este aperto, maior serd a pressdo exercida pela gaxeta sobre o
eixo e maiores serfio as perdas mecéinicas correspondentes.
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4.2 Poténcias e rendimentos em maquinas de fluxo

De acordo com os virios tipos de perdas, anteriormente descritas,
definem-se os diversos rendimentos das mdquinas de fluxo, que se
classificam em:

¢ rendimento hidriulico (hydraulic efficiency), M, que leva em con-

sideragdo as perdas hidrdulicas, assim expresso:
— para méquinas de fluxo motoras:

M, =—2 = P (4.9)

(4.10)

L Y Y+E,

pa

* rendimento volumétrico (volumetric efficiency), n,, que considera
as perdas por fugas, definido pelas equacdes:
— para maquinas de fluxo motoras:

m-my Q-Q ‘ @.11)
m Q

— para maquinas de fluxo geradoras:

=

__m___ Q" 4.12
e o Q @12
¢ rendimento de atrito de disco (disk friction efficiency), 1, que

engloba as perdas por atrito de disco e ventilagio, assim definido:
-- para mdquinas de fluxo motoras:

o breE ) )
: (Y'Ep)(m'mf)

(4.13)
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— para maquinas de fluxo geradoras:

) (Y+E Jom+m,) h (4.14)

. (Y +E, J(th+1m, )+ P

Pela equacao (1.24), a poténcia disponivel para acionar uma
méquina de fluxo motora, &:

P=mY=p QY
onde:
= poténcia disponivel para acionar a miquina, em W,
= fluxo méssico do fluido de trabalho, em kg/s;
= salto energético disponivel para acionar a maquina, em J/kg;
= massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;
= vazio de entrada na mdquina, em m*s.

OO g

No entanto, a poténcia realmente fornecida pelo fluido de trabalho as
pds do rotor, ja descontada a poténcia consumida para vencer as perdas
internas, ¢ denominada de poténcia interna da maquina. Ou seja:

P =(m-m, )(Y-E,)-P, . (4.15)

onde:
P, = poténcia interna de uma maquina de fluxo motora, em W.

A relagfio enfre a poténcia interna e a poténcia disponivel define o
chamado rendimento interno, (infernal efficiency) 1.

P
==L 4.16)
n=, (

Multiplicando os rendimentos calculados pelas equacdes (4.9), (4.11) e
(4.13), e levando em considerac¢ic a defini¢do do rendimento interno,
chega-se a:

- (m-m, )(Y-E, }-P, B 417
L m Y P
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Da mesma maneira, para maquinas de fluxo geradoras, obtém-se:

.
~

nerenmon (4.18)
P,
onde:
P = poténcia disponivel no fluido que sai da mdquina, ou poténcia que
efetivamente o finido recebeu ao passar pela méaquina, em W;
P = poténcia mterna, ou poténcia consumida para vencer as perdas
internas e fornecer a poténcia disponivel, em W.

Nas mdquinas de fluxo que trabatham com fluidos compressiveis
(turbinas a vapor, turbinas a gis e turbocompressores), o processo de
expansio ou compressio & considerado adiabatico, porque, mesmo com
as elevadissimas temperaturas do fluido de trabalho nas méquinas atuais,
a quantidade de calor transmitido para o meio ambiente, através da
carcaca, & insignificante em comparagio com a quantidade de calor por
unidade de tempo que o fluido de trabalho faz circular pela médquina.

Nestes casos, pela facilidade da leitura direta das entalpias nos
diagramas h-s (Fig. 4.3), costumna-se tratar as perdas internas de maneira
global, definindo o rendimento intemno, para miquinas de fluxo motoras,
cotmo:

n, = h,-hy (4.19)
ha ) hds
onde:
h = entalpia do fluido de trabalho na admissdo da turbina, em J/kg;

hd

entalpia do fluido na descarga da turbina, supondo expansio
adiabitica, em J/kg;
h, = entalpia do fluido na descarga da turbina, supondo expanséo
isentrépica, em J/kg.
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h h
F 3 Ly pd
Adiabitica
p d p a
Iséntré ica
[sentrdpica
i s > s

MAQUINA DE FLUXO MOTORA MAQUINA DE FLUXO GERADORA

Fig. 4.3 Processos de expansfio e compressio representados em diagramas h = f (g)
para méaquinas que trabalham com flvide compressivel.

As equagdes (1.21) e (1.8) permitem escrever para a energia dispo-
nivel e para o trabatho especifico intermo, respectivamente:

Y=h,-h,=C,(T, T,) (4.20)

1 a

Y, =h,-h,=C (T, -T,) {(4.21)

Y. = trabalho especifico interno, em J/kg;

C_ = calor especifico a pressio constante do fluido de trabalho, em J/
kg K;

T = temperatura abscluta do fluido na admissio da maquina, em K;

T, = temperatura absoluta do fluido na descarga da maquina, supondo
uma transformacgdo isentrépica, em K;

T, = temperatura absoluta do fluido na descarga da miquina, para

transformacfo suposta adiabética, em K.

Considerando o calor especifico constante, pode-se escrever:

T -T, (4.22)

ni T, - Tds

a
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Para méquinas de fluxo geradoras, chega-se a:

n, = e By | ‘ (4.23)
hd _hn !

e

m, :TL'.T%_ (4.24)
T,-T,

As perdas mecénicas sao expressas por meio do rendimento me-
cénico (mechanical efficiency), n , definido, nas méquinas de fluxo
motoras, como a relagfo entre a poténcia obtida no eixo e a poténcia
interna. Ou:

= (4.25)
M P
Para méquinas de fluxo geradoras, tem-se:
P
=1 , (4.26)
T‘ m P

onde:
P_=poténcia no eixo da méquina, em W,

Levando em consideragfio todas as perdas que acontecem nas
méquinas de fluxo motoras, pede-se, entdo, definir o rendimento total
(total efficiency ou gross efficiency), M, grandeza adimensional, como a
relacfio entre a poténeia obtida no eixo e a poténcia disponivel para
acionar a maquina. Qu seja:

noteo P _ P 427
P

mnY pQY

E, para as maquinas de fluxo geradoras, o rendimento total serd
definido como a relagiio entre a poténcia que o fluido recebe ao passar
pela mdquina (poté€ncia disponivel} e a poténcia fornecida no seu eixo
por um motor de acionamento. Ou:




Perdas de Energia em Mdguinas de Fluxo 83

n _P_mY pQY (4.28)
PP P - ~

A partir das equagdes (4.16), (4.17), (4.25) e (4.27) pode-se escrever,
para maquinas de fluxo motoras:

=1 Ty =My Ty My M (4.29)

o=
o |

. _ Pe _
M, P .
Para as maquinas de fluxo geradoras, também se chegaria 4 mesma
relacdo entre o rendimento total e os demais rendimentos.
Pelas equagdes (4.27) e (4.28) pode-se, entfo, calcular a poténcia
no eixo, em W, no Sistema Internacional de Unidades:
— para maquinas de fluxo motoras: P, =p Q Y 1, (4.30

PQY (4.31)
n,

onde a massa especifica, p, € expressa em kg/m?®; a vazio, Q, em m¥/s;
a energia disponivel, Y, em J/kg e o rendimento total, n, ¢ adimensional.

— para maquinas de fluxo geradoras: F, =

No Sistema Técnico de Unidades, a partir da equagao (1.25), tem-
se a poténcia, em CV:

- para mdquinas de fluxo motoras: P, = % (4.32)
H

— para mdquinas de fluxo geradoras: P, = % (4.33)
1

onde o peso especifico, v, € expresso em kgt/m?; a vazo, Q, em m/s; a
altura de queda (para turbinas) ou altura de elevagéo (para bombas), H,
em m e o rendimento total, 1, € adimensional.

Como Ap =1y H, para ventiladores, é muito utilizada a seguinte
expressdo, no Sisiema Técnico de Unidades:

p AP Q (4.34)
B!
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onde a poténcia no eixo, P, é expressa em CV; a diferenca de pressao
total produzida pelo ventilador, Ap,, em mmCA,; a vazio, Q. emm’/se
o rendimento, 1, € adimensional.

4.3 Grau de reacio real

O Grau de Reacdo Tedrico, definido no item 3.4, pode ser
completamente calculado em fun¢do das velocidades obtidas nos
trifngulos de velocidades para a entrada e saida do rotor da miquina de
fluxo. Constitui-se, desta maneira, em uma ferramenta extremamente
atil para o engenheiro projetista, principalmente como elemento de
comparacgao entre os diferentes tipos de rotor.

Entretanto, muitas aplicagdes requerem o conhecimento, com base
em medicdes externas, da real proporgio de energia de pressio estdtica
desenvolvida pela maquina em compara¢io com a energia total
disponivel. Com este objetivo, define-se o Grau de reaciio real, que
leva em conta as perdas que ocorrem no interior da maquina.

_ APl _ L DPwlP (435)
real Y Y

onde:
P, = Grau de reagéo real, adimensional;
. Ap_ = diferenga de pressdo estitica entre a admissdo ¢ a descarga da
maquina, em N/m?;
Ap,, = diferenca de presso dinfmica entre a admissdo e a descarga da
miquina, em N/m?
massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m®;
energia especifica disponivel, em JI/kg.

P
Y

Esta grandeza permite, no caso dos ventiladores, o conhecimento
das condicdes de velocidade de escoamento do fluido na boca de descarga
e pode ser representada por:

Prea = Bea _y APg (4.36)
Ap, Ap,
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onde:
Ap, = diferenga de presszo total produzida pelo ventilador, em N/m?.

Por analogia com a equagzo {3.16), pode-se escrever para a diferenca
de pressdo total, Ap,

1_ 2
Apl = Apest + Apdi]: :(pd - pa)+ p(CdT(id_J (437)

onde:

p, = pressic na boca de descarga do ventilador, em N/m?;

p, = pressio na boca de admissfo do ventilador, em N/m?;

¢, = velocidade do fluido na boca de descarga do ventilador, em m/s:
¢, = velocidade do fluido na boca de admissio do ventilador, em mys.

Quando o ventilador aspira diretamente da atmosfera, pode-se
considerar p, = 0 (pressio relativa) e ¢, = 0, obtendo-se:

¢, = .= {Ap, - p,) (4.38)

2
p
4.4 Exercicios resolvidos

1. O projeto orginal da Usina Hidrelétrica de Dona Francisca, no rig
" Jacuf, previa 128,2 MW de poténcia instalada, com duas unidades
de turbinas do tipo Kaplan de 64,1 MW cada uma. A altura de queda
disponivel € de 39 m. Supondo que as caracterfsticas construtivas das
turbinas apresentem os seguintes valores: n = 163,6 rpm; De =424 m;
D/D, =0,43; 0, =0.96;m =1,00; n, =1,00; 7 w=098,¢c  =c =
¢ (para todos os diimetros do rotor) € considerando a massa especifica
da dgua, p= 1000 kg/m®, calcular:
a) a vazdo nominal (de projeto) de cada turbina;
b) o0 Angulo de inclinagdo das pés na entrada do rotor, para o didmetro
exterior;
¢} o angulo de inclinagdo das pas na entrada do rotor, para o didmetro
interior.
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SOLUCAO:

O trabalho especifico ou salto energético especifico que € fornecido
pela dgua 2 turbina pode ser determinado baseado na altura de queda
disponivel, ou seja: -

Y=g.H=981.39=38259Jkg"

Levando em conta todas as perdas que acontecem na maquina, o
rendimento total é calculado pela equagio (4.29):
n,=m,-M,.M,M,=09.10.10.098= 0,94

Valendo-se da equacgio (4.30), chega-se, entdo, a:

_ P, 64).10°
p.Ym, 1000.382,59.094
D, =043D, =0,43.4,24 =182m

_nD.on m.4,24.163,6

=178,24m’/s (Resposta a)

u, =36,32 m/s
60 60
o, = rc.I6)6.n _ 1.1,82.163,0 ~15.50 nvs

As equacdes (3.10), (3.12), (4.5) e (4.11) permitem escrever:

. = 4Qn, __4 178,24.1,0

"D -D?) (4247 -1,82%)
Pela dcfinigﬁo de rendimento hidrulico para méquinas motoras(Eq.4.9) :
Y, = Ym, =382,59.0,9% =367.29 Vkg

=15,47m/s

Nos rotores de méquinas de fluxo axiais, as linhas de corrente do
fluido percorrem superficies cilindricas coaxiais, onde, para cada dia-
metro, u, = u, = u. Levando esta condicfio 4 equacio fundamental das
mdquinas de fluxo motoras (3.27), tem-se:

Yoiw W04 —UsCys Ypéw =u (Cu4 _Cus)

Esta equagio é vilida para todos os didmetros dos rotores de madquinas
de fluxo axiais.
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Para maquinas de fluxo motoras, a equagio (3.30) indica;

Yo=Y,

™

Jique ¢y =cs=u,=90"> ¢, =0mfs ..

Y. 367,29
Y. =u., . .¢c, =—t= - =10,11m/s
pd e ude ule ue 36,32
Cpy =2 = 36729 _ 23,56 m/s
n, 15,59
Cimde oo mmmm e e Cmdi

1
]
I
]
]
I
]
1
]
L
|
I
|
|

Cuse T Cudi

Fig. 4.4 Tridngulos de velocidades para o didmetro exterior e jnterior do rotor da turbina.

Entio, pelos trifingulos de velocidades da Fig. 4.4, obtém-se:

[ 4 15,47 o
tgh, =—Smte =059 - B, =30,55 (Resposta b
eb.. u,—¢,. 3632-1011 Puc (Resp )
tgBy =—mti DA 104 B -11726" (Resposta c)

. —U, 23,56-1559

2. Um ventilador centrifugo movimenta 120 m?¥s de gds com massa es-
pecifica igual a 1,2 kg/m?, aspirando de uma cimara i pressao de
1080 Pa e msuflando em outra 4 pressio de 2160 Pa, com uma velo-
cidade de insuflagdo de 15 m/s. Na aspiracio hd um filtro onde se
produz uma queda de pressdo (perda de carga) de 540 Pa. No conduto
de aspiragdo produz-se uma perda adicional de 834 Pa, e no con-
duto de descarga, uma perda de 1226 Pa. Sabendo-se que o ven-
tilador possui as seguintes caracteristicas: n= 336 pm;c_, = 15,6 m/s;
D; =443 m; v 4 =90° m, =08 m, =076 e considerando-se

" nimero infinito de pds com espessura infinitesimal, calcular:
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a) a diferenca de pressdo total a ser vencida pelo ventilador;
b) a poténcia consumida no seu eixo; ~
¢) o dngulo de inclinag@o das pas na saida do rotor.

SOLUCAO:

A diferenga de pressao total produzida pelo ventilador deve ser capaz
de vencer a diferenca de pressdo entre a clmara de descarga ¢ a cAmara
de aspiragdo (p, — p,), a perda no filtro (Ap), a perda no conduto de
aspira¢do (Ap,), a perda no conduto de descarga (Ap,) € ainda fornecer
uma pressio dinfimica (p,, ) correspondente a velocidade de insuflagio
na cdmara de descarga. Ou seja, um balango de energia entre a admissfo
¢ a descarga do ventilador indicaria:

Ap, = (Pd ~P. )+Apf +Ap, +Apy + Py,
2 e
onde: p,. =p%=1,2 (152) =135Pa ..

Ap, = (2160 —1080)+ 540 + 834 +1226 +135 =3815Pa (Resposta a)
Ap, 3815
P 1,2

Pela equagiio (4.31), tem-se:

Y:

=3179,17 Jkg

p - p.QY 1,2.120.3179,17
“ n, 0,76
_n.Dyn  n.443336

60 60
Para nimero infinito de pas: p =1
=Y, _Y 317917
F P nh 0,8

A equagio fundamental para miquinas de fluxo geradoras radiais é:

= 602369 W =602,37kW (Resposta b)

us

=77.94m/s

Y

=3973,961/kg

Yo =UsCy—u,.Cy

—_— a — - —
Como «,=90° = c¢,=0 . Y, =ucg;

_ Yo _3973.96

= = 50,99 m/s
u,  77.94

ui
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Fig. 4.5 Tridngulo de velocidades para a saida do rotor do ventilador.

Pelo trifingulo de velocidades da Fig, 4.5 pode - se escrever :

c 15,6
[gﬁ 5= m3 —

=— " =05788 - B,=30,06°
u,—c,  77,94-5099

{Resposta c)

3. O wrboalimentador de um motor de combustio interna do tipo Diesel
¢ composto por um turbocompressor centrifugo e por uma turbina a
gds de fluxo centripeto e rotor radial, acoplados por um mesmo ¢ixo
(Fig. 4.6), girando com uma velocidade de rotagdio de 110000 rpm. A
turbina € movimentada pelo gis de combustio proveniente do esca-
pamento do motor Diesel e aciona o turbocompressor que, por sua
vez, insufla uma maior quantidade (em comparagfio com o motor na-
turalmente aspirado) de ar para o interior da cimara de combustao do
motor, permitindo a inje¢io de mais combustivel e o conseqiiente
aumento da poténcia. O gds, de calor especifico Coee = L1 Kl/kg K
considerado constante, entra na turbina com uma temperatura de
600°C, massa especifica de 0,96 kg/m?®, e & descarregado a uma
temperatura de 467°C. Enquanto isto, ar de expoente adiabdtico k =
lAeR =287 J/kg K (constante do gds) & admitido no turbocompressor
com uma pressdc de 100 kPa ¢ temperatura de 20°C. Q rotor da
turbina possui didmetro de entrada, D , = 76 mm, largura de entrada,
b, = 10 mm e dngulo de inclinacZo das pés, b . = 90°. O rendimento
volumeétrico da turbina é N, = 0,97. O rendimento interno do turbo-
compressor € 1., =0,75. O rendimento mecanico do turboalimentador

€ M, = 0,94, atribuido integralmente A turbina para efeito de calculo.

Considerando o fluxo mdssico de gés.h = 0,223 kg/s, igual para a

turbina e para o turbocompressor, ou seja, desprezando o fluxo méssico

correspondente a0 combustivel, ¢ considerando a expansio e a com-
pressdo como processos adiabdticos, calcular:
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a} a poténcia no eixo da turbina;

b) o fngulo de inclinacfio na saida das pds do sistema diretor que
antecede o rotor da turbina;

¢) apressio na descarga do turbocompressor;

d} atemperatura do ar na descarga do turbocompressor.

‘Turbocompeessor
Turbina a gas

Mator a pistio
Fig. 4.6 Representagiio esquemdtica do turboalimentador.

" SOLUCAO:
Para distinguir as grandezas, serd utilizado, adicionalmente, o indi-

ce “C” quando essas corresponderem ao turbocompressor, ¢ o indice
“T”, quando se referirem a turbina.

T, =600+273 =873 K
T, =467 + 273 = T40 K

A equacao (4.21) estabelece:

Y =C, Ty —T, )=1,11(873-740)=147,63 ki/kg
P, = m.Y, =0,223.147,63 =32,92kW
P =P.m_. =32,92.0,94=30,94kW (Resposta a)
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Com base no tridingulo de velocidad es, para § , = 90° :

_% Dy.n _=.0,076.110000 = 43773 mis
60 + 60

De acordo com a expressdo (1.23), a vazio de gés na admiss3o da

Cu4 = u4

turbina &:
Q.= 0223 o
pgi’ls 0’96

A equagao da continuidade (3.10) e a equagiio (4.11), que define o
rendimento volumétrico de uma maquina de fluxo motora, permitem
escrever:

_nD , bc,,

Qii -
g TIVT
QMg 0,232,097

C,. = = =9425m/s
2D b, 20,0760, 010

Ainda, do tridngulo de velocidades, obtém-se:

o, =Smt = 902 65153 . o, 21215° (Resposta b)
c. 43773

Como a poténcia no eixo do turbocompressor é a mesma da turbina
.€uma vez que o rendimento do conjunto i foi considerado no cilculo
da poténcia no eixo da turbina, pode-se escrever 1 =Ny E, com base
da equagdo (4.31), que permite calcular a poténeia no eixo do turbo-
compressor, chega-se a:

PeNye _Pom. 3094075
m il 0,223

A temperatura absoluta do ar na admissio do turbocompressor

€: T,.=20+273 =293 K. Desprezando o fator de compressibilidade

(£, =2, =1), aequagio (1.17) permite calcular o trabalho especifico
de uma compressdo isentrépica. Ou seja:

Y, = = 104,058 kJ/kg = 104058 J/kg
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k

k=1 k-1
k pac | k ) . Yo
Yo =—R, . T [ CJ -1 = Pac =Pac H—k——
k-1 Pac H hRaT'TaC
ra
1.4-1
=100} I+ 104058 =100 . 2,885 = 288,5 kPa (Resposta ¢
Pac 14
287, 293

Daequaggo (1.15), para transformagZo isentrépica, vem:

k-1

Pac | * et
TdsC = TaC £ = 293(27885) Le = 396,59 K
P:!C

Pela defini¢io de rendimento interno para méquinas de fluxo geradoras
que trabalham com fhiidos compressiveis {(equacio 4.24), tem-se:

T =T T.-T -2

ni[“ — dsC Al - Td[' ZTHC + dsC aC =293+ 396,59 93 -
Ty _Tac Nic 0,75

T, =43112K .. t,=15812°C (Resposta d)

4.5 Exercicios propostos

1. Cada uma das turbinas Francis da Usina Hidrelétrica da Toca (Siste-
ma Canastra da CEEE) foi projetada para uma poténcia no eixo 550
kW, girando a uma rotagfio 900 rpm, quando submeiida a uma altura
de queda de 42 m. Desprezando a espessura das pas sabendo que o
dngulo de inclinagao das pas na entrada do rotor € B, =90%¢ con-
siderando: o, =90% m =081, n = 0961 =098 n =100
Cou= 12,6 m/s, Cos= 100m/ise Dde5 =1,7, calcular:

a) 0 Angulo de inclinagio na saida das pés do sistema diretor;

b} o diimetro de entrada do rotor da turbina;

c) a largura de entrada do rotor da turbina;

d) o grau de reagdo ledrico da turbina.

Respostas:

ayor, =34,6% b) D,=388mm; ©) b,= l1lmm; d)pt=041
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2. Um rotor de bomba centrifuga de 260 mm de didmetro de saida, des-
carrega 72 m3h de dgua, quando opera 2 3480 rpm. O angulo de
inclinagdo das pis e a largura na saida do rotor sio, respectivamente,

B,=22° e b,=5mm. Considerando o, =90° ; 1,= 0,95;

M, =075 e p=0,77, pressio na admissdo da bomba, p, = — 49,05
kPa, canalizag@es de entrada e saida com o0 mesmo difimetro e niveladas,
calcular a pressio que serd indicada no manémetro de descarga da
bomba.

Resposta: p,= 898,6 kPa

3. Uma usina hidrelétrica possui uma altura de queda de 1130 m ¢ uma
vazio disponivel de 2,7 m¥s para acionar uma turbina Pelton que devera
girar a 600 rpm, Considerande nulas as perdas na tubuiagéo adutora que
leva dgua da barragem até a turbina, e nulas as perdas na turbina pro-
priamente dita, determinarpara ¢, =0 m/s e P = 1000 kg/m®:
a) o raio do rotor Peiton (distincia de seu eixo de rotagao ac eixo geomeé-
trico do jato};

b} o difimetro do jato d’4gua incidente;

¢) a poténcia obtida no eixo da turbina;

d) ¢ grau de reag#o tedrico da turbina.

Respostas:

a)R=1,184m; b)d=152mm; ¢)P =29900kW; d)p,=0

4 Um ventilador axial projetado para fornecer uma vazéo Q = 3,0 m¥/s

i de ar com massa especifica p =12 kg/m’, uma diferenca de pressio
total Ap, = 630,60 Pa . girando com uma velocidade de rotagdon =

_ 2850 rpm, possui o rotor com as seguintes caracteristicas: D =0,5m ;
. D =0.25m; ¢, =90°; 1,=0,85; 1,=0,90 ; n_ =098 ; n =10
' e ¢ ,=c_.=c_  .Considerando infinito o nimero de pas do rotor,
calcular:
a) ainclinacdo das pas na entrada do rotor para o seu didmetro externo;
b} ainclinag¢do das pds na saida do rotor também para o diimetro externo;
¢) o seu grau de reagdo tedrico,
Respostas: a) 5, = 16,88°; b)f,=18,84°; c¢)p =094
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5. O rotor de um ventilador centrifugo que insufla ar de massa especifica
p=12kg/m’, com Ap =576 Pa apresenta as seguintes caracte-
risticas: n=1200rpm; B =135°; a4 =90°; bg =b, =70mm;
D, =350mm; D,=280mm; pn=08; n,=075; n, =088 ;
n, =0,98; 1, =095 Desprezando a espessura das pas, calcular:
a) a poténcia no eixo do ventilador; :

b) 0 fngulo de inclinagio das pas na entrada do rotor.

Respostas: a) P, =914'W b) B 4 =45,6°

. Durante o ensaio de uma bomba foram efetvadas as seguintes medidas:
— presso na descarga da bomba: p, =343kPa;
— pressdo na admissdo da bomba: p, =-39kPa;
—vazdo: Q= 0,0065 m¥s;
— momenio torgor no eixo da bomba: M, = 45,6 Nm;
— velocidade de rotagdo da bomba: n= 13,33 1ps.
Determinar a poténcia disponfvel (poténcia titil) dabomba, a poténcia
consumida (poténcia no eixo) e o seu rendimento. Os didmetros das
canalizagGes de sucgio e de recalque sfo iguais. Supor gue as tomadas
de pressdo sejam efetuadas num mesmo nivel.
Respostas: aYP=248kW; b) P, =382kW; c) 1, =0,65.

. A turbina a vapor de uma pequena central termelétrica que usa bio-
massa como combustivel apresenta as seguintes caracteristicas:
— pressdo do vapor na admisséo da turbina: p, = 2,0 MPa;
— temperatura do vapor na admissdo da turbina: t, = 350°C;
— pressdo na descarga da turbina a vapor: p, = 0,02 MPa;
— rendimento interno da turbina: 1, = 80%:;
— rendimento mecinico da turbina: n_ = 98%.
Sabendo-se que a poténcia gerada no eixo da turbina é 2700 kW,
caleular o fluxo mdssico de vapor que nela circula. '
Resposta: m=4,07kgls = 14,661/h .
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SEMEI'HANCA E
(GRANDEZAS ADIMENSIONAIS

Imagine-se a concorréncia internacional para o fornecimento das
turbinas para a Central Hidrelétrica de Tucurui (3980 MW, na primeira
etapa), no rio Tocantins, Somente o rotor do tipo Francis de uma destas
turbinas possui um didmetro de 8,40 m, pesando cerca de 300 t, através
do qual passa uma vazio de 600 m*s. Como os grandes consércios que
participaram da concorréncia garantiriam a poténcia a ser produzida
pela turbina e o seu rendimento? Seriam construidos protétipos em escala
real e ensaiados em gigantescos laboratérios? E, ndo vencendo a
concorréncia, como os fabricantes compensariam os grandes
investimentos efetuados para o desenvolvimento da méquina em tamanho
real? _

Por outro lado, imagine-se a dificuldade da realizagio de medigSes
em minusculas turbinas, acionadas por ar comprimido, como as utilizadas
em equipamentos odontoldgicos.

A resposta a estas e outras questdes, como, por exemplo, a variagio
das caracterfsticas de uma bomba centrifuga funcionando com diferentes
velocidades de rotagiio ou de uma turbina hidrdulica operando com altura
de queda varidvel, serd encontrada neste capitulo, durante a abordagem
da teoria dos modelos ou semelhanga entre maquinas ¢ no emprego das
grandezas referidas a valores unitdrios de algumas caracterfsticas das
maquinas de fluxo.

As grandezas adimensionais, também aqui definidas, certamente
representarao um grande auxilio para os novos projetistas, pelo acesso
que permitem ao conhecimento ja acumulado sobre o assunto e contido
em publicagdes especializadas, independentemente do sistema de
unidades utilizado, possibilitando uma primeira e segura orientagio para
o projeto de uma nova méquina.
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5.1 Miquinas de fluxo semelhantes

Enquanto a construgao de modelos reduzidos de maquinas de fluxo
diminui o risco de uma execugio errdnea de maquinas de grande porte,
a construgio de modelos aumentados muitas vezes se faz necessaria
para facilitar as medi¢des durante os ensaios. Uma condigio, no entanto,
torna-se indispensdvel para a completa validade da teoria dos modelos
(theory of models). Os modelos, tanto aumentados como reduzidos,
devem ser geométrica, cinemdtica e dinamicamente semelhantes as
méquinas projetadas (Fig. 5.1).

PROTOTIPO MODELO REDUZIDO

Fig. 5.1 Maquinas semethanes, protétipo ¢ modelo reduzido.

A semelhanca geométrica (geometrical similarity) implica na pro-
porcionalidade das dimensdes lineares, igualdade de dngulos e nenhuma '
omissdo ou adigéo de partes.

Ou seja, para que uma maquina de fluxo modelo (indice “m”) seja
geometricamente semelhanie & maquina prototipo (indice *p”) € neces-
sério que:

D
D

b. D
= _"® - % -k, =constante 5.

4m

S

onde k, € denominada escala geoméirica ou fator de escala (size ratio),
e que:

Bap =Bim ¢ Bs, =Bsw (5.2)
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J4 a semelhanca cinematica (kinematic similarity) implica em que
velocidades e aceleragtes, para pontos correspondentes, sejam vetores
paralelos e possuam relacio constante entre seus médulos, ou seja:

+

Cou, C. U

SR = PP - P — k. =constante (5.3)
c c u Sm

mdm usm

onde k. € denominada de escala de velocidades (ratio of velocities).

Para a obtencio da semelhanca dindmica (dyramic similariry), a
condi¢do € que tipos idénticos de forgas sejam vetores paralelos e que a
relacfio entre seus médulos seja constante para pontos correspondentes,
Qu seja:

inérciap T amitep k
- -  ~ %D
E

atrite m

= constante {(5.4)

méreia m

onde k, € denominada de escala dinfimica (ratio of forces).

A semelhanca dindmica pode ser provada formalmente ¢, com base
na andlise dimensional, conclui-se que duas méquinas serdo dina-
micamente semelhantes quando para as duas cumprirem-se, simul-
taneamente, a igualdade no nimero de Reynolds, do nimero de Mach,
do nimero de Frounde, do nimero de Weber e do mimero de Euler.

Para se evitar os inconvenientes do grande niimero de condigdes,
estuda-se detidamente na teoria dos modelos, qual das forcas (de
viscosidade, de compressibilidade ou eldstica, de gravidade, de tensfo
superficial ou em razio de um gradiente de pressdes) é a preponderante
no fendmeno que se quer estudar. Nas miquinas de fluxo, em geral, a
igualdade do niimero de Reynolds & a condigfo mais importante para a
semelhanga dindmica.

Entretanto, a igualdade do ntmero de Reynolds e a semelhanga
geométrica de rugosidade, espessura e folgas nem sempre sfo realizdveis,
¢ que traz uma influéncia sobre o rendimento, denominada de efeito de
escala (size effect). Em conseqilineia, a experiéncia com modelos ndo
permite prever, com precisio, o rendimento do prototipo. Na priética,
sdo empregadas formulas empiricas de corregiio, que permitem passar
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do rendimento do modelo ao rendimento do protdtipo, levando em consi-
deragio o efeito de escala. Entre estas, pode-se. citar:
A Férmula de Moody, segundo Stepanoff,' para bombas:

Vo b
LMy (D, V' Hy (5.5)
-1, | D H : ‘

P P

onde:

M, = rendimento total 6timo do protdtipo;

1, = rendimento total étimo do modelo;

D_ =didmetro caracteristico do rotor do modelo, normalmente, D ,» para
rotores radiais, e D, para rotores axiais;

D = didmetro caracteristico do rotor do protétipo;

H,_ = altura de elevagiio do modelo;

H, = altura de elevagdo do prototipo.

Nocasoemque H =H _, vem:
P m

Y
I, (D, 1" (5.6)
1- M, D

P

A Formula de Hutton, de acordo com a NB-580,? para turbinas
Hélice (propeller) e Kaplan:

1,5

I-
e 05+ 07| N (5.7)

]-nlm Rep

onde:

R, = niimero de Reynolds do modelo;

R_, = nimero de Reynolds do protétipo;

com o mimero de Reynolds sendo definido como:

' STEPANOFF, A. ). Cemrifugal and axial pumps.
¢ ASSOCIACAO BRASILEIRA DE NORMAS TECNICAS. Recepgdo em modelos de turbi-
nas hidrdulicas: NB-580.
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Re:EJZan \ (5.8

v

R = mimero de Reynolds, adimensional;

D = didmetro caracteristico do rotor da turbina, normalmente, I3 , em
1,

v = viscosidade cinemdtica do flnido, em m?/s;

g = aceleracio da gravidade do local da instalagdo, em m/s?;

H = altura de queda nominal ou de projeto, em m.

A Férmula de Moody, segundo a NB-580,* para turbinas do tipe
Francis:

¥
1My _[ D (5.9)
1'Tlun D

P

onde:
D_ = didmetro caracteristico do rotor do modelo, normalmente, D,;
D, = diémetro caracteristico do rotor do protétipo.

Para turbinas Pelton, onde o efeito de escala ndo é considerado, a
NB-580* indica:

MNip =M (5.10)

A Férmula de Ackeret, de acordo com a AMCA Standard,’ para
ventiladores:

0.2
- R
—=05+ 0,5(;”] (5.11)

? Ihidem.
* Tbidem.
> ANCA Standard. Test code for air moving devices.
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onde:

n, = rendimento estatico étimo do protétipo; -,
1, = rendimento estatico 6timo do modelo;
R, = nimero de Reynolds do modelo;

=

R, = nimero de Reynolds do protétipo.

[

Para os ventiladores, costuma-se definir ¢ nimero de Reynolds
(Reynolds Number) como:

R =1tnD2

. (5.12)
v

n = velocidade de rotagio do ventilador, em rps;

D = diimetro caracterfstico do rotor do ventilador, narmalmente D,
para ventiladores radiais, e, D , para ventiladores axiais, em m;

v = viscosidade cinematica (kinematic viscosiry) do fluido de trabalho,
em m-/s.

Logo, nos casos de velocidade de rotacio e viscosidade do fluido
iguais para modelo e protétipo, a equagdo (5.11) reduz-se a:

0.4

.
Nep =0,5 + 0,5 Dy (5.13)
l_nem Dp

As férmulas de correcdo citadas, embora exista a dificuldade de
serem feitas medidas precisas nos grandes protétipos, apresentam
resultados bastante satisfatérios nas aplicagbes praticas.

5.2 Grandezas unitarias

Para a obtencio das grandezas unitarias (unit characteristics),
serdo utilizadas as leis aproximadas de semelhanca, que igneram a
semelhanca dindmica e requerem, como condigo, apenas a semelhanga
geoméirica e cinemdtica, supondo, ainda, a igualdade de rendimentos
enire as maquinas semelhantes.
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Seja uma maquina de fluxo geradora com os seguintes valores de
projeto:
n = velocidade de rotagdo, em rps;
= salto energético especifico dd maquina, em Jkg;
= vaziio fornecida pela maquina, em m¥/s;
= diimetro caracteristico do rotor da maquina, em m;
= poténcia consumida no eixo da méquina, em ' W;
¢ = componente meridiana da velocidade absoluta da corrente fluida
para o didimeiro D;
¢, = componente tangencial da velocidade abseoluta da corrente fluida
para o didmetro D; ,
u = velocidade tangencial do rotor, para o digmetro D.

Fazendo-se variar a velocidade de rotagiio desta méquina até atingir um
valor determinado n’, como os angulos se mantém constantes, 0s tridngulos
de velocidades s@o semelhantes e os médulos das velocidades guardam a
mesma relagilo de proporcionalidade (item 5.1). Ou seja, a escala de
velocidades k. mantém-se constante:

[#]
[+

u u ,m
T o ke (5.14)

B
|
2

onde os valoresu”, ¢’ e ¢’ correspondem & nova rotagio, n’.

Logo, utilizando a equag@o fundamental simplificada das maquinas de
fluxo geradoras e considerando o rendimento hidraulico constante, pode-se
escrever:

Y =mnue, e Y =muc,

onde Y’ & o salto energético especifico correspondente 2 velocidade de
rotacdon’.

Dividindo membro a membro as expressdes anteriores, vem:

Y uc, Y 1

Y oue, Yk (5.15)

e




Mdquinas de Fluido
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Tomando por base a equagio (5.14), tem-se:

LI L | * (5.16)

C
u =mhkn n

1uma vez que, por se tratar da mesma maquina, D" =D .

Substituindo o valor de K. da equagfo (5.16) na equagdo (5.15),

chega-se a:
Y (nY
e : 5.87
Y’ (n'] @17

Pela definigdo da vazio, para uma segido genérica da maquina, pode-
se escrever, supondo constante o rendimento velumétrico:
T Dr?. ,

nD? .
=T, c e =1, Ch
Q=n, 2 Cm Q = 2

onde Q' éavaziorecalcada pela maquina quando giracom a velocidade n’.

Dividindo, membro a membro, as equagdes anteriores, tem-se:
(5.18)

Considerando rendimento total e massa especifica do fluido de
trabalho constantes, pode-se escrever para as poténcias no eixo:

’ r P
PcszY e p=P QY . ‘%‘:97 Y!
nl T]l Pc Q Y
Levando-se a esta dltima equagBo os valores de (5.17) e (5.18),
checga-se a:
3
o _(n (5.19)
P, \n’
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onde P corresponde & poténcia consumida no eixo para uma velocidade
de rotagdo n’. N

J4 que, neste caso, D'= D’ as equagtes (5.17), (5.18) e (5.19)
representam as leis de variagiie (similarity laws), para uma mesma
mdquina, do salto energético especifico, da vazio e da poténcia no eixo,
em fungdo de uma variagio da velocidade de rotagio. E, apesar de terem
sido determinadas para wina maquina geradora, s3o perfeitamente validas
também para maguinas de fluxo motoras, como poderia ser demonstrado.

No caso particularem que Y=Y, =1J/kg por meio das equagdes
(5.17), (5.18) e (5.19), chega-se is equagdes das grandezas unitarias no
Sistema Internacional de Unidades:

n Q P
- . S P —_¢ (5.20)
n Q, Y%

n, = velocidade de rotaciio unitdria (unit speed), em kg'%1'"s;

Q, = vazdo unitdria (unit capacity), em m’ kg'?/J 172 g

P, = poténcia no eixo unitaria (unit brake horsepower), em W kg*?/
JSJZ‘

No Sistema Técnico de Unidades, para H, =1 m, tem-se:

n Q P
n=—; =—; P,=—: : 5.21
1 H’]/i Ql H% el H% ( )

onde:

n, = velocidade de rotagio unitéria, em 1/m'* min;

Q, = vazio unitéria, em m* m'? s;

P_ = poténcia no eixo unitdria, em CV/m**;

n = velocidade de rotacéio, em rpm;

H = altura de elevacio, para bombas, ou altura de queda, para turbinas,
em m.

vazdo, em m’/s;

poténcia no eixo, em CV.

Q
P

g
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As equagdes (5.21) nos ddo a lei de variacio da rotagio, vazac e
poténcia no eixo de uma turbina hidréulica posta para trabalhar em queda
varidvel, sem qualquer dispositivo de regulagem, ja que, como suas dimensdes
permanecem inalleradas, as grandezas unitdrias mantém-se constantes para
os diversos valores da altura de queda. E como se Lratassem de mégquinas
semelhantes para as quais o fator de escala k= 1.

Sem alterar as dimensdes da méaquina considerada, chegou-se as
equagdes (3.20) simplesmente fazendo-se variar a sua velocidade de rotagdo
até que se atingisse um valor do salto energético especifico Y, =1 J/kg.
Com base nesta situagiio, procura-se constriir ima maquina geometricamente
semelhante, com um diimetro caracterfsico do rotor D, = 1 m, mantendo-
se o salto energético especifico constante. As grandezas correspondertes a
este tipo particular de mdquina, &s quais se atribuird a designagio de
grandezas biunitdrias, constitiem-se em valores caracteristicos para uma
série de maquinas de fluxo semelhantes.

De acordo com a equagdo fundamental simplificada das maquinas de
fluxo, o salto energético especifico Y, =1J/kg pode ser mantido constante,
considerando-se também constante o rendimente hidrdulico e supondo-se
u,=u, e ¢  =c . Comoconseqiténcia da semelhangacinematica, também
seteme, ,=¢ . Logo,para Y, =Y, =1Jkg ¢ D, =1m, vem:

1 1

w=uy o Do =rDyny o o6 =Dy

2 VEI: L
: ny =
Ylfl

Como D;=D e n;=

- vz (622)

onde:

n,,= velocidade de rotagfio biunitdria, no Sistema Internacional de Unidades,
am kng m/T'"2 s:

n = velocidade de rotagio da maquina considerada, em rps ou Hz;

D = diimetro caracteristico do rotor da mdquina considerada, em geral, D,
para rotores radiais de maquinas motoras, D, para rotores radiais de
méiquinas geradoras, ou D, pararotores axi ais, em m;

Y = saltoenergético damaquina considerada, em J/kg.
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Para o Sistema Técnico de Unidades, obiém-se:

nD

0y :Hﬁ . (5.23)

onde:

n, = velocidade de rotagdo biunitdria,em m'#/min;

velocidade de rotagdo da maquina considerada, em rpm;

didmetro caracteristico do rotor da maquina considerada, emm;
altara de queda, para maquinas motoras, ou altura de elevacgio, para
mégquinas geradoras, em m.

o o=
o

I

Considerando também a igualdade do rendimento volumélrico, pode-
se escrever:

nD} :
Ql:nv T’le € Ql] =~T]v

nthl Q 1

Cc _—

4 mll Ql Dg

Como, pelas equagies (5.20), Q= % , VeI
Y

Q
Qu=prym 020
,onde:
Q,, = vazao biunitdria, no Sistema Internacional, em m kg4I g,
Q =vazdo da maquinaconsiderada, et m'/s.
Ou, no Sistema Técnico de Unidades:
Q
QII =D2 H”’z (525)

onde:
Q,, = vaziio biunitaria, em m's;
Q =vazdo da maquina considerada, em m?/s.

Finalmente, considerando as férmulas para o cdlculo das poténcias no
eixo, com rendimento total e massa especifica do fluido de trabalho iguais:
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p :leY} e P =PQ11Y11 = p =P &

el ell ell el

n, oo Q

Levando, nesta ultima expresséo, os valores de P, Q,, e Q, das
equagdes (5.20) e (5.24), tem-se:

P
_— £
Pell - Dz Y3;2 - (526)
onde:
P,,, = poténcia no eixo biunitdria, no Sistema Internacional, em
W kgSﬂ’Z/mZ 1312;
P, = poténcia no eixo da maquina considerada, em W.

Ou, no Sistema Técnico de Unidades:

PI.'
P:zll = Dz Hyg (527)

onde.
P, = poténcia no eixo biunitdria, em CV/m>*;
P =poténcia no e¢ixo da miquina considerada, em CV.

As equagdes (5.20) e (5.27) foram determinadas para massa espe-
cifico ou peso especifico do fluido invaridveis. Se houver variacio destes
valores (mdquinas de fluxe semelhantes trabalhando com fluidos dife-
rentes, por exemplo), recomenda-se a ufilizacio das seguintes expres-
sbes para o Sistema Internacional e para o Sistema Técnico de Unidades,
respectivamente:

P P

Soye ¢ PeTipEe 028

ell
onde:
p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;
Yy = peso especifico {specific weight) do fluido de trabatho, em kgf/m?,
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Com base nesta andlise, pode-se concluir que as grandezas
biunitirias, supondo rendimentos constantes, siodguais para maquinas
de fluxo semelhantes. Isto permite o seu uso na transposigo de valores
entre um modelo e a miquina em tamanho real (prot6tipo), ja que, por
serem semelhantes, possuem os mesmos valores para as grandezas bi-
pnitirias. Em virtude do efeito de escala (size effect), a corregio do
rendimento, quando necessaria, serd efetuada pela utilizagao das férmulas
apresentadas no item 5.1,

Diante do exposto, pode-se escrever para maquinas de fluxo geo-
metricamente semelhantes com rendimentos iguais:

) 2
rm=—n% 2 oy?-Lap o oy<[ 1| a2p?
Y Ny Oyy

2

. 1

Considerando-se ( —} =ky =constante, vem:
Iy

Y=kyn’D? : (5.29)

Da equagiio (5.24), pode-se deduzir:

Q
Q= zQuz 2 Q=0 Y"”D? . Q="1lpD’
DY nn
Fazendo Qu =k =constante, vem:
Ny
Q=kq nD3 (5.30)

E, da equacdo (5.28):

Pc . /2
Peu:W . Pe:pPellY3 D’

P .
P,=—pn’D’

€
11
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Per

3
Iy

Tomando-se =kp =constante, padecse escrever:

P.=kp pn° D° (5.31)

As equagdes (5.29), (5.30) e (5.31), embora vilidas para todas as

méquinas de fluxo, representam as chamadas leis de semelhanca dos
ventiladores (fan laws), pois permitem prever a variacio do compor-
tamento da mdquina com base nas suas dimensdes, na sua rotagio ou na
massa especifica do fluido de trabalho.

5.3 Velocidade de rotacio especifica

Pelo mesmo procedimento com que se obteve grandezas biuni-

tarias correspondentes a Y, =1J/kg e D,, =1 m, pode-se chegar
a um outro nimero caracteristico, também constante para maquinas
de fluxo semelhantes, s6 que relacionado com um salto energético
especifico Ycl =1 J/kg e comuma vazdo Qq =1 mifs.

1 J/kg. € possivel considerar, u =u,e, =c e =¢

5€ a:

Como o salto energético especifico permanece constante e igual a

.-
Pela formula da vazio, pode-se escrever:

r D? = D? D2
Q=—>c, e Q= 4“ Cog =~ Q=— (5.32)
q
Por outro lado, tem-se:
D. n
U, =u, o Jth nq=TCD, n, .. Flzni

q 1

Levando esta relagio na equagio (5.32), fica-se com:

112
Ng=1m, Q

Q=

D|5
— |

Substituindo n, e Q, por seus valores nas equagdes (5.20), chega-
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/2
n, =n L _ (5.33)
q Y3f4 : : ~

Esta equacio expressa a denominada velocidade de rotacio
especifica (specific speed) ou coeficiente de forma do rotor. Ela € adi-
mensional, ou seja, seu valor numérico, que se mantém constante para
mdquinas de fluxo semelhantes, independe do sistema de unidades nsado
no cdlculo. Como o valor calculado pela equagio (5.33) é muito pequeno,
costuma-se multiplica-lo por 10°, conforme sugere Addison.® OQu seja:

v QF ' (5.34)
ngs =107 n 7 :

n, = velocidade de rotacio especifica ou coeficiente de forma do rotor
segundo Addison, adimensional;

n = velocidade de rotacZo da médquina, em rps (Hz);

Q = vazdo da mdquina, em m?/s;

Y = salto energético especifico, em J/kg.

Pode-se, entio, definir a velocidade de rotagao especifica (specific
speed) como a velocidade de rotacdo de uma maquina de fluxo
geometricamente semelhante 4 considerada, mas dimensionada para um

- salto energético especifico de 1 J/kg e uma vazio de 1 m/s.

Os valores de m, (@ € Y, utilizados paraocélculoden e correspondem
ao ponto de projeto (melhor rendimento). No caso de maquinas de vérios
estdgios (rotores em série) o Y utilizado corresponde ao salto energético
especifico de cada rotor, enquanto, no caso de rotor com dupla sucgdo, a
vazdo, (, utilizada no cdlculo, serd a correspondente a um dos lados da
succdo (normalmente, a metade da vazo que passa pelo rotor).

A velocidade de rotagfio especifica estd associada & forma e as pro-
porgdes dos rotores de maquinas de fluxo e o seu valor, além de servir
de base para caraclerizar séries de maquinas geometricamente seme-
lhantes em catdlogos de fabricantes, € um elemento fundamental para a
selecio do tipo de maquina mais adequado A determinada situagéo. Isto

¢ ADDISON, H., Centrifugal and other rotodynamic pumps.
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porque, com base em ensaios de modelos, pesquisadores e fabricantes
determinaram faixas de valores de n , para.as quais os diversos tipos
de maquinas possuem o seu melhor rendimento.

Estas faixas, ja inserindd os valores correspondentes a algumas
mdquinas de deslocamento positivo, para efeito de comparagio, sdo as
seguintes:

Quadro 5.1 Valores de n, indicados para diferentes tipos de mdquinas de fluido.

para turbina hidréulica do tipo Pelton n, =3 a 70
para turbina hidraulica do tipo Francis lenta n, =50 a 120
para turbina hidriulica do tipo Francis normal n, =120 a 200
para furbina hidréulica do tipo Francis rdpida n, =200 a 320
para turbina hidrdulica do tipo Michell-Banki n, =30 a 210
para turbina hidrdulica do tipo Dériaz n, =200 a 450
para turbina hidraulica do tipo Kaplan e Hélice n, =300 a 1000
para turbina a vapor e a gis com admissfo parcial n, =6 a 30
para turbina a vapor e a gds com admissdo total n, =30 a 300
para bomba de deslocamento positivo n, <30
para bomba centrifuga n, =30 a 250
para bomba semi-axial ou de fluxo misto n, =250 a 450
para bombas axial n, =450 a 1000
para compressor de deslocamento positivo n. <20
para ventilador e turbocompressor centrifugo n, =20 a 330
para ventilador e turbocompressor axial = 330 a 1300

Para facilitar, ainda mais, a selecio da maquina mais adequada para
determinada aplicagfio, alguns autores apresentam grificos com a
velocidade de rotagiio especifica associada a outros parAmetros carac-
teristicos da maquina. A empresa Ossberger, da Alemanha, fabricante
de turbinas hidriulicas Michell-Banki, por exemplo, apresenta um grafico
{Fig. 5.2) em que aparece as faixas mais indicadas para diferentes tipos
de turbinas, em fun¢do da velocidade de rotagdio especifica e da altura
de queda da instalagfio. J4, na obra de Quiniela,” um grafico do Bureau

T QUINTELA, A. C. Hidrduiica.

W
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2000171 . -
WPelton

1000 0

Kaplan

Francis

lﬁ_]‘ Osqbergcr (Michell-Banki)
60 180 300 450 600
~wme— 11 qA (adimensional)

Fig. 5.2 Gréfico para selegdo de turbinas hidraulicas (Fonte: Ossberger).

- | -
oool LT Lt~ dag> 600 Vs
R s e
o 1 TS
i 1
! 0.70| 1 I 200 a 600 1is
: : TR ‘{‘ | %0a2000s [1
e L 30a60 Vs |
0,60~ “ 223015
| Sal2lis |
0.50}- | T<alis | ] [ 1 i
640111 RN
30 60 120 180 300 60 900
Moa
Noa 30 60 120 180 300 9007
Tipo centrifuga fhuxo misto  axial
Fig. 5.3 Graficode m,=f(n,) paradiferentes tipos de bombas e para diversas faixas
de vazdes (Fonte: Buregu of Reclamation/lUSA).
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of Reclamation/UUSA (Fig. 5.3) apresenta os diferentes tipos ¢ rendimentos
de bombas em funcdo da vazdo e da velocidade de rotagiio especifica.

Embora adimensional, o que facilitaria as operagOes comerciais entre
pafses de unidades distintas, a definicdo de velocidade de rotacio especifica
representada pela equagiio (5.34) ainda ndo obteve aceitacdo geral.

Na Europa, para turbinas hidraulicas, & muito utilizada a seguinte
expressdio para a velocidade de rotacfio especifica, indicando, entre
parénteses, a unidade utilizada para cada grandeza:

_nGpm) [P, (cW)]"? (5.35)
- [H (m)] 5/4 . '

onde:

n_ = velocidade de rotagdo especifica;

n = velocidade de rota¢io da turbina hidraulica;

P, = poténcia obtida no eixo da turbina;

H = altura de queda a gue estd submetida a turbina.

Este conceito tem o inconveniente de somente permitir comparar
maquinas que trabathem com o mesmo fluido e de mesmo rendimento.
Desta maneira, considerando o peso especifico da dgua igual a 1000 kgf/m3
¢ um rendimento da turbina hidraulica igual a 93%, pode-se escrever:

n =117 o, (5.36)

Na Europa, para as méaquinas de fluxo em geral, € muito utilizada a
seguinte expressio para a velocidade de rotagio especifica:

_n(;pm) ko /9|12 _ Dga (5.37)
q [H (m)] 3/4 3

onde:

n_ = velocidade de rotagdo especifica;

(Q = vazdo da maguina;

H = altura de elevagfio (mdquinas geradoras) ou de queda (maquinas
motoras).
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Nos Estados Unidos da América sdo utilizadas as seguintes expres-
sbes para a velocidade de rotagdo especifica:

h

—para bombas:

o < pm)[Q (gpmy] V2

o> e -39
— para ventiladores:
1/2
L napm) [Q (efm)]* 151,139 nga (5.39)

[Apt (in water)] Ak

— para turbinas hidrdulicas:

. (rpm) [Pe HP)| V%

[H (ﬂ)] 572 = 0,263 ngy (para 1 =93%) (5.40)

5.4 Coeficientes adimensionais

Extremamente itil para o estudo e a classificagdo das maquinas de
fluxo € a utilizacéio dos chamados coeficientes adimensionais (dimen-
sionless coefficients), que englobam em expressdes homogéneas as
varidveis mais importantes para a andlise de um determinado tipo de
situagdo. Entre estes, podem ser citados o coeficiente de pressdo e o
coeficiente de vazio,

O coeficiente de pressio (pressure coefficient ou head coefficient)

pode ser definido como a relagfio entre o salto energético especifico e a
energia especifica correspondente & velocidade tangencial do rotor. Ou

seja:

T w2 Y (5.41)
u2/2 u?
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¥ = coeficiente de pressdo, adimensional; ._

Y = salto energético especifico, em Jikg;

u = velocidade tangencial do rotor, normalmente, calculada para o dif-
metro, D,, para miquinas motoras radiais, D,, para méquinas
geradoras radiais, €, D , para maquinas axiais, em n/s.

Chama-se coeficiente de vaziio (capacity coefficient ou volume
coefficient) a relacdo entre a vaziio da maquina e uma vazio ficticia,
obtida pelo produto de uma segfio fixada do rotor pela velocidade
tangencial para esta se¢io.

0.2 . - 2Q (5.42)
zD? ED2 u
u
4
onde:

d = coeficiente de vazio, adimensional;

Q = vazio da maquina, em m?/s;

D = didmetro caracteristico do rotor, geralmente, D, para maquinas de
fluxo motoras radiais, D, para maquinas de ﬂuxo geradoras radiais
e D, para miquinas axiais, em m;

u = velocidade tangencial do rotor, correspondente ao didmetro carac-
teristico, em my/s.

A semelhanca entre duas ou mais maquinas de fluxo pode ser obtida
pela igualdade de trés coeficientes adimensionais, o de pressdo, o de
vazio e o nimero de Mach (para tluidos compressiveis) ou o coeficiente
de Thoma {(para liquidos), que serdo definidos no capitulo sobre cavi-
tacdo e choque stnico. Entre os coeficientes de pressdo e vazao e a
velocidade de rotagfo especifica, pode ser estabelecida a seguinte relagio:

(Dl/‘l

Nga = 474 ——
9 "PBM'

(5.43)
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Com base em publicacfes especializadas sobre o assunto, alguns
valores tipicos para o coeficiente de pressdo dewndquinas de fluxo sio

apresentados a seguir:

* Para turbinas a vapor e a gas axiais de admissfo total:
~com n_, =60 = ¥=40
—com n , = 190 = V=17

# Para turbinas hidraulicas:
— Pelton com n, = 19 =
— Francis com n,= 50 =
— Francis com n,= 200 =
— Kaplan com n,, =500 =

¢ Para bombas:
— centrifugas com n, = 40
— centrifugas com n, =200
— de fluxo misto com n,= 450
— axiais com n,= 980

Y =4,0;
¥ =26,
¥ =14,
¥ =10,5.
= ¥ =11
= ¥ =109,
= ¥ =0,5,
= ¥ =02

¢ Para ventiladores e turbocompressores:

— centrifugos do tipo Siroco com n,, = 200
— centrifugos com n, =350 (B, = 90°)
—centrifugos com n , =220 (B, =30°)

— axiais com n, = 500
— axials com n, = 1000

Lugdl

Y= 2,0,
¥=1.2
¥ =09;
¥ =0,5;
Y =02

Além dos coeficientes de pressfio e vazio, sfo também muito utili-
zados, principalmente para uma primeira orienta¢o no projeto de maqui-
nas de fluxo, os chamados coeficientes de velocidade (speed

coefficients),

O coeficiente adimensional de uma velocidade qualquer (absoluta,
relativa, tangencial, componente tangencial da velocidade absoluta, ete.)
define-se como a relagiio adimensional entre a velocidade respectiva e
uma velocidade ficticia, de valor igual a V2Y ou J2gH . Os coefi-
cientes de velocidade serfio representados pelo simbolo K, iendo como
subscrito o simbolo da velocidade correspondente. Como exemplos, ci-

tam-se:
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a) Coeficiente de velocidade absoluta na entrada do rotor de uma turbina
hidraulica:

.
~

_Le _ G4 (5.44)

K =
“ J2Y 2gH

b) Coeficiente de velocidade tangencial na saida do rotor de uma bom-
ba centrifuga:

K, =95 - Ys (5.45)
* 2y J2gH

¢) Coeficiente de velocidade meridiana na saida do rotor de uma bom-
ba centrifuga:

¢ Cm, (5.46)

K S T 5
s 2 J2gH

5.5 Exercicios resolvidos

1. Deseja-se projetar uma bomba centrifuga para recalcar 73,5 m3/h de
Agua a uma altura de 126 m, sendo acionada diretamente por um motor
de 3600 rpm. Sabe-se que para esta vazio o melhor rendimento da
bomba verifica-se para n,= 116. Valores para predimensionamento
de rotores centrifugos indicam para esta velocidade de rotagéo
especifica ¥ =096 e K_ .= 0,14. Considerando n, = 1.0 e
desprezando a espessura das pas, calcular:

a) o niimero de estigios que deverd possuir a bomba;
b) o coeficiente de vazio da bomba;

¢) o didmetro de saida do rotor;

d) a largura de saida do rotor da bomba.

SOLUCAO:

Q=73,5m>/h = 0,0204m>/s
n = 3600 pm = 60 1ps
Y=g .H=981.126=1236,06T/kg

Baseado na equacio (5.34), obtém-se:
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% 4/

3 2 3 3 02041/\_2 3

Yo - 10°.n.Q _[10°.60.0, ~310J/kg
n gA = 116

1
H, . = 310 31 6m
#0981

Este serd o valor do salto energético especifico, por estigio, para o
qual a bomba apresentard o melhor rendimento. Logo, sendo Y =1236,06
J’kg o salto energético total a ser desenvolvido pela bomba, pode-se
determinar o ndmero de estdgios, “i”, que ela deverd possuir. Ou seja:

Y 123606

= 4 estagios {Resposta a
15 gios {Resp )

Y

cildyic

Da equagiio (5.41), vem:

. _sz 2.310 s A v
s v 0,96 ’

us =x.Ds.n .. Dj =~u-5—=%=0,135m {Resposta c)
=0 n.60
Pela equagiio (5.42):
4.Q  _ 4.00204

D=

> = 5 =0,056 (Resposta b)
n. D5 . ug = (0,135° . 2541

A equacio (5.46) estabelece:

Kems = %J% “ Cms = Komsa2 Yestggio = 0.14v2.310 = 3,49 mis

Pela equagéo da continuidade, aplicada aos rotores de maquinas de
fluxo radiais:

boo.Q _ 0004
*aD e m, m0,135.3, 49.1,0
b, =0,014m=14mm (Respostad)




118 Midquinas de Fluido

2. Um ventilador que trabalha com ar de massa especifica p = 1.2 kg/
m’®, apresenta as seguintes caracterfsticas:a = 3600 rpm; Q=2,69
m/s; Apg= 960 Pa e ¢ =0,76. Fazendo este ventilador funcionar
com uma velocidade de rotagio de 1750 rpm e considerando o
rendimento total como invaridvel com a mudanga de rotagdo, deter-
minar:

a) a vazio fornecida pelo ventilador para 1750 rpm;

b) a diferenca de pressdo total produzida para 1750 rpm;
¢) a poténcia consumida no eixo a 3600 rpm;

d) a poténcia consumida no eixo a 1750 rpm;

e) o tipo de ventilador emn questéo.

SOLUCAQ:
Pela equacio (5.18), tem-se:
2, = 2; L Q=Q LI 2,6912[l =131 m>/s (Resposta a)
Q n n 3600

A equagiio (5.17) permite escrever:
Ap / .
P_[(1 .
Apy (n) h
p

X _
Y}'

Ap, =A » | =960 1750 2 =226,85Pa (Resposta b)
P 3600 ’
y =P _ 90 _go0 kg
p 1,2
P, = pRY _ 1’2%’67%960 =3398 W =3.4kW (Resposta c)
nl )

Como o rendimento total permanece invaridvel com a mudanga de
rotaciio, para calcular a poténcia no eixo para 1750 rpm pode-se aplicar
novamente a equacio anterior, com os valoresQ’ e Y’ou entdo utilizar
a equacdo (3.19):

n' Y 1750 Y
p =P |2 | =3398| ——— | =390 W =0,39kW (Resposta d)
n 3600
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Aplicando a equagZio (5.34), com a velocidade de rotagio em rpm,
vem: . "

o m QR 3680 2,69°7

P 0 8007 =6542 = Ventiladoraxial
Y 7 ’

(Resposta )

Utilizando os valores correspondentes a velocidade de rotacio de
1750 rpm, chega-se ao mesmo valor para a velocidade de rotagéio espe- .
cifica (maquinas semelhantes com fator de escala k. = 1), o que, pelo i
Quadro 5.1 e pela Fig.1.4, permite concluir que a maquma em questfo é '
um ventilador axial,

3. Uma turbina hidrdulica, que opera com 4gua de massa especifica p =

1000 kg/m?, posaui as seguintes caracteristicas: H=342m; Q=223
m’/s; n=300rpm e ¢ =0 m/s. Para esta turbina, sers construido um

modelo de dimensdes 10 (dez) vezes menores, submetido a wma altura

de queda também 10 (dez) vezes menor, também operando com dgua.

Considerando-se nulas as perdas na instalacio, determinar:

a) o tipo de turbina em questio;

b)a velocidade absoluta da corrente fluida, ¢ - a entrada do rotor da
turbina;

¢) o didmetro do rotor da turbina modelo:

d) a velocidade de rotagfio da turbina modelo;

€) a poténcia no eixo da turbina modelo.

SOLUCAO:

As grandezas correspondentes & turbina em dimens&es reais (proto-
tipo) serdo identificadas pelo subscrito “p”, enquanto s correspondentes
i turbina modelo o serfio pelo subscrito “m”

n =300 rpm =5 rps

Y,=g.H =981.342 = 3355,02 J/kg
% 0.5
Q, _10? 5 223

P YP% 3355,02075 7

Turbina Pelton (Resposta a)

nA:los.n

. ngs =1694 =
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Pelo Quadre (3.1) este valor da velocidade de rotagio especifica
leva a concluir tratar-se de uma turbina do tipo Pelton, o que € reforgado
pela andlise da Fig. 1.6.

A Fig. 5.4 representa esquematicamente este tipo de turbina e
apresenta o tragado dos tridngulos de velocidade para a entrada (ponto
4) e saida do rotor (ponto 5) para a situagéio correspondente a ¢, =0 e,
conseqiientemente, a [, = 0°. As pas em forma de concha (spoon-
shaped) do rotor da turbina Pelton possuem uma aresta centrat que divide
o jato incidente em duas metades que, neste caso (B, = 0°), sofrem um
desvio de 180°. Embora nem todas as particulas d’4gua tenham a mesma
direcio ao escoar pela concha, a maior parte do jato, tanto na entrada
como na safda da pd do rotor, mantém-se A mesma distdncia do eixo de
giro do rotor, de maneira que se pode considerar u, = u = u, ou seja, as
velocidades tangenciais de entrada e salda do rotor sdo iguais por serem
tangentes a uma superficie cilindrica de mesmo didmetro. Também neste
caso os tridngulos de velocidade para a entrada € a saida do rotor
degeneram-se em segmentos de reta colineares.

VM 1 l

jas}

Fig. 5.4 Representagio esquemditica da turbina Pelton e seus trifingulos de velocidades.
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[ importante observar que a situagfo proposta neste exercicio (¢, =
(), embora teoricamente desejada para maior aptoveitamento da energia
do jato, ndo é passivel de execugfo prética, pois implicaria na acumulag¢do
das particulas d’4gua na saida do rotor e o conseqiiente choque com as
conchas subseqilentes com sensivel prejuizo para o funcionamento da
turbina. Na prética, s@o utilizados dngulos B, da ordem de 10 a 20°,
de maneira que ¢, # 0, para permitir a saida do jato do interior das
conchas.

Aplicando Bernoulli entre os pontos 1 (nivel de montante) ¢ 2
{saida do injetor), vem:

2 2 - 2
ﬂ_,.':_i.|.Jc3,_;51:p_2+c_2+g,z2 cizQquEL*“g(zn_zz)
P 2 p 2 P 2

Como p,=p,=p,,, ¢,=0 e z,—z,=H (desprezando as perdas
no conduto forgado e no injetor), vem:

c%=2.g.Hp L€y = f2.g.Hp ,ouainda, cy;=,2.%Y,

Os pontos 2 (saida do injetor) e 4 (entrada do rotor) estio muito
proximos de modo que se pode desprezar o atrito de jato com o ar e
considerar ¢, =c,. Logo:

Cq=Cp =42 . 335502 =81,91m/s (Resposta b)

Quando ¢, =0, pela Fig. 5.4, conclui-se que: w,=1u.

Como, no presente caso, sio consideradas nulas as perdas por atrifo
do jato com as paredes das pés em forma de concha do rotor, w, = w,, 0
que leva a concluir que:

C 8L _ 40,96 ms
2 2 ’

O diametro da circunferéncia que passa pelo ponto de incidéncia
do jato nas pas do rotor, denominado didmetro do rotor do protétipo,
pode, entdo, ser calcutado:
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Dp _ u =£96:2,61m .
T o.n .5 ' -
Como o fator de escala é ?kG = Dp/Drn =10, o didmetro do rotor do
modelo &:
D
m =2 =E =0,26lm=261mm (Resposta c)
kg 10
H, 1342
m= o = 0 =342m . Y,=g.H,=981.342=3355T/kg

Como as grandezas biunitdrias s@o iguais para miquinas de fluxo
semelhantes, com base na equagio (5.22) pode-se escrever:

n.. = nm'Dm _ l:lli"]jl)
11 Yn% Yp}/z
]
_. D Y_m"éZS 261 ( 3355 V3
"y, 0,261, 335,02

n_=1581rps=948,68rpm (Resposta d)

Como todas as perdas na instalagio devem ser ignoradas, n,=1le
a poténcia do protétipo pode ser calculada por:

P, =pQ,. X, n, =1000.2,23.3355,02.1="7481,7 kW

Considerando rendimento invaridvel entre modelo e protétipo, o mo-
delo também operando com Agua, a equagio (5.26) permite estabelecer:

3
Pcm PEF Dm i Ym /é
Pell = y = 2 2 Pcrn = Pcp ~
Dfn_sz DP.Yp D, Y,
2 %
P, =748L17 0.261 335,5 =2,37kW (Resposta ¢)
2,61 335502
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3.6 Exercicios propostos

1. Um ventilador, operande no scu ponto de projeto, com ar de massa
especifica igual a 1,2 kg/m®, desenvolve uma diferenca de pressiio
total de 7357.5 Pa ¢ uma vazdo de 38 m¥s, guando gira a uma
velocidade de rotagdo de 1480 rpm. Para um maodelo reduzido que
desenvolve a mesma diferenga de pressio total, girando a uma
velocidade de 2960 rpm, determinar:
a} a vazio do modelo;
b) o tipo de ventilador em questiio, justificando;
¢) o fator de escala geométrica, l(G, entre protétipo e modelo;
d) a poténcia no eixo do modelo, considerando o seut rendimento igval
20 do protdtipo ¢ este igual a 75%.

Respostas:
a4) Q_=9,5m%s; b) Ventilador centrifugo (n(I L= 219.45);
o)k, =2; - AP =9316 kW.

2, Uma bomba, instalada no laboratéric de hidrdulica do CT/UFSM,
acionada diretamente por um motor elétrico, quando giraa 1700 rpm
apresenta as seguintes caracteristicas: H=7,0m; Q=40 Ifs; P =500 W
e D =140 mm (didmetro do rotor). Fazendo-a girar a uma velocidade de
rotagdo de 3400 rpm e sabendo-se que a poténcia méaxima admitida pelo
motor é de [000 W, pergunta-ge:

a) qual € o tipo da bomba em questdo?

b) haverd sobrecarga no motor? Justifique pelo célculo da poténcia
para a nova rotagao.

¢) procurando manter a poténcia no seu valor limite de 1000 W para
a nova rotagao (3400 rpm) por meio da troca do rotor da bomba por
um outro semethante, mas de difmetro diferente, qual serd o didmetro
deste novo rotor?

d) para este novo difimetro, gual serd a altura desenvolvida pelabomba?
e) qual serd a vazio recalcada pela bomba para esta mesma situagio?
Respostas:

a) Bomba centrifuga (nq 4=75.11); byHavera sobrecarga (P’ =4000W)
¢} D" =106mm ; d)H =16,09m ; e) Q' =3,481/s
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3. Os dados de uma vsina hidrelétrica na qual serd instalada uma turbina
hidrdulica do tipo Francis sao os seguintes: Q=312m%s; H=80m; D,
=6,85m; n=112,5pm; P = 220,28 MW. NQo laboratério de ensaios
dispde-se de um reservatdrio de nfvel constante com queda disponivel de
6,5m e vaziode 0,08 m’s. Pretendendo-se projetar e ensaiar um
modelo reduzido no laboratério, pergunta-se:

a) qual deverd ser o diiimetro de entrada do rotor no modelo?

b} com gue velocidade de rotagio devera ser realizado o ensaio?

¢) qual a poténcia que serd medida pelo freio dinamométrico, conside-
rando-se o efeito de escala sobre o rendimento?

Respostas:

a)D, = 205 mm; b)n_ =17,85rps= 1071 rpm; P_=4,02 kW.

4. O rotor de uma bomba centrifuga projetada para recalcar 2,0 m%/s de
dguaauma altora de 35 m, possui um didmetro de saida DS = [,0m.
A velocidade de rotag3o de projeto € de 500 rpm. Um modelo reduzido
desta bomba, construide com um roter de didmetro DSrn =040m e
ensatado com uma velocidade de rotagdo de $00 rpm, consumiu uma
poténciano eixo P, = 65 kW. Levando em consideragiio o efeito de
escala sobre o rendimento, determinar:
a) a velocidade de rotagfio especitfica do modelo;
b) a vazdo do modelo;
¢) a altura de elevagio do modelo,
d) o rendimento previsto para a bomba projetada;

. ¢} apoténcia no eixo da bomba projetada.

Respostas:
a) Hquz nqu = 147.15; b) an =0,23 mi/s; C) Hm = 18,14 m;
dn,=0,72; ¢) P, = 953,75 kW.

5. Uma turbina modelo de 390 mm de diimetro, desenvolve 9 kW de
poténcia, com um rendimento de 70%, a uma velocidade de rotagio
de 1500 rpm, socbumaquedade 10m. Uma turbina geometricamente
semelhante, de 1950 mm de didmetro, operard sob uma queda de 40
m. Que valores serio esperados para a velocidade de rotagBo e para a
poténcia desta turbina, levando em consideragiio o efeito de escala
sobre o rendimento?

Respostas: a) n, = 600 rpm;  b) PEP: 1997 kKW = 2 MW,
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6. Um ventilador centrifugo projetado para insuflar ar com massa espe-
cifica p=1,2 kg/m>, apresenta as seguintes caracteristicas: n= 1920
rpm; Ap, =1500 Pa; n_, = 150; D, =500 mm; o, = 90% B,=90° e
H=08. Considerando os rendimentos n_= 0,95, Mn,=100; e n_
= 0.98, invaridveis com a variacdo da velocidade de rotacfo, cal-
cular:

a) o rendimento hidrdulico do ventilador;

b) a poténcia consumida quando operar na velocidade de 1760 Ipm;
¢) a diferen¢a de pressdo total produzida, também a 1760 rpm.
Respostas: a)m, =0,62; b)P. =195kW ; ¢) Ap; =12604P,







"6
CaviTAcA0 E CHOQUE SONICO

Ao desmontar uma bomba ou turbina hidrdulica que apresenta
funcionamento irregular, o responsdvel pela manutenciio, niio raras vezes,
depara-se com a superficie metdlica das pés do rotor recoberta de
mintsculas crateras, em casos extremos, dando ac material tma aparén-
cia esponjosa, semelhante a de um osso fraturado {Fig. 6.1).

Fig. 6.1 BErosiio provocada por cavitagio num rotor de bomba axial. No destaque,
uma visao aumentada de sell aspecto eSPONjoso oU POrEso.

Um leigo poderia atribuir estes danos 4 erosao provocada por parti-
culas abrasivas {areia, por exemplo} contidas na dgua ou, entfio, & mai
qualidade do material utilizado na fabricagfio do rotor.

No entanto, este tipo peculiar de eroséio porosa (a erosiio por abrasio,
diferenternente, apresenta riscos ou canaletes com aspecto polido) tem lugar
mesmo em mdaquinas que trabalham com liquidos totalmente isentos de
particulas abrasivas e em materiais 30 nobres como o aco inoxid4vel. Na
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realidade, trata-se de uma das conseqiiéncias do fendémeno da cavitacio
(cavitation phenomenon) que pode ocorrer em miquinas de fluxo que
trabalharn com liquidos, em determinadas condictes de operagiio.

A cavitagio vem acompanhada de um ruido préprio €, mesmo antes
dos danos provocadoes pela eros@o, provoca alteracfo nas caracteristicas
da mdquina, como reducfo da vazfo, redugiio da poténcia no eixo ¢
queda de rendimento.

A andlise da cavitacio em méquinas de fluxo € o objetivo principal
deste capitulo, visando a ado¢@o de medidas preventivas, tanto no projeto
da miquina como da instalag@io, que possam evitar o seu aparecimento
ou atenuar os seus efeitos.

Embora um fenémeno diferenciado da cavitacio, o choque sénico
serd tratado no final do capitulo, j& que as regides mais suscetfveis ao
seu surgimento (regides de velocidade de escoamento elevada) em
mdaquinas de fluxo que trabalham com fluidos compressiveis, sio as
mesmas em que se apresenta um maior risco de cavitacio em mdquinas
que operam com liquides. Como € um fendmeno que vem acompanhado
de grandes perdas de energia, a sua proximidade, normalmente, repre-
senta um limite para a velocidade de operagfio dos ventiladores e turbo-
COMIPTESsores.

6.1 Definicéio de Cavitacio

A cavitaciio (cavitation) consiste na formacfio e subseqiiente
celapso, no seio de um liquido em movimento, de bolhas ou cavidades
preenchidas, em grande parte, por vapor do liquido.

No entanto, Canavelis' propSe, como definigiio mais geral de
cavitagdo, a formaciio de cavidades macroscépicas em um liquido, a
partir de niicleos gasosos microscépicos. Diz ainda da importincia destes
niicleos, constituidos de vapor do liquido, g4s ndo dissolvido no liquide
ou de uma combinagdo de gas e vapor, pois a inexisténcia dos nicleos
microscopicos tornaria necessdria a aplicagiio de forgas localizadas da
mesma crdem de grandeza das forgas de ligagio molecular, para o
surgimento do fendémeno da cavitagfo.

' CANAVELIS, R_, Builetin de la Direction des Erudes e1 Recherches.
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O crescimento destes nticleos microscopicos acontece por vapo-
rizago, dando origem ao aparecimento da cavitagiio, sempre que a pres-
sd0 em um ponto qualquer do escoamento atingir valores iguais ou
inferiores & pressdo de vaporizacio do liquido na temperatura em que
ele se encontra.

Para ilustrar a cavitacio em mdquinas de fluxo, toma-se como
exemplo o escoamento na transigdo entre o rotor (runner) ¢ o tubo de
succho (draft tube) de uma turbina hidrdulica (Fig. 6.2).

Pressiio

absoluta
/ da agna

Fig. 6.2 Formagio e implosiio das bolhas no tubo de sucgio de uma turbina hidriulica
durante a ocorréncia da cavitagdo.

No interior das pds do rotor, numa regiio préxima as arestas de
saida, principalmente nas turbinas Francis de velocidade de rotacio
especitica elevada e nas turbinas Hélice e Kaplan, aparecem zonas de
baixa presséio como consegiiéncia de sobrevelocidades da corrente fluida
no local. Quando a pressdo absoluta cai a valores inferiores 2 pressio de
vaporizacdo da dgua na temperatura em que esta se encontra, formam-
se bolhas de vapor a partir de nicleos microscdpicos, contendo gases
ndo dissolvidos na dguas ou vapor d’dgua, existentes em torno de matérias
em suspensio (impurezas) ou em pequenas fissuras das fronteiras solidas.

A medida que sfo arrastadas pela corrente em escoamento para
regides de pressdo mais elevada, as bolhas vio aumentando de tamanho
até o local em que a press#o torna-se novamente superior a pressio de
vaporizagio da dgua. Neste ponto, o vapor contido no interior das bolhas
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condensa-se bruscamente, deixando um espago vazio, que € preenchido
rapidamente pela dgua circundante, causando o que se denomina de
implosio das bolhas (bubbles implosion). Para se ter uma idéia do espago
deixado pelo desaparecimento dds bolhas, basta comparar o volume espe-
cifico da dgna na fase de vapor a 17°C (69,67 m*/kg) com o da fase
liquida (0.0G1001 m¥kg), ou seja, 69600 vezes maior.

O choque entre as particulas que ocupam o espago deixado pela
implosdo das bothas dd origem a uma onda de choque semethante a dos
golpes de arfete, fazendo surgir picos de altissima pressdo no local (60 a
200 MPa), que se repetem com alta freqiiéncia (de 10 a 180 kHz). Estas
sobrepressdes localizadas propagam-se em todas as dire¢es com velo-
cidade equivalente a do som na dgua, diminuindo gradativamente de
intensidade. As superficies metdlicas que se encontram nas proximidades
da zona de colapso das bolhas serdo entdo, atingidas por golpes altamente
concentrados e repetidos que acabam por desagregar particulas de mate-
rial por fadiga, formando pequenas crateras que caracterizam a e€rosio
por cavitacio (cavitation pitting).

Simultaneamente, ouvem-se ruidos semelhantes a um martelar ou
ao transporte hidranlico de cascalho num conduto metalico que, mediante
a ajuda de registradores de som adequados, sdo atuaimente utilizados
como um dos métodos mais simples para detectar processos de cavitagao
e, consegilentemente, riscos para a instalagio.

A cavitagio provoca a queda do rendimento e da poténcia gerada
pela turbina e, em determinadas ocasites, pode dar origem a vibragtes

perigosas para a estrutura da maquina. Embora processos de natureza
diferente, o efeitc simulthneo da erosdo por cavitagio e a erosdo por
abrasdo provoca uma potenciagfo reciproca dos mecanismos de destrii-
¢io do material, o mesmo podendo-se dizer da possibilidade de coexis-
téncia entre cavitagio € a acdo corrosiva de gases provenientes, por
exemplo, da decomposigfio da biomasssa imersa nos reservatérios for-
mados pelas barragens.

A exemplo do que foi relatado para a entrada do tubo de succéo de
uma turbina hidrdulica, pode-se ilustrar o surgimento da cavitagao junto
ao pertil exterior de wma pé4 de maquina de fluxo axial. As bolhas formam-
se na parte superior do perfil (Fig. 6.3), num local préximo ao bordo de
ataque, devido ao baixo valor da presséo estdtica aliado & depressdo
oriunda das sobrevelocidades localizadas, e vio implodir mais adiante
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{zona de erosdo), préximo ao bordo de fuga do perfil, quando a pressio
absoluta do liquido volta a superar a sua pressdo.de vaporizacio. Na Fig.
6.3, p,, € apressao de estagnagio do liquido ao se chocar com o bordo de
ataque do peifil, p_, € a pressio de referéncia do liquido numa regifio ndo
afetada pelo perfil, e, p,, € a pressiio de vaporizacio (vapor pressure).

... aparecimento da cavitaciio

zona de erosdo

sentido da corrente
e

L
Fig. 6.3 Cavitagio no dorso de umn perfil de médquina de fluxo axial.

Embora a cavitagfio seja agravada por maus projetos, ela pode
ocorrer mesmo no melhor projeto de equipamento, desde que este opere
em condi¢Ges desfavordveis. Neste caso, a solugiio é a adogfio de medidas
para minimizar os efeitos da cavitaggio, tal como a injecdo de ar nas
zonas de baixa pressio do rotor e do tubo de sucgio de turbinas hidrdu-
licas. Os locais e a quantidade de ar a ser injetado devem ser escolhidos
cuidadosamente, pois a introdugiio indiscriminada de ar é danosa a
poténcia e rendimento da turbina.

As bombas e as turbinas hidrdulicas de grande porte operam usual-
mente nos limites da cavitag@o, em parte, devido 3 necessidade de se
trabalhar com rotagdes as mais elevadas possiveis para conseguir reduzir
0 gasto de material e aumentar o rendimento ¢, em parte, devido i
necessidade de atingir grandes alturas de succfio para reduzir o custo
das obras de escavagdo. Portanto, sendo muitas vezes antiecondémico
projetar uma turbina a salvo do perigo de cavitagéo, procura-se utilizar
malteriais resistentes  cavitagfo.

Ensaios de laboratério permitem classificar os materiais segundo
sta resisténcia 4 erosdo por cavitagdo. Como exemplo, é apresentada a
tabela publicada por Mataix” onde os materiais mais freqiientemente

N

MATAIX, C.. Turbomdgiinas hidrdulicas.
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empregados na fabricagfio dos componentes das maquinas de fluxo sfo
ordenados, dos mais resistentes aos menos resistentes i cavitaciio, com
base na sua velocidade de erosiio (massa de material retirada por erosdo
na unidade de tempo} relativa, torhando como referéncia i taxa de erosao
do ago inoxidivel depositado por soldagem (velocidade de erosfio rela-
tiva iguat a 1).

Quadre 6.1 — Velocidade de erosio relativa de alguns materiais.

Velocidade de

Material erosao relativa
Aco inoxidavel soldado, 17% Cr - 7% Ni 1
Fundi¢iio de ago inoxiddvel 12% Cr 3
Aco inoxiddvel soldado 18% Cr - 8% Ni 5
Bronze ao aluminio 13
Fundicio de ago com 0,33 %C 37
Bronze ao manganés 80
Fundi¢io de ferro 224-375

O Quadro 6.1 mostra que a fundi¢fe de ferro nio é recomendada
para as partes da mdquina expostas & cavitagdo, enquanto o ago
inoxidavel, com proporgdes de cromo de 13 a 17% e de niquel de 4 a
7%, pela alta tenacidade, elevado limite de elasticidade e dureza
apresenta uma considerdvel resisténcia & erosdo por cavitagio aliada a
boas propriedades de soldagem e usinagem. A presenca de veios de grafite
no ferro fundido cinzento, de maneira semelhante a presenga de impu-
rezas e de Inclusdes ndo metdlicas em outros materiais, diminuem a
resisténcia As cargas pulsiteis da cavitagio por se constituirem em niicleos
de falha por fadiga.

O ago inoxiddvel € empregado como recobrimento por solda das
zonas mats expostas & cavitagio, como chapa soldada nas superficies
das pds do rotor, ou, mais raramente, pelo elevado custo, na construgio
de todo 0 rotor. A pesquisa sobre 0 uso de polimeros para recobrir super-
ficies tem avan¢ado e o emprego de virios pldsticos a base de epoxy e
poliuretano tem apresentado resultados satisfatorios.
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Quanto mais polida esteja a superficie do material exposta &
cavitagdo, maior serd sua resisténcia & erosfio. As superficies danificadas
pela cavitagiio t8m um aspecto rendilhado, esponjosc, enquanto as super-
ficies desgastadas por abrasio ‘apresentam-se riscadas, onduladas e
polidas.

6.2 Coeficiente de cavitagio

Virios pardmetros sdo utilizados para caracterizar o infcio da
cavita¢io. No caso de cavitagio provocada por singularidades que origi-
nam redugio local da pressio, tais como, tubos de Venturi, diafragmas,
curvas, saliéncias e rebaixos de superficies, fregiientemente define-se o
coeficiente de cavitacfio (cavitation coefficient) por:

o=D:Pe 6.1)
pc?/2

onde:

¢ = coeficiente de cavitagdo, adimensional;

p, = pressdo de referéncia do liquido, ou seja, pressio absoluta num
ponto préximo da singularidade, mas fora da zona de cavitacio,
em Pa;

p, = pressdo de vaporizacio do liquido a temperatura considerada, em
Pa;

p =massa especifica do liquido, em kg/m?,
¢ = velocidade do liguido num ponto on numa segao de referéncia

(velocidade média numa segao de canalizagio, por exemplo), em
my/s.

Quando se trata de méquinas de fluxo, substitui-se este coeficiente
por um que considera grandezas mais diretamente ligadas 3 estrutura da
instalagdo, designado por coeficiente de Thoma (Thoma's cavitation
coefficient) e representado pela mesma letra grega, 6. Ou seja, no Siste-
ma Internacional:

A
c = % ou, no Sisterna Técmico: ¢ = PTS/Y (6.2)
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¢ = coeficiente de cavitagdo de Thoma, adimensional;

AY = energia especffica correspondente a depressfo suplementar Ap,
devida & sobrevelocidades localizadas no rotor das maquinas de
fluxo, em I/kg;

Y = saltoenergético especifico correspondente 2 altura de queda das
turbinas ou & altura de elevagdo das bombas, em J/kg;

Ap, = depressio suplementar, em kgf/m?;

H = altura de queda da turbina ou altura de elevacio da bomba, em m;

Y = peso especifico do liquide que circula pela méquina, em kgf/m®.

Este coeficiente depende das providéncias adotadas na construgio
da mdquina para reduzir o risco de cavitagio e, principalmente, da forma
do rotor, ou seja, da sua velocidade de rotagdo especifica. Assim, o
coeficiente de Thoma pode ser considerado como uma medida da
sensibilidade de uma mdquina & cavitagio e varia com a velocidade de
rota¢io especifica, n,, .

Ao valor particular deste coeficiente, correspondente 2 situagdo para
a qual tem infcio a cavitagiio, designa-se por ¢, . . Com base na expe-
ri€ncia com prototipos e modelos tém sido propostas tabelas, curvas ou
equagdes de variagio de o em fungdo de m,, entre as quais podem
ser citadas: -

* A equagfo indicada pelo Bureau of Reclamation,® para turbinas de
reacao de eixo vertical:

Gmm :2’4 10_5 nt]q:d (6.3)

* A equagao indicada por Shepherd® a partir de Moody,’ para turbinas
Francis:

Ty =3,95.107 0}, (6.4)

' BUREAU OF RECLAMATION., Selecting hydraulic reaction turbines: engineering
monograph.

' SHEPHERD, D. G., Principies of turbomachinery.

* MOODY, L. F, Hvdraufic machinery.
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¢ A equacdo indicada por Shepherd® a partn" de Moody,” para turbinas
Hélice ou Kaplan &

5. =028 + 2,124,107 n’, (6.5)

¢ A férmula oriunda dos estudos de Petermann,® para hombas hidraulicas,
correspondente a um denominado coeficiente de sucgio Sq =0,45:

- 29107 n’} (6.6)

mm

E importante salientar que as expressoes indicadas para o célculo
do coeficiente de Thoma, G_, , sdo vilidas apenas para o ponto de
rendimento maxime ou ponto de projeto das médquinas.

6.3 NPSH e altura de succfio maxima

No bombeamento de liguidos, a pressdo, em qualquer ponto da linha
de sucgdo, nunca deve ser reduzida a pressao de vapor do liquido. A
energia disponivel para conduzir o liquido através da canalizagdo de
sucgdo e no seu percurso pelo interior do rotor, sem risco de vaporizagao,
pode ser, entfio, definida como a energia total na Suc¢ao menos a energia
correspondente & pressdo de vapor do liquido na temperatura de
bombeamento. Esta energia disponivel por unidade de peso, medida na
boca de sucgio da bomba, € denominada de NPSH, sigla da designagdo
inglesa, Net Positive Suction Head, numa tentativa de traducio para o
portugués, Saldo Positivo de Altura de Sucgfo, sendo expressa por:

2
NPSH, = £3 4+ =2 _ By (6.7)
v 2 g v
onde:
NPSH, = energia especifica disponivel para introduzir o liquido na bom-
ba sem que haja vaporiza¢o, em metros de coluna de liguido;
p, = pressio na boca de sucgio da bomba, em kef/m?;

¢ SHEPHERD, D. G., Principles of turbomachinery.
T MOODY, L. F., Hydraulic machinery.
* PFLEIDERER. C. & PETERMANN, H., Mdguinas de fluxo.
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¢, = velocidade do liquido na boca de sucgio da bomba, em m/s;

p, = pressao de vaporizagiio do liquido na temperatura de bombeamento,
em kgf/m?;

peso especifico do liquido bombeado, em kgf/im?;

aceleragio da gravidade, em m/s?,

v

b=}
1}

Buscando uma equagfio mais prdtica para o cdlculo do NPSH, uma
vez que os valores da pressdo e da velocidade na boca de sucgdio da bomba
nem sempre sdo ficeis de serem obtidos, faz-se o balango de energia entre
0s pontos 2 (pa superficie do reservatorio de succio) e 3 (na boca de sucgio
da bomba) da linha de sucgio de uma bomba centrifuga (Fig_ 6:4), obtendo:

2 2
c c
<+ Ei+22 =—3+p—3+z3 +H,
2g v 2g v
onde:
¢, = velocidade do liquido na superficie do reservatério de succéo, em
m/s;

p, = pressdo existente na superficie do reservatério de sucgio (atmos-
férica, se for um reservatério aberto), em kgf/m?;

H = perda de carga na tubulagio de sucgfio, em metros de coluna de liquido;
z, = cota do ponto 2;
z, = cofa do ponto 3.
Rotor de._ otor de
turbina | bomba
1
-1 -uX X -
- .6 +73. -
Tubo de_ v 1Ty Canalizagéio
sucgdo "-\ T f../_ de sucgio
\ I} . 1
! !I’Isg‘. '/
Do
-
ode ]

Ao —-—-

Fig. 6.4 Corte longitudinal esquemadtico da canalizagiio de sucgie ¢ do rotor de uma
bomba centrifuga, a direita do eixo vertical da figura, € de uma turbina
hidrdulica, 4 esquerda do eixo.
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Adotando:
Z, — z,= H_ = altura de sucghio geométrica, vem:
k '3

Pi_Po g gy S 6 6.8)
Yy oy O 7 2z 2g

ou, ainda:

23_+£=91_Hsg_ﬂps+i

Y 2g ¥ 2g

Subtraindo o termo P+ de ambos os membros da equacio anterior,
tem-se: ¥

2 2
E§+C_3_ELZPJ_H53 ﬁHpSJrC_E_P_v
vooZg oy v 2g v

Pela equagio 6.7, pode-se entiio escrever:

2
NpsH, =P By oy 9 (6.9)
Yo 2g

Cada bomba exige, na boca de succfio, uma certa quantidade de
energia NPSH,, expressa em metros de coluna de liquido, para que nio
haja cavitagdo. Esta energia especifica é denominada de NPSH requerido
pela bomba ou energia de seguranga 2a cavitagéio e depende
fundamentalmente das caracteristicas construtivas da méquina, mas tam-
bém de propriedades do liquido, como a viscosidade.

A determinacio de NPSH,, em geral, ¢ feita experimentalmente,
14 que o seu cdlculo apresenta grandes dificuldades. Entretanto, com a
ajuda de coeficientes empiricos A, e A, pode-se estimar, segundo
Pfleiderer:®

2 2
NPSH, =}, 2213, & (6.10)
b 1 2g 2 2g

¥ PFLEIDERER, C., Bambas cenirifugas y turbocompressores.
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onde:
NPSH, = energia especifica minima requerida,pela bomba para que nio
haja risco de cavitagdo, em metros de coluna de liquido;
w, = velocidade relativa da cotrente, medida na boca de sucgio diante
da aresta de entrada do rotor, em m/s.

Nas bombas existentes no mercado podem ser estimados, com base
em resultados experimentais com pés de diferentes formas e entrada
sem choque da correnie fluida no rotor, em média, A=03¢ A, =12
Estes valores podem, entretanto, variar entre limites amplos, sendo ainda
diferentes para bombas e para turbinas.

Pela equagdo (6.10), observa-se que o0 NPSH requendo é funcio
das velocidades absoluta e relativa da corrente fluida na entrada do rotor
€, portanto, para uma mesma bomba, aumenta com um aumento da vazio.
Por este motivo, o seu valor geralmente é obtido a partir de uma curva
caracteristica, NPSH = f (Q), fornecida pelo fabricante (Fig. 9.18).

Em vista das consideragdes anteriores, conclui-se que o projeto da
linha de sucgfio de uma bomba, de maneira a evitar o risco de cavitacio,
implica em que o NPSH requerido (NPSH required) pela bomba, na
vazdo de operagdo, seja menor que 0 NPSH disponivel (NPSH availabie)
caleulado para instalagio. Ou seja, que seja obedecida a condigiio:

NPSH, > NPSH, (6.11)

Convém prever, no dimensionamento da linha de succéio, uma certa
margem de seguranca, levando em conta oscilagdes de temperatura do
liquido, variaggo da pressao no reservatério de sucgfo, presenga de impu-
rezas no liquide bombeado, etc.

Como jé foi mencionado, o NPSH, (requerido pela bomba) sofre
influéncia da natureza do liquido, fazendo com que seja importante a
especificacio das caracteristicas do fluido a ser bombeado, princi-
palmente no caso de inddstrias quimicas e petroliferas. O aumento da
viscosidade do fluido, por exemplo, reduz o campo de funcionamento
da bomba sem risco de cavitagfio, pois além de aumentar o valor do
NPSH, diminui o NPSH,, pelo acréscimo da perda de carga na cana-
lizagdo. A experiéncia no entanto, mostra que, no caso de 4gua quente
ou hidrocarbonetos liquidos ndo viscosos, trabatha-se com uma margem
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de seguranca significativa utilizando os valores de NPSH, obtidos paraa
dguafria.

-

Quadro 6.2 Valores da pressdio de vaporizagio e peso especifico da dgua em fungiio da
temperatura,

t{°C) } p, (kgffm?} | p, (kPa) |y (kgfm® | ((°O) p, (keffm?)| p, (kPa) v (kgf/m?)

15 174 1,707 999 a3 2547 24,986 981
20 238 2,335 998 70 3175 31,147 978
25 322 3,159 097 75 3929 38,543 975
30 429 4,208 996 80 4828 47,363 0972

35 572 5,611 994 85 5894 57,820 969
40 750 7,358 992 S0 7149 70,132 965
45 974 9,555 990 95 8620 84,562 962
50 1255 12,312 988 100 § 10333 | 101,367 938
55 1602 15,716 986 105 | 12320 | 120,859 | 955

60 2028 19,895 933 110 | 14609 | 143,314 951

O mesino ndo pode ser dito sobre o NPSH, (disponivel na insta-

lag@o), cujo valor estd intimamente vinculado ao valor da pressido de
vaporizagio e, conseqiientemente, & temperatura do liquido bombeado.
A tabela 6.2 fornece os valores da pressiio de vaporizagdo e peso
especitico da dgua em fungio da temperatura.
‘ Voltando & bomba centrifuga da Figura 6.4, pode-se caracterizar
um ponto genérico X, ja no interior do rotor, normalmente proximo ac
bordo de ataque das pds, onde, em virtude de sobrevelocidades
decorrentes da redugio da segdo de passagem do fluido provocada pela
espessura das pés, a pressdo do liquide em escoamento atingiré o seu
menor valor. Este sera, entdio, 0 ponto mais sensivel ao surgimento da
cavitagfo em ioda a instalagiio.

Designando de Ap_ a depressio suplementar entre os pontos 3 ¢ X '
(Fig. 6.4), decorrente das sobrevelocidades localizadas, pode-se escrever
para o ponto x:

_Ps 2P (6.12)

P, Py Ap
Yoo ¥
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Substituindo p,fy, na equagio (6.12) pelo seu valor na equagio
(6.8), tem-se: .

Pa_ o o _dp,
Y vy * T 2g 2g vy

Ho=D2 P 8Py 6 &

2g 2g

Ou ainda, pela definigdo do coeficiente de Thoma apresentado na
equacao (6.2):
2 2
Hsg:p_z_&_o- I—-I_I_Ips_|_c_2_l::_3 (6.13)
Yo 2g 2g

O méaximo valor da altura de succiio geométrica (naximum static
s.riac;l,'on. 1ify), Hsgméx, ¢ alcangado quando a pressio absgluta no ponto x
diminui até o valor de pressdo de vaporizagio do liguido, p,. dando-se
Inicio ao fenémeno da cavitagdo. Nesta situagio, o coeficiente de Thoma

; : 2
assume o valor particular G, ¢, desprezando o termo ¢35 / 2 g (geralmente
nulo), a equacdo (6.13) assume a forma:

2
:&_&_GWH_HPﬁLs {6.14)

Y o o 2

SEMax

As bombas de alta velocidade de rotagdio especifica ou que bom-
beiam liquidos com temperatura elevada sdo, muitas vezes, instaladas
com altura de sucgio geométrica nula ou negativa. No caso de altura de
suc¢lo negativa, a bomba encontra-se instalada abaixo do nivel do
reservatdrio de sucgéo, possibilitando o escoamento por gravidade do
liquido para o seu interior, caracterizando, desta maneira, a denominada
instalagdo com bomba afogada. O valor obtido pela equagio (6.14) passa
asignificar, entdo, o afogamento minimo (minimum static suction head)
a que deve ser submetida a bomba para que nio haja cavitacdo.

Como recomendagiio de cardter geral, deve-se buscar a menor altu-
ra de sucgdo possivel, havendo vantagens adicionais na instalacio do
tipo afogada, por permitir o escorvamento da bomba mesmo sem a pre-
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senga de uma valvula de pé (valvula de retencdo instalada na extremidade
de captaco da canaliza¢do de succio}, o que reduz a perda de carga na
linha de succio. . .

Denomina-se de escorvamento (priming) a operagio, indispensivel
para a partida da bomba, de eliminagdo do ar contido na bomba e na
canalizacdo de sucgio pelo preenchimento dos espagos vazios com o
liquido a ser bombeado.

Conforme se depreende da equag@o (6.14), uma redugio na perda
de carga H _possibilita o emprego de maiores alturas de sucgio, o que
pode ser obtido pela adogio, na canalizagio de sucgio, de grandes dié-
metros e do menor nimero possivel de acessérios, como joelhos, curvas,
valvulas, etc.

Para turbinas hidraulicas (Fig. 6.4}, chega-se a uma expressio
similara (6.14):

2

i = Pr Py 5 H+ H, - S5 (6.15)
L 2g
onde:
Hsgmﬁx = altura de sucgio geométrica mdxima da turbina, em m;

p, = pressio existente no reservatério de descarga da turbina (em geral
atmosférica), em kgf/m?;

¥ = peso especifico da dgua, em kgf/m’;

H = altura de queda a que estd submetida a turbina, em m;

H = perda de carga no tabo de sucgio da turbina, em m;

¢, = velocidade da corrente fluida logo apés deixar o rotor da turbina,
ou seja, na entrada do tubo de sucgio, em m/s;
g = accleragdo da gravidade, em m/s*

Nas instalagdes de turbinas hidriulicas, diferentemente do que acontece
no caso das bombas, o tubo de sucgdo normalmente faz parte do conjunto
de componentes fornecido pelo fabricante. Por este motivo, o projetista da
instala¢io normalmente despreza os dois tltimos termos da equagfio (6.15),
considerando-os englobados pelo coeficiente de cavitagiio ¢, . Desse modo,
e tendo em vista que a pressfio no reservatdrio de descarga da turbina é
normalmente a atmosférica, chega-se & expressio mais usada para o cilculo
da altura de sucgao geométrica maxima das wrbinas:
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=Pun Py _ o . (6.16)

sgmix min .
¥ v : >
onde p, ¢ apressio atmosférica (barometric pressure) no nivel de
jusante da instalacdo, reservatério de descarga ou canal de fuga (tail
race), em kgt/m®*, que pode ser calculada de maneira aproximada por:

Parm =10330 — 2L 6.17)

onde:

z, = cota do nivel de jusante da instalagfo (canal de fuga), tomando
como referéncia o nivel do mar (cota zero), em metros. No caso
de bombas, z, serd substituido na equagio (6.17) por z,,» cota do
nivel de montante da instala¢do de bombeamento.

No caso de turbinas rdpidas (grande n, ,J)» pode ocorrer que o valor
de Hggmax resulte negativo, o gue significa mstalar a maquina abaixo do
nivel da 4gua no canal de descarga (canal de fuga). Este tipo de instala-
¢éo € denominada do tipo afogada ou de contrapressio (back-pressure),
necessitando de bomba para esvaziar a turbina e o tubo de sucgéo para a
reahzagao de manutengio ou de algum reparo nestes equipamentos.

E Importante salientar que, mesmo sendo atendidas, no projeto da ins-
falagdo de uma méquina de fluxo, as condigdes exigidas pelas equagdes
(6.11), (6.14) ou (6.16), pode ocorrer cavitaciio localizada em determina-
dos pontos de uma méquina que se encontre funcionando muito afastada da
faixa de melhor rendimento. Nesta situagio, a formacio de redemoinhos,
em decorréncia da néio coincidéncia da direciio da velocidade relativa ou da
velocidade absoluta com a inclinagfio das pds do rotor ou do sistema diretor,
pode originar pressdes localizadas tio baixas e consegiientemente o fend-
meno da cavitagio. E o caso, por exemplo, das turbinas de uma central
hidrelétrica quando operam em carga parcial.

Finalmente, serd demonstrada a relagiio que existe entre o NPSH,
e o coeficiente de cavitagéio 6__, muito Util na transposigdo dos resulta-
dos obtidos nos ensaios de cavitagiio de bombas.

Na equagdo (6.9), para a condigo limite de cavitacdo, pode consi-
derar-se que H =H quando NPSH, = NPSH,. Logo:

SEmMAX
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EEME ps

Npsi, = B2 _m —H, 4+ 2 B (6.18)
Y

Trazendo para esta equagiio o valorde H_ . fornecido pela equacio
(6.14) e simplificando os termos iguais, vem:

2
NPSH; =Opmin H + ;—3 (6.19)
g

Ou ainda, desprezando o termo referente 2 energia de velocidade
na boca de succio:

NPSHy, =0, H (6.20)

Para bombas semelhantes (mesmo 1, .} operando em pontos cor-
respondentes ou para uma mesma bomba trabalhando em diferentes velo-
cidades de rotagio, uma vez que tante o NPSH, como a altura H sao
proporcionais ao guadrado da velocidade de rotagio, pode-se escrever:

O min = NPSHy _ constante ' (6.21)
H

No entanto, esta equacio vale apenas como uma aproximagfo, ja
que as leis de semelhanga ndo sdo plenamente satisfeitas quando tem
infcio o fendémeno da cavitagao.

6.4 Choque sdnico

Um dos métodos utilizados para a explicagio deste fendmeno € a
andlise do escoamento de um gds através de um bocal convergente-
divergente (converging-diverging nozzle), também denominado de bo-
cal de Laval (Fig. 6.5).
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-

Fig. 6.5 Variagio da pressio ao longo do escoamento através de um hocal convergente-
divergente.

A velocidade do gas aumenta durante o seu escoamento na parte
convergente do bocal enquanto a presso cai de um valor p,, corres-
pondente & pressdo na enirada do bocal, até um valor p,, corresponden-
te & pressdo critica no estrangulamento, onde a velocidade do gés atinge
a velocidade do som. Observe-se que o processo de A até B € dnico. A
~ partir de B, na parte divergente do bocal, o fluxe depende das condi-
¢Oes de saida do bocal.

Existe uma condigfo de pressiio na saida (e apenas uma), Pc paraa
qual o gds é comprimido adiabaticamente na parte divergente do hocal
com a sua velocidade sendo reduzida a valores inferiores ao do som. Q
fluxo segue a trajetéria ABC., que é a curva limite para o escoamento
inteiramente subsdnico ao longo de todo o bocal.

Para uma outra condicéo na saida, Py, também tinica e denominada
de condigdo de projeto do bocal de Laval, o gds é expandido
adiabaticamente na porgio divergente do bocal, com a velocidade de
escoamento atingindo valores superiores ao do som. O processo scgue a
curva ABD e o fluxo é supersénico na saida do bocal.
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Estas duas situagGes relatadas sio consideradas condigbes limites
para uma outra, muito comum na realidade, quando a pressdo na safda
assume um valor p,, situado entre P, € P, Neste caso, a comprovagio
experimental indica que, mesmo além da garganta (estrangulamento) do
bacal, a pressao continua a diminuir ¢ a velocidade cresce a valores mai-
ores do que o da velocidade do som. Isto pode ser explicado pela conside-
rével inércia do fluido na segdo de estrangulamento, o que tende a manter
o movimento do gds com uma elevada velocidade no sentido do escoa-
mento. Num determinado ponto, entretanto, acontece um stibito acrésci-
mo da pressio € uma brusca diminuigio na velocidade de escoamento
(ponto E). Antes do choque o fluxo é supersdnico e depois, subsdnico,
Este fendmeno, representado pela linha tracejada EF na curva de varia-
¢ao da pressio ao longo do bocal (Fig.6.5), caracteriza o chamado choque
de compressiio (compression shock) ou chogue sénico (sonic shock) e
normalmente vem acompanhado de considerével perda de enerpia.

Condi¢Bes semelhantes a estas sdo necessérias para produzir o cho-
que s6nico nas méquinas de fluxo. Ou seja, que o fluido em escoamento
tenha que vencer uma pressio mais elevada, ap6s haver atingido uma
velocidade superior a do som em algum local da méquina, como pode
acontecer no fluxo através dos turbocompressores.

Os choques que entfio se produzem modificam sensivelmente o
escoamento e podem ser a cansa de uma considerivel diminuicdo do
rendimento, mesmo que a velocidade do som seja atingida apenas em
uma parte de se¢o de passagem do fluido. Conseqiientemente, sempre

‘ que possivel, as velocidades dos gases nos turbocompressores deverdo
manter-se abaixo da velocidade do som (velocity of sound).

Como as regides de elevadas velocidades de escoamento nas ma-
gquinas de fluxo sfo normalmente regices de baixa pressdo, pode-se con-
cluir que os locais de maior risco de cavitagio em maquinas que traba-
lham com fluidos incompressiveis (Ifquidos) sfo os mais sensiveis ao
¢hoque sénico no caso de maquinas que trabalham com fluidos com-
pressiveis (gases). Salicnta-se que o ar é considerado compressivel nos
turbocompressores, ja que estes trabalham com uma diferenca de pres-
sao superior a 10 kPa (=1000 mmCA).

Como no caso da cavitagio era necessério comparar a pressio ab-
soluta do liquido com a sua pressio de vaporizagio, no caso do choque
sénico o parimetro de comparacio é o niimero de Mach (Mach number),
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que representa a relacio da velocidade absoluta ou relativa do fluxo

com a velocidade do som. Ou seja: o
C W
Ma=— ou Ma = (6.22)
CS CS
onde:
Ma = niimero de Mach, adimensional;
¢ = velocidade absoluta do escoamento, em m/s;

w = velocidade relativa do escoamento, em m/s;
velocidade de propagacio do som no meio considerado, em my/s.

¢]
il

Deve-se salientar que a influéncia do nimero de Mach pode ser des-
prezada quando seus valores sfo inferiores a 0,3. Valores superiores, no
entanto, devem ser empregados com cuidado, nfo apenas pelo risco do
choque sénico (possibilidade de atingir Ma = 1, em algum local da segéio de
escoamento), mas sobretudo porqoe no caso das grandes velocidades a den-
sidade do fluido varia notavelmente durante o escoamento.

Uma outra conseqiiéncia do aumento do nimero de Mach € o au-
mento do coeficiente de sustentacio (sera definido no Capftulo 13) dos
perfis aerodindmicos utilizados na construcfio de rotores de maquinas
de fluxo axiais, observando-se também que o coeficiente de arrasto des-
tes perfis tem seu maximo valor para Ma=1.

Usando o mesmo procedimento do estudo da cavitagio, quando se
estabeleceu a méaxima altura de succgfio para instalagdes de maquinas de
fluxo gue trabalham com liguidos, buscar-se-4 estabelecer as condicdes
limites para as velocidades de escoamento em turbocompressores, aci-
ma das quais haverd o risco de surgimento do choque sdnico.

6.5 Limite sonico
Na dedugio das condi¢des para que a velocidade do som nio seja

ultrapassada nos turbocompressores, serd analisado o escoamento de
um gds através de um rotor radial (Fig. 6.6).
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4

N\

Fig. 6.6 Corte longitudinal esquemitico do rotor radial de um turbocompressor.

Para a aresta de sucgdio de uma p4 deste rotor, representada pela
projegio 4,4, sobre o plano meridiano da Fig. 6.6, a velocidade relati-
va da corrente fluida, w, , imediatamente antes do ponto mais externo
do bordo de ataque da p4, 4, € a maior possivel, ao passo que a veloci-
dade absoluta do fluido, ¢,, praticamente nfio se altera ao longo desta
aresta.

Enquanto a velocidade absoluta, ¢,, raramente ultrapassa os valores
de 0,2 a 0,3 Ma, o choque s6nico pode ser provocado pela velocidade
relativa, w,_ que, fregiientemente, assume valores da ordem de 0,6 a 0,8
Ma. Como w,, , € a velocidade num ponto antes de penetrar no rotor, o
valor da velocidade relativa do escoamento serd ainda aumentado no inte-
rior dos canais do rotor até um valor médximo, devido & diminui¢fio da
se¢do de passagem do fluxo por influéncia da espessura das pés.

Segundo Pfleiderer,” ¢ valor desta velocidade méxima pode ser
calculado pela expressio:

Wi =142 )W (623)

onde A é um coeficiente empirico, que leva em consideragio o
estreitamento da se¢do de passagem causado pela espessura das pisea
distribui¢go irregular das velocidades, cujo valor usualmente fica com-
preendido entre 0,2 e 0,3.

' Thidem.
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O limite sbénico (sonic limit) é atingido quando a velocidade w_,
for igual & velocidade do som, ¢. Ou seja, a partir da equagio (6.23),
quando a velocidade relativa na boca de sucgdo, w,, alcangar o seu
valor méximo: '

1 0.3
Woremix — (m} C, (624)

onde a velocidade do som, ¢, pode ser calculada pela expressio:

c,=(kRT)” (6.25)

em que:

k = expoente adiabdtico cu isentrépico, adimensional (1,4 para o ar
seco, a 300 K);

constante dos gases, em J/kg K (287 para o ar seco);
temperatura absoluta do gds, em K (Kelvin).

R
T

Il

O conhecimento do valor limite, w,,__, permite calcular, através
do tridngulo de velocidades (Fig. 6.7), os valores méximos da velocida-
de tangencial, u 4 © da velocidade meridiana, ¢ o correspondentes ao
ponto 4, na aresta de entrada do rotor, desde que sejam conhecidos 0s
valores do angulo da velocidade relativa do fluxo, f,, e da rela¢do de
. giro da corrente fluida, ¢, /u, , na admissio do rotor.
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Fig. 6.7 Trifingulo de velocidades para o ponto exterior da aresta de entrada de um
rotor radial.
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Ou seja:
Uy o = M = (6.26)
1 — Swe
ufle
e
Conmsc = Wieme SENP 4, (6.27)

Com base nesses valores e conhecida a geometria do rotor na ad-
missiio (principalmente o didmetro D, ), pode-se calcular os valores mé-
ximos da velocidade de rotagdo e do fluxo mssico (ou da vazio) de um
turbocompressor,

Para os rotores de turbocompressores, € usual uma entrada sem
giro da corrente fluida, ¢ ;. = 0 (0, =90°), sendo recomendado Bse =32
a 33° para evitar risco de choque sbnico.

E importante também observar que nos turhbocompressores axiais,
o ponto 4, corresponde A ponta das pés na entrada do primeiro estégio
do rotor e que, nos rotores radiais de baixa velocidade de rotaciio
especifica, embora a velocidade w,, seja inferior & velocidade do som,
esta pode ser freqiientemente ultrapassada pela velocidade absoluta na
saida do rotor, provocando choque s6nico no bordo de ataque das pés do
difusor, normalmente sem causar perdas de energia significativas.

Finalmente, embora a influéncia geralmente negativa do choque
sdnico e as providéncias no sentido de evitd-lo nos turbocompressores
tradicionais, deve-se mencionar a existéncia, modernamente, de
turbocompressores nos quais a velocidade do som é ultrapassada sem
gque haja uma diminui¢do do rendimento. Sio os chamados turbocom-
pressores transdmicos (transonic turbocompressors) ou os turbocomn:-
pressores supersénicos {supersonic turbocompressors), onde as vanta-
gens do chogue sdnico, como o aumento brusco da densidade do gés
logo apds a se¢do do choque, sdo utilizadas juntamente com alguns cuida-
dos que reduzem os seus efeitos negativos, como a adocio de perfis
aerodinimicos com bordo de ataque bastante agudo na construgio das
suas pds. As complicagfes que acontecem neste tipo de turbocompressor,
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como problemas de resisténcia de materiais, vibragdes, instabilidade de
escoamento e outros, ainda limitam o seu uso a Certos casos especiais.

6.6 Exercicios resolvidos

1. O teste de uma bomba, girando na sua velocidade de projeto n =
3500 rpm e operando com dgua de massa especifica p = 1000 kg/m?,
revelou os seguintes dados para o ponto de melhor rendimento:

- pressiio manométrica (gage pressure) na descarga da bomba: p, =
360 kPa;

- pressdo manométrica na admissdo (sucgio) da bomba: p, = — 40 kPa;

- velocidade na admisséio da bomba: ¢, = 4,0 m/s;

-vazdo: Q=8,0Vs;

- torque no eixo: M, = 14 Nm;

- altura de sucgéo geomctrlca do teste (nfio a maxima): H " =1,0m.

Sabendo-se que os mandmetros encontram-se instalados, na admissao

e descarga da bomba, nivelados e em pontos onde as canalizacdes

POSSUEm O MEsmo didmetro, determinar:

a} a altura de elevagio da bomba;

b} o seu tipo;

¢} o seu rendimento total;

d) o NPSH, requerido, de maneira aproximada;

e)aperda de carga na canaliza¢io de suc¢o (admissio), considerando-
se que o reservatério de sucgio encontra-se aberto.

SOLUCAO:
A equacdo (1.5) aplicada a admissdo e descarga da bomba do teste
estabelece:

v=PPy 2 e} sl -2)
Y

Como as velocidades de admissio e descarga sdo iguais, em decor-
réncia dos diimetros iguais, € 0S MandmMeLros encontran-se nivelados
(mesma cota), a equagio anterior reduz-se a:




Cavitaciio e Choque Sénico 151

_ i 3
v = Pa=P. _[360—¢ 40)]10.:4001fkg

p 1000

H= Y_40_ 40,77m (Resposta a)
g 9481

Pela definigio de velocidade de rotagfio especifica (Eq. 5.34):

n Qo 107 3500 80107 f

- 10°
AT 60 400%"

=58,33

Pelo Quadro 5.1, para n ,=5833 = Bombacentrifuga (Resposta b)

A partir da equagao (1.28) pode-se escrever para a poténcia no eixo:

M,.n.n_14. . 3500

P. = =5131,27TW
30 30
-3
n, = p-Q.Y _ 1000.8.107.400 = 0,624 - W, = 62,4%
P, 5131,27
(Resposta c)
A equagdo (6.6) propde:

G, =29.10"" 0"t =29.107(5833)% =0,0656

4
G

Para um célculo aproximado do NPSH, requerido, a partir do
valor do coeficiente de cavitagio o . pode ser usada a equagio (6.20).
Ou seja:

NPSH, =0 _,.H=0,0656.40,77 ..

NPSH, =2,67m {Resposta d)

Fazendo um balango de energia entre um ponto situado na superficie
do reservatério de sucgBio (nfvel de montante), cujas grandezas t€m o
subscrito “M”, & um ponto na admissio da bomba, vem:
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2 2

pM CM pa c
MM Loz =24+ 2407 +E
p 2 g M p 2 g a ps
Pu—Pu_ Cu=C: .
B, =2 P S gl - 2)
onde:

pm = p, = 0(presséo manomeétrica );
cMm = 0(velocidade do liguido na superficie do reservatério de sucgio);
z, —zy = Hg,= altura de sucgao geométrica.

Logo:
2 - 3 2
B, =P % o, Z_M_i—g,sm,o
> 2 : 1000 2
E = 22.19Vkg

ps
Ou, calculando a perda de carga na canalizago de succio em metros

de coluna d'dgua:

E
=B = 22,19 =226m (Resposta e)

g 9,81

ps

2. As turbinas Kaplan da usina hidrelétrica de Passo Real, no rio Jacui,
apresentam as seguintes caracteristicas nominais: H=40m e Q=
160 m¥/s. Sabendo-se que a cota de instalagio das turbinas (com
relagiio ao nivel do mar) é 276,5 m e que o nivel d’aguano canal de
fuga (nivel de jusante) tem o seu valor minimo na cota de 281 m
(também com relagdo ao nivel do mar), qual serd o menor nimero de
pélos a ser utilizado nos geradores elétricos de 60 Hz acoplados
diretamente ao eixo das turbinas e qual serd a velocidade de rotagdo
com que deverfio operar de maneira a ndo cavitar? Considerar a
temperatura da dgna a 20°C.

SOLUCAO:
Pela equagdo (6.17):

z 281 . 2
=10330-—L =10330-="- = 10018kgf/m
patrn 09 09 g

3 ]
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Do Quadro 6.2, para U = 20°C, retiram-se os valores:

T~

7=998 kgf/m* e p =238 kef/im?

Como as turbinas encontram-se instaladas abaixo do nivel d’dgua,
no canal de fuga, isto caracteriza uma instalagéo do tipo afogada e o
valor da altura de sucgfo méxima, Hsgméx, neste caso negativo, pode ser
calculado por:

Higmax =27 —25 =276,5-281=-45m

onde :

z = cota de instalagiio das turbinas;

z; = cota do nivel minimo da dgua no canal de fuga (nivel de jusante).

A equacdo (6.16) estabelece:

P
Hsgméx 2%&_‘_\;__0 min - H
Y Y
M_Hsgmﬁ %_(_4,5)
O min = i H = 20 =0,357

Como se trata de turbinas do tipo Kaplan, de acordo com a equacio
(6.5), tem-se:

O win = 0,28+2,124.10%n},
PPN U
ny =[Zme 0287 _[OISTEOIB IR _ 43 66
2,124.10 2,124.10

E, a partir da equagfio (5.34), com Y=g .H=9,81.40=3924 Fkg,
chega-sea:

3
D, Y7 330,96(392,4)7
10°Q%  10°(160)

) =231rps =138 .4 rpm
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Aplicando a equacio dos geradores sincronos (13.46):

-

p= 2.f(H7,_) - 260 51,95 polos
n(rps) 2,31

Como o mimero de pélos do gerador elétrico tem de ser inteiro e
par, adotar-se-4 0 niimero superior mais proximo que satisfaca a esta
condigdo. Ou seja;

p =52 polos (26 pares de pélos) <  (Resposta a)
O valor detinitivo da velocidade de rotacio da turbina serd entdo:

] 2
n= 2. = —57260 =2,3081rps =138,46rpm (Resposta b)
P

3. Caleular o diimetro comercial minimo, para gue hdo ocorra cavitagio,
da canalizagdo de sucgio de uma bomba cujo NPSH , =2,0m . Q
fluido bombeado € dgua na temperatura de 75 °C e as caracteristicas
da instalagdio sfio as seguintes:

- comprimento equivalente total da canalizagdo de sucgio (incluindo
os dos acessérios) = 85,0 m;

- nivel do Hquido no reservatério de sucgio (aberto 3 atmosfera) =
2,5 m abaixo do eixe da bomba;

- vazdo da bomba =450 m3h;

- altitude de local de instalagdo = nivel do mar.

Observagao: utilizar a tabela da Fig. 6.8 para o célculo da perda de
carga.
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S8

*

TABELAS DE PERDAS DE PRESSA0
EM TUBULAGOES, CURVAS, YALVULAS E REGISTROS

2.001

OBSERVACAD REFERENTE A TABELA 1.

Fara tubos de aco sem Gosiura, de
aluminio ou pldstico rigido as perdas re-
duzem-55 em ca. 20% (fator 0,8). Estes
trbos porém guands providos de tuntas
rédpidas oferecem maiorss perdas, sendo
preferivel nio aplicar fatbr de rodugio
stbre 4 tabela acima.

Com tubos usados, sdmente se pa-
derd determinar o encrastaments e as
tonsequanies perdas exatas, mediante tes-
te, porém para efsite de cdloule estimativo
patlerd considerar-se um aumento de ca.
3% por ano de uso sbbra os valires da
Tabela 1.

Para z sucgio ndo poderd ser apli-
cado dizmetro de tubo que provogque valp-
cidade excessive da agua e consegliente
falha da bomha (quebra da coluna de vi-
cun). Este limite de velocidade (2 m/seg.)

o5ta cuprasso na tabefa pela linha pronun-
ciada: para a sucgéo ndo podorio ser apli-
cados didmetros cujas perdas estejam
abaixo ou 3 esquerda desta linha,

Por cxemplo: Para vazio de 20 m3ihora -
didmetro minimo para a
sucqdp: 2,1:2"
Paravazan e 200 m3 hora -
didmetro minimo para a
Sucgio: 8" ate.

NOTATMPORTANTE: O3 didmetros des
flanges das bombas hidrdulicas ndg
indicam o8 dismetros dos tuhos de
ELC¢I0 ¢ recalgus a Serem usados,
Estes devem ser escolhidns pela ta-
bela 1, usando-se, quande necessd-
rie, pe¢as redutoras entre a bomba
€ a8 tubulagdes.

PERDAS DE PRESSA0 POR ATRITO EM TURULAGTES

Tabela 1 Walore para tubos noves de ferro fundida ou gatvamizadss
em murtras por 100 m de tibe
vaZAO CIAMETRO NOMINAL

65 B0 100 | @5 | 190 | 200 | 280
a.% 3 4 5 B & 10

0,05
&,05
2.0
013
020 008
2 8
s | a5 | Pana A succAo KAo oa | 3
750 A6 049 0,10
B34 0.50 0,12
10 | & | UTILIZAR 0S VALGRES DEs o | ot | oes
1. 1 1
} | | }
BRI | @ | La0O DA LNHA PRONUNGIADA | saco soe
5 | Joe 1 Ei 4 EX; N P
s 1% | (VELOGIDADE EXCESSIVA NO TUBO) {aon
o 2338 140 8,00
M5 287 i
BO.B anGa O
55,4 3336 200
5,5 166 20
B4 5000 1wy
e ENIA 250
111.8 EGFD 0
126,0 ™5 450
138,7 A34h 600

Fig. 6.8 Tabela de perda de carga em tubulagdes (Fonte: KSB).

[RS8
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SOLUCAQ:
Do Quadro 6.2, para dgua na temperatura de 75°C, retira-se:

p,=3929 kgffm® e v=975kgf/m’.

Jd a equagdo (6.9) estabelece:

2

p\( C
~H, -H, +?”’-'

Y

NPSH, =

-2 |3

No caso presente:
¢, =0 (velocidade da 4gua na superficie do reservatério de sucgzo);
p, = P, (reservatdrio aberto & atmosfera);

onde, pela equacio (6.17), tem-se para instalacio ao nivel do mar:

P = 1033025 = 10330 - - — 10330 kef/m>
0.9 0.9

L) El

De maneira andloga & dedugéo da equagéo (6.18), quando NPSH
= NPSH,, pela condigdo limite de cavitagdo, conclui-se que Hps =H

pSMAx
e a equacgdo (6.9) assume a forma:

Parm P 10330 3929
H,. . = -V _H,-NPSH, =——_="22_125.20=2,06m
POy oy 5 H 975 975

Esta serd a perda de carga méxima admitida, para que ndo ocorra
cavitagio, numa canalizagdo de sucgfo cujo comprimento equivalente
total € de 85,0 m. Como os valores das perdas indicados na tabela da
Fig. 6.8 correspondem a 100 m de canalizagio, fazendo a conversio

da H _  .calculado para este comprimento de tubo, obtém-se:
_ 2,06
(H e ). =100 sog =242

L)
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Pela tabela da Fig. 6.8, para uma vazio de 45 m3h, o valor
imediatamente abaixode 2,42 m ¢ 1,00 m que corresponde ao didmetro
nominal de 5"'(125 mm). Logo, gste € o difmetro comercial minimo da
canalizagfio, para evitar o risco de cavitagio.

6.7 Exercicios propostos

1. Uma das quatro turbinas Francis do aproveitamento hidrelétrico de
Itatba, no rio Jacuf, foi projetada para uma vazio de 153 m%s, quan-
do trabathar sob uma altura de queda de 89,5 m. Durante o seu funci-
onamento o afogamento minimo previsto (altura de sucgiio maxima
negativa) € de 2,5 m, sendo a altitude do nivel de jusanteignal a 94,5
m (acima do nivel do mar). O rendimento total da turbina & de 95%
¢ ela deverd trabalhar acoplada diretamente a um gerador elétrico de

\ 60 Hz. Considerar a temperatura da 4guaigual a 15 °C. Determinar,

| utilizando a equago(6.3) para expressar a relagiio entre o coeficiente

de cavitagio e a velocidade de rotagiio especifica:

a) o ntimero de pdlos do gerador de 60 Hz;

b} a velocidade de rotagio da turbina;

¢) a poténcia no eixo da turbina.

Respostas:

a)p=48pblos; b)n=150rpm=2,51ps; ¢)Pe= 127,5 MW.

2. Uma bomba de 7 estdgios em série foi projetada para Q = 702 m3/
h, H= 210m e n=1185 rpm. Estando esta bomba funcionando em
suas condigGes de projeto e nestas condi¢des succionando dgua na
temperatura de 85°C de um reservatério aberto 4 atmosfera e ao nivel
do mar, calcular a sua altura de sucgfio mdxima, considerando a
velocidade na boca de sucgdio dabombaiguala 4,0 m/s e as perdas
na canalizagdo de suc¢do igual 1,35 m.

© Resposta: Hgpux =-2.9 m (bomba afogada )

3. Um fabricante de turbinas hidrdulicas oferece A venda uma turbina,
garantindo um rendimento total de 75% para uma poténcia de 200
kW, no caso da turbina trabalhar com uma altura de quedade 3,0m e
250 rpm. Se um possivel comprador dispuser de uma altura de queda
de 5,0m e nela quiser instalar a turbina oferecida, determinar;
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a) o tipo de turbina que estd sendo oferecida;

b) a poténcia que serd obtida; .

¢) a velocidade de rotagio com que ird operar;

d) a altura que dever ser instdlada a turbina com relagao ao nivel de
jusante, para que no haja risco de cavitagfo.

Considerar a temperatura d*dgua igual a 15°C, a pressio atmos-
férica no nivel de jusante da instalagio igual a 98,1 kPa e o rendimento da
tirhina invariavel com a variagio da altura de queda.

Respasras:  a) Tipo de turbina: Kaplan ou Hélice (nqA =1993.1);

b) P =430,3 kW, c)n’ =32275 rpm;
d) Hngjx =—1,94 m (instalacfo do tipo afogada).

4. Uma bomba projetada para Q=27ls e n=3000rpm, encontra-se
funcionando no seu ponto de projeto e nesta situagic succionando
dgua na temperatura de 15 °C de um reservatério submetido a pres-
sio atmosférica 98,1 kPa. O mandmetro na admissiio da bomba acu-
sa uma pressio manométrica de — 9,81 kPa e o de descarga, 29,43
kPa. A bomba tem set eixo situado a 0,7 m acima do nivel de suc-
¢&0. Sabendo-se que os mandmetros estdo nivelados, que as canaliza-
¢Oes de admissio e descarga da bomba t8m o mesmo didmetro e des-
prezando a velocidade na boca de sucgfio da bomba, dizer se ha risco
ou nio de cavitagio nesta bomba (justificando pela cilculo) e indicar
0 seu tipo.

Respostas:

a) ndio hd risco de cavitagio perque H_  =4,63 5 > 2 H, =0.7m.
b) a bomba € do tipo axial porque n,= 5236.

5. Uma turbina modeio de 390 mm de diimetro desenvolve 9 kW de
poténcia com um rendimento de 70%, a uma velocidade de 1500 rpm
e sobumaquedade 10 m. Um protdtipo geometricamente semethante,
de 1950 mm de diimetro, operard sob uma queda de 40 m. Que
valores serdo esperados para a velocidade de rotagao e para a poléncia
desta turbina protétipo, levando em considera¢do o efeito de escala
sobre o rendimento. Calcular também a altura de succio maxima desta
turbina, considerando a temperatura d’dguaigual a 20°C e onivel de
jusante situado na mesma cota do nivel do mar.
Respostas: a) n = 600pm=101ps; b) PEp =1993kW; ¢) Hsgmaix =-31m.
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6. Uma bomba centrifuga, operando no seu ponto de projeto, alimenta
um sistema de irriga¢do por aspersio fornecendo uma vazio de 126
I/s. O catdlogo do fabricante da bomba indica para esta vazio um
NPSH, = 7,62 m. Mandmetros instalados na sucgiio e descarga da
bomba, numn mesmo nivel e em canalizages de mesmo didmetro,
indicam, respectivamente, pressdes relativas (manométricas) de
—34,34 kPa e 946,67 kPa. A 4gua no reservatdrio aberto de sucgiio
encontra-se na temperatura de 20°C e o seu nivel estd a 2,0 m abai-
x0 do ¢ixo (horizontal) da bomba. A extremidade da canalizacéio de
descarga, onde estdo instalados os bocais aspersores, esti localizada
a 30 m acima do eixo da bomba e a pressiic na entrada dos bocais &
de 343,35 kPa. Sabendo-se que o didmetro na boca de sucgio (ad-
missdo) da bomba € de 200 mm e que a pressdo atmosférica no local
da instalagio € de 98,1 kPa, pede-se para:

a) dizer se hd risco de cavitagiio nesta instalacdo, justificando a resposta;

b) calcular o coeficiente de cavitagio da bombas

c} calcular a perda de carga na canaliza¢fio de admisséo (sucgio) e na
canalizacdo de descarga (recalque) da bomba;

d) determinar a velocidade de rotagfio aproximada da bomba.

Respostas:

a) Hd risco de cavitacio, pois NPSH = 7,1 m < NPSH, = 7,62 m;

byo = 0,06786;

c)Hm=0,68 m e de= 11,62 m;

d) n= 1774 rpm.
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7
EMPUXOS AXIAL E RADIAL

No projeto dos mancais de uma maquina de fluxo, além dos esfor-
¢os normalmente presentes em outros tipos de maquinas como o peso
da parte rotativa (eixo e rotor), possiveis desbalanceamentos (desequili-
brio radial de massa) e 05 provenientes do tipo de transmisséo de potén-
cia (polia e correia, por exemplo), é necessdrio considerar a ago de
forgas oriundas do desequilibrio de pressdes, tanto de cardter estitico
como dindmico, gerado pelo préprio fluido em escoamento.

Assim, a diferenga de pressfio estética entre a safda e a entrada do
rotor de uma méquina de fluxo, bem como os efeitos dindmicos prove-
nientes da mudanga de dire¢io da corrente fluida ao passar pelo rotor,
podem originar uma forca no sentido axial da mdquina, que serd supor-
tada total ou parcialmente pelos seus mancais. Esta forga, denominada
de empuxo axial (axial thrust), encontra-se normalmente presente nas
miquinas de fluxo de reacio, enquanto, nas maquinas de fluxo de a¢io
ela pode ser naturalmente neutralizada por medidas construtivas, como
acontece nas turbinas hidrdulicas do tipo Pelton.

Nas mdquinas de fluxo com sistema diretor em forma de catxa es-
piral, também chamado de caracol ou voluta, a variagio de pressao ex-
perimentada pelo fluido em escoamento através do sistema diretor pro-
duz uma forga resultante na dire¢ao radial, denominada de empuxo ra-
dial (radial thrust).

Normalmente nula para o ponto de projeto, esta forca pode assumir
valores considerdveis quando se afasta deste ponto, como acontece na
partida de uma bomba centrifuga com o registro de descarga fechado
(vazio nula). O valor deste desequilibrio radial é fun¢fio das dimensdes
do rotor, da pressdo a que se encontra submetido e do grau de afasta-
mento do ponto de projeto da miquina.
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7.1 Empuxo axial em rotores axiais

~

Embora as conclusdes sejam vélidas também para as maquinas de
fluxo motoras, considera-se para a presente andlise o caso de uma md-
quina de fluxo geradora axial (bomba ou ventilador) trabalhando com
um fluido incompressivel.

Para este tipo de médquina, fazendo o balango energético entre 0s
pontos 3 e 6, situados, respectivamente, na entrada e na saida do rotor,
em regides nio perturbadas pelas pés, e desconsiderando as perdas no
sistema diretor, pode-se escrever para a energia especifica de pressdo
estética:

Pe=Ps _y _y_Sem (1.1)
p est 2

p, = pressdo estdtica imediatamente apds ao rotor, em N/m?;

p, = pressdo estética imediatamente antes do rotor, em N/m?;

p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;

Y = energiaespecifica correspondente 4 diferenca de pressio estitica,

em Jkg;
Y = salto energético especifico que ocorre na maquina, em J/kg;
¢, = velocidade absoluta da corrente fluida, j4 uniformizada, apds o
. rotor, em nvs.
¢, = velocidade absoluta da corrente fluida, considerada uniforme,

antes do rotor, em m/s.

Para dreas de entrada e safda iguaise o, =90° tem-se ¢ _ =c¢ .=
¢, ¢, apartir da Fig. 7.1, conclui-se que:

1 _ 2 2 _ .2 2
Cg = Cgpt Cprp =C TC;

Levando esta expressio 4 equagdo 7.1, chega-se a:

2

Y =Y -2

(9]
(=

(7.2)
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Fig. 7.1 Triingulos de velocidades para a entrada ¢ a saida de um gerador axial.

Apiicando aequagio fundamental das maquinas de fluxo geradoras (3.20)
aos pontos 3 e 6 de uma mAaquina axial, sitnados em regides ndo perturbadas
pelas pis, ela se toma vah({la para rotores com urn niimero qualquer de pés.
Neste caso, coma ;=== () 1}, j4 que as linhas de corrente desenvolvem-
se sobre superficies cilindricas com o mesmo eixo da rotar, pode-se escrever
paraumraio r qualquer do rotor:

Ypé =1u (Cuﬁ — Cp ):COI' (Cus “CuB) (73)

Para ¢, =90° (¢ ,=0) e sabendo-se que pela equagiio (4.10) Y =
o Ty VEM!

Y., Y
- . = P
Y,;=orc, . Cu=—=

mr  orm,

Transportando este valor de ¢, para a equagio (7.2), obtém-se:

Y,.=YV -— (7.4)

esl

A diferenca de pressio estitica Ap_, = p, - p, = p Y, atuando
sobre um anel circular elementar de raio r e largura dr (Fig. 7.2) d4
origem & for¢a elementar:

dF, =p Y, 2n r dr
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N

RN

Fig. 7.2 Empuxo axial em rotores axiais.

Integrando esta forca entre os raios, r,, do cube do rotor, e r,, da
extremidade das pds, tem-se o empuxo axial;

E=2np | Y,rdr

est
kil

Substituindo nesta expressio o valor de Y, obtido na equagio
(7.4) e efetuando as operacdes, chega-se a:

F=rnpY|ricor- X & (7.5)
1 e 1 (!)ZT]2 r
h i
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A este empuxo deve-se adicionar a forga F, devida a diferenca de
pressao estatica sobre as duas faces do cubo qué; de maneira aproxima-
da, pode ser estimada como se a for¢a ortunda da diferenca de pressio
estitica p, — p,, calculada para raio r = r. permanecesse constante
sobre toda a face do cubo, ou seja, uniformemente distribuida sobre
uma superficie circular de drea = riz (desconsiderando a drea correspon-
dente & se¢ao do eixo). Desta maneira:

T2 2

B=nrip ¥ 1-—0' (7.6)
‘ 2075 n;

Logo, o empuxo axial total resultante para um rotor axial sera:

FE=F+F=np Y- fz{lnr—°+l]:l (7.7)
S wn; T 2

F = empuxo axial, em N;

massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;

salto energético especifico da maquina de fluxo, em J/kg;

raio externo do rotor, em m;

I, =rtaio interno das pas do rotor, ou, raic do cubo do rotor, em m:

® = velocidade angular de rotagio do rotor, em rd/s:

M, = rendimento hidréulico do rotor.

oD
Il

Para um célculo aproximado do empuxo axial, pode ser utilizada a
férmula indicada por Jorgensen,' que consiste numa simplificacfio da

equacdo (7.7) em favor da seguranca, desprezando o seu termo subtrativo,
Ou seja:

FE=ntlpY (7.8)

' JORGENSEN R., Fan engineering,
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7.2 Empuxo axial em rotores radiais

Para ilustrar a andlise do empuxb axial em rotores radiais, serd uti-
lizado o corte longitudinal do rotor de uma méquina de fluxo geradora
(Fig. 7.3), com admiss#o unilateral (suc¢fio simples).

Fig. 7.3 Empuxo axial em rotores radiais.

Tomando em consideragfo o recinto I, limitado pelo disco diantei-
ro do rotor e a parede da carcaga da maquina, e o recinto IL, situado
entre o disco traseiro do rotor e a carcaga, verifica-se que as regides
destes recintos situadas junto ac didmetro exterior do rotor (labirintos
L, e L,) encontram-se submetidas a uma mesma pressio, que se pode
admitir como igual a pressdio p, existente na saida do rotor.

Encaminhando-se radialmente para o interior dos recintos, no sen-
tido de uma diminuigo do raio, a pressdo vai diminuindo porque o flui-
do contido nos mesmos estd animado por wm movimento rotative, pro-
vocado pelo atrito com os discos dianteiro e traseiro do rotor. Segundo a
hipétese mais freqiientemente utilizada, a velocidade de rotago do fluido
nos recintos I e II € considerada igual 3 metade da velocidade angular
do rotor. Pfleiderer & Petermann® admitem que a velocidade do fluido
pode assumir um valor um pouco menor, cerca de 40% da velocidade

N

PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdquinas de fluxe.
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do rotor, para o recinto IL, e um valor bem maior, cerca de 8¢% da
velocidade do rotor, ou mais, para o recinto I, dependendo da largura
do labirinto L. . :

De acordo com a primeira hipotese, a pressdo nos recintos 1 e II vai
diminuindo por efeito da forga centrifuga segundo uma curva em forma de
pardbola cujo eixo coincide com o eixo de rotagio do rotor. Ou seja, com o
fluido contido nos recintos mencionados girando em bloco com a mesma
velocidade angular (vortice forgado), pode-se escrever:

2 2
pe-p =2 ul-ut)=p 02— (7.9)
2 8

onde:

p, = pressdo na safda do rotor, numa regido referenciada pelo raio
exterior do rotor, r_, uma vez que os pontos 5 e 6 siio considerados
muito proximos, em N/

p = pressdo num ponto genérico de raio r, em N/m?;

p = massa especifica do fluido de trabatho que preenche os recintos
IeIl, em kg/m®;

u, = velocidade tangencial do fluido em um ponto na saida do rotor,
em m/s;
u = velocidade tangencial do fluido em um ponto de raio r, em m/s;
w = velocidade angular de rotag@o do rotor, em rd/s;
T, = raio exterior do rotor, em m;
-1 = raio de um ponto genérico nos recintos considerados, em m.

Por outro lado, a sobrepressdo em um raio qualquer r em relagdo
i pressdo no lado de admisséo do rotor pode ser expressa por:

Ap =p - py={ps — p:)~{ps —P) (7.10)
onde:
Ap = diferenga de presso entre um raio genérico, r, nos recintos I e
I1, e a pressio na boca de admissio do rotor, em N/m?;
P, = pressio na boca de admiss&o do rotor, em N/m?

Substituindo, na equagdo (7.10), as diferengas de pressdop, - p, €
P, — P pelos seus valores nas equagdes (7.1) e (7.9), chega-se a:
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2
Ap = p (Yest - 0)2 2 ) ~.‘ (711)

Aplicando esta diferenca dé pressic sobre uma coroa circular ele-
mentar compreendida pelas circunferéncias de raios r ¢ r +dr surge a
for¢a elementar:

dF = 2mrdr Ap

Como supde-se as mesmas condigbes para ambos os lados do rotor,
estas forgas contrapdem-se e anulam-se, exceto para a superficie anular
compreendida pelos raios r,, do labirinto de vedagio L, e o raio do .
eixo, r, . A forga resultante, F,, serd entdo obtida pela integracio:

r=J,

R
"eixodF:-['l' 2‘H:rdrAp_Jl2“rp(Y'csl_(‘,‘)zr5 Sr ]dr

Teing

ou ainda;

i eino

F=npl’-c2 )Y, - % +°1“’—;(r.2 + 12 )} (7.12)

r,= D, /2 = raio do labirinto, L., de vedac8o entre a parede externa da
boca de succio do rotor e a carcaga da maquina, em m;
r..=4d./2 = raiodo eixo do rotor, incluindo possiveis luvas de protegio,
em m;
cl-el :
Y=Y - =—= - diferenga de energia de pressio estitica entre a
safda e a entrada do rotor de uma mdquina de

fluxo geradora radial, em J/kg.

Contrapondo-se & forga F, e atuando na boca de sucgdo do rotor,
existe uma for¢a F, oriunda da mudanga brusca de diregio que o fluido
sofre na entrada do rotor, ao passar de wna diregéo axial para uma diregio
radial. Pelo teorema do impulso ou da quantidade de movimento, esta
for¢a pode ser expressa por:

E=pQc, (7.13)
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onde:
p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/im®;
Q = vazfio gue entra no rotor, em m/s;

¢, = velocidade do fluido na boca de admissio ou sucgio do rotor, em m/s.

H

Normalmente, a forga F,, dirigida contra a boca de sucgiio dorotor,
¢ muito maior que a F,, 0 que ndo acontece entrefanto no caso dos
ventiladores de baixa pressio, no qual o valor desta Gltima ¢ bastante
significativo.

O empuxo axial resultante para uma mdquina de fluxo radial pode,
entdo, ser calculado pela expresséo: '

F =i(f-F) (7.14)
onde:
F. = empuxo axial resultante de uma méquina de fluxo radial, em N;
i = ndmero de estigios da méquina de fluxo, adimensional.

Para maquinas de eixo vertical, deve-se, ainda, levar em conta O
peso proprio das partes girantes para o célculo dos mancais.

7.3 Compensaciio do empuxo axial em rotores radiais

O projeto de mancais axiais para suportar todo 0 empuxo que atua
sobre um rotor radial poderd, em muitos casos, levar a superficies de
apoio de grandes dimensies, com £normes perdas por atrito. Além de
anticcondmica, esta solugdo implicard na diminuicdo do rendimento
mecanico da méaguina. Isto faz com que se busque formas construtivas
para reduzir ou eliminar este empuxo nas maquinas de fluxo por meio
de forcas hidraulicas, tomando cuidado para que estas medidas ndo provo-
quem uma redugdo inaceitdvel do rendimento toial.

No caso de mdquinas de fluxo geradoras radiais com velocidade de
rotacio especifica elevada que operam com vazdes médias e altas, a
compensacio do empuxo axial (balancing axial thrust) pode ser obtida
com a utilizacio de rotores de dupla sucgio (admissdo bilateral) (Fig.
7.4). Em se tratando de miquinas de virios estagios, pares de rotores
iguais podem ser instalados, sobre 0 mesmo eixo, com admissdes opos-
tas. A medida que aumenta o niimero de esidgios, no entanto, esta solugio
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deixa de apresentar vantagens, diante da complexidade crescente da
construgdo dos canais de comunicagio entre os.diversos rotores.

Fig. 7.4 Rotor de dupla sucgio ou admissio bilateral.

Embora os rotores de dupla sucgfio sejam simétricos, € inevitivel
que, durante a vida dtil da mdquina, ocorram pequenas diferengas de
vazdo entre cada uma das bocas de admissgo, desvios na centralizagio
dos rotores, ou desgastes diferenciados nos labirintos de vedagéo, com
um conseqiiente desequilibrio axial. Para levar em conta estas eventua-
lidades, Tedeschi’ aconselha calcular o empuxo total como sc a maqui-
na fosse de sucgdo simples (rotor de admissdo unilateral) e prever um
empuxo axial residual igual a 10% do calculado.

Nas maquinas de fluxo de sucgfio simples, o sistema mais comum
para a compensacdo do empuxo axial é a construgfio de labirintos equi-
valentes nos deis lados do rotor (Fig. 7.5), em conjunto com furos exe-
cutados no disco traseiro, se possivel com os bordos arredondados na
extremidade em contato com o recinto formado por este disco e a carca-
¢a da mdquina {cdmara de compensacfo), colocando em comunicago
este recinto com a boca de succdo do rotor. Esta comunicagio também
pode ser feita através de um conduto exterior, que apresenta como van-
tagem sobre os orificios de compensacio o fato de néo produzirem, como
estes, um fluxe de retorno em oposi¢io ao fluxo principal na boca de
sucgdo do rotor, que provoca distirbios do escoamento nesta regifio. A
compensagio do empuxo axial por este método nunca é completa, sen-
do aconselhédvel, segundo Tedeschi,* admitir-se um empuxo axial resi-
dual da ordem de 20% do empuxo total, para o cdlculo dos mancais.

' TEDESCHI, P. Proyecto de midquinas.
* Ibidem.
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Deve ser ainda observado que o empuxo axial varia para vazdes dife-
rentes da nominal (vazio de projeto), normalmente aumentando para
vazdes menores ¢ diminuindo para vazdes maiores que a nominal.

_Labirintos
equivalentes

SIS PSS IAL

2

_ Fure de
compensagio

e pr s,

'r
’//.-

Fig. 7.5 Compensagiio do empuxo axial por labirintos equivalentss e furo de
compensagio.

Uma outra forma de compensagio para rotores de admisséo unila-
teral, considerada por Stepanoff® mais barata e mais efetiva que a ante-
tior, & a colocagiio de nervuras radiais (normalimente em nimero de 4a
6) na face dorsal do disco traseiro do rotor (Fig. 7.6). Estas nervuras
aumentam o arraste do fluido contido no recinto II (cimara de compen-
saciio), aumentando a sua velocidade angular até valores préximos da
velocidade do rotor e reduzindo, ainda mais, a pressdo no dorso do rotor,
de acordo com a equagio (7.9). Como a pressio no recinto I permanece
inalterada, pode-se alcangar o equilibrio total do empuxo, sem as per-
das por fuga inerentes ao uso de labirintos de vedacio equivalenies e
furos de compensagio, mas com um consumo adicional de poténcia e
perdas suplementares por atrito de disco. Esta disposi¢io construtiva
requer bastante cuidado quanto 2 centralizagio do rotor com relacdo ao
plano de simetria axial do sistema diretor da maquina ¢ exige que a face
da carcaca préxima s nervuras seja usinada e plana.

5 STEPANOFFE, A. J. Centrifugal and axial pumps.
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Fig. 7.6 Compensagio do empuxo axial pela colocagio de nervuras radiais no dorso
do rotor.

Para o calculo do didmetro exterior das nervuras, D, (Fig. 7.6),
pode-se indicar uma formula baseada nos estudos de Stepanoff:®

D, - \/(M _ d;] 7.15)
p 41

onde:

D, = didmetro exterior das nervuras, em m;

F, =empuxo axial a ser equilibrado, em N;

p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m®;

d, =didmetro do eixo do rotor ou da luva de protecio (se existir), em m;

®” = velocidade angular supostamente adquirida pelo fluido por
efeito das nervuras, em rad/s.

A velocidade angular @ pode ser calculada de maneira aproximada
por:

o @ (1 N 3) (7.16)
2 8

onde:

w = velocidade angular do rotor, em rad/s;

t largura das nervuras, em m;

s = largura total da cAmara de compensagio (recinto II), em m.

* Tbidem.
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Em méquinas de vérios estdgios (multicelulares), a compensagio
do empuxo pode-se verificar de varias formas: montando em série varios
rotores equilibrados individualmente, dividindo os estdgios em dois gru-
pos iguais e reciprocamente opostos, ou usando um tnico disco ou iam-
bor de compensagido para todos 0s estigios.

A utilizagio de um tinico disco de compensacdo (balancing disk)
permite a compensagio total do empuxo axial em uma bomba centrifu-
ga multicelular (Fig. 7.7). Bste disco é colocado ap6s o dltimo estigio,
solidamente ligado ao eixo da méquina e sujeito a presséo produzida
peto dltimo rotor da bomba. O seu didmetro deve ser suficientemente

“grande para que a pressdo existente entre o \ltimo rotor € o disco de -

compensacio provogque uma forga que equilibre o empuxo axial total
do conjunto de rotores.

Y
1
I N Ls
N 2 i‘::n::nlqm
NE

N

=%

Fig. 7.7 Compensagio do empuxo axial em bomba multicelular pela utilizagdo de um
disco de compensagio.

A cimara de compensagiio ITI (Fig. 7.7) estd em comunicagédo di-
reta com a saida do dltimo rotor através do labirinto L., consequente-
mente, recebendo uma pressao um pouco inferior & pressdo de recalque
da bomba e com a sucgio da bomba através do labirinto L, Como o
eixo fica livre para se movimentar na diregdio axial, quando o empuxo
axial aumenta por uma causa qualguer, o conjunto eixo/disco de com-
pensaciio desloca-se para a esquerda. Com isto, a folga axial no labirin-
to L, diminui e a pressdo na cmara de compensacdo (recinto III) au-
mcnta restabelecendo o equilibrio primitivo com um pequeno deslo-
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camento axial do conjunio mével para a direita. A mesma compensagio
ocorre, porém em seqiiéncia inversa, quando o empuxo diminui.

Os deslocamentos axiais que as partes méveis sofrem ao buscar o
equilibrio siio da ordem de grandeZa de centésimos de milimetro, pou-
co alterando o alinhamento dos eixos de simetria dos rotores e dos
difusores (sistemas diretores) e permitindo a passagem do fluido enire
rotor e sistema diretor sein maiores turbuléncias. Estes deslocamentos
impedem, no entanto, 0 emprego de mancais axiais rigidos. No caso da
utilizagdo de mancais do tipo axial, mancais de escora, eles devem ser
de construgdo eldstica, suportados por molas ligadas i carcaca.

O empuxo axial também se encontra presente & com maior intensi-
dade nos rotores abertos. Nestes, a inexisténcia do disco dianteiro faz
com que a pressdo sobre o disco traseiro seja apenas parcialmente com-
pensada pela pressdo no interior do rotor. Em méquinas pequenas, o
empuxo axial resultante pode ser totalmente absorvido por mancais de
escora. Ji para mdquinas de maior porte, € necessério a utilizacdo de
outros procedimentos, como o emprego de nervuras no dorso do rotor,
ou, a remogdo total ou parcial do disco traseiro, procedimento usual em
rotores de bombas para o transporte de materiais fibrosos. Este procedi-
mento além de reduzir o empuxo axial auxilia na autolimpeza dos rotores.

7.4 Empuxo radial

O sistema diretor em forma de caixa espiral ou voluta (voluze ou
scroll), usualmente empregado em bombas ¢ ventiladores, € projetado
de maneira a coletar o fluido proveniente do rotor e conduzi-lo até a
boca de descarga da maquina.

O ponto inicial da espiral, usualmente denominado de lingiieta
(volute tongue), deve sitnar-se a uma certa distincia com relagfo 4 peri-
feria do rotor, varidvel de acordo com a velocidade de rotac#o especifi-
ca da méquina, de maneira a evitar fendmenos vibratérios que podem
gerar ruidos e queda de rendimento.

A partir deste ponto inicial, a se¢fio da espiral deve crescer unifor-
memente de maneira a manter constante a velocidade e a pressdo ao
captar uma vazio crescente de fluido que sai do rotor 4 medida que
aumenta a trajetdria angular percorrida no tragado da voluta. Esta forma
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de construgio faz com que se produza um equilibrio das forgas radiais
gue agem sobre o rotor ao longo de toda a sua periferia.

O equilibrio, no entanto, é rpmpido quando a vazdo se afasta do seu
valor de projeto (vazao nominal). Neste caso, tanto para vazdes maiores
que a de projeto, como menores, surgem variagdes na distribuicfio de
pressdes ao longo da voluta, dande origem ao denominado empuxo
radial (radial thrust).

Para vazdes inferiores 4 nominal, esta forca (empuxo radial) diri-
ge-se contra o quadrante inicial do tragado da espiral, fazendo um dngu-
lo préximo a 90° com relagio ao raio que passa pela linglieta da voluta.
Quando a vazao assume valores maiores gue o nominal, ha uma varia-
¢io brusca do sentido da forga correspondente ao empuxo radial gue
sofre um giro de quase 180° (Fig. 7.8).

Fr(Q<Qu)

Fr (Q>Qu)
Fig. 7.8 Empuxo radial em méaquina de fluxo geradora com sistema diretor de caixa
espiral.

Para o cdlculo do empuxo radial, Stepanoff 7, indica a seguinte ex-
pressio:

F=K, pYD; b, (7.17)

7 Ihidem.
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F = empuxo radial, em N; ..
p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?;
Y = salto energético ou trabalho especifico da méquina de fluxo, em

Jkg;
D, = didmetro de safda do rotor, em m;
b, = largura de safda do rotor, incluindo a espessura das paredes dos

discos, em m;
K = coeficiente adimensional que varia com a vazdo recalcada.

O valor de K_ pode ser calculado pela férmula experimental:

2

K, =036 1 - Q (7.18)

n

onde:
QQ = vazdo recalcada pela maquina, em m?¥s;
Q_ = vaziio nominal ou de projeto da mdquina, em m*/s.

Come o valor do empuxo radial tem implicacdes tanto no célculo
da flecha midxima do eixo que sustenta o rotor (conseqiientemente, so-
bre o valor da folga radial dos labirintos de vedagiio entre as partes rota-
tivas e a carcaca da mdquina), como sobre os mancais, Tedeschi® pro-
pOe os seguintes valores:

— para o cédlculo da deflex&o maxima do eixo: K = 0,4 a 0,5,
— para o célculo dos mancais: K, = 0,20 a 0,25.

Para a eliminagfio ou atenvagio dos efeitos do empuxo radial, re-
comenda-se o uso de sistema diretor com pds, embora o seu custo seja
mais elevado, ou a construgdo do difusor com espiral dupla (Fig. 7.9).
Com a mesma finalidade, deve ser evitada a operacio prolongada de
miquina com vazio muito inferior ou superior & nominal,

¥ TEDESCHL P. Proyecio de Mdguinas.
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Fig. 7.9 Compensagio do empuxo radial pelo uso de espiral dupla,
7.5 Exercicios resclvidos

I. Uma bomba axial, projetada para H=4,0m, Q=3,3 m%s, p =1000
kg/m® e n= 390 rpm, possui as seguintes caracteristicas: D =1.0m
(didmetro exterior do rotor); D. =0,44 m (didmetro do cubo do rotor);
n,=0,86: 1, =0,78. Sendo o peso doeixo G = 3286 N ¢opesodo
rotor G =2433 N, calcular a poténcia 10 €ix0 € 0 esforgo axial
suportado por um mancal axial autocompensador de rolos, quando a
bomba for instalada com o eixo na posigio vertical e estiver operando
nas condigdes de projeto. Fazer o cdlculo do empuxo axial pela equacio
completa (7.7) e pela férmula simplificada (7.8).

SOLUCAO:
Determinacio do salto energético especifico disponivel da bomba:

Y=g.H=981.4,0=39,24 J/kg
Célculo da poténcia no eixo (equagio 4.31):

_pQY _1000.33.39,24

=166,02kW (Resposta a)

m, 0,78
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Cilculo do empuxo axial pela equagiio (7.7):

w=2ﬂ'n=2n'390:40,84rad/s; re:D°:1’ —05m:
60 60 : 2
=20 oo
2 2

E =z .p.Y]:rf —%(mr—“ +1}]
[ 11 ., 2

1
E = 7[.1000.39,24[0,52 -39 (m 0.5 +—]]

40,842.086% 022 2

F, ==.1000.39,24 (0,25—0,042) = 25638,95 N =25,64 kKN

a

Cdlculo do empuxo axial pela equag@o simplificada (7.8):

F =z .1’ p.Y =n.0,5°.1000.39,24 = 30819,02 N =30,82kN

Para maquinas de eixo vertical, o mancal axial devera suportar o
peso préprio das partes girantes, além do empuxo axial. Logo, o esforgo
total suportado pelo mancal axial da bomba sera:

— no caso do uso da equagdo (7.7):
F =G_ +G__+F = 3286+ 2453 +25638 95 =3137795N ..

eixo trotor

=31,38 kN (Resposta b);

— 1o caso do uso da equagdo (7.8):
F, = 3286 + 2453 + 30819,02 = 36558,02 N ..
F =36356kN (Resposta c).

2.Um ventilador centrifugo que possui o sistema diretor de saida em
forma de caixa espiral (voluta) apresenta as seguintes caracteristicas:
Ap =1471,5Pa; Ap_=981Pa; Q=75 m3/s; n= 1000 rpm; D, =
890 mm; b, = 190 mm (incluindo a espessura das paredes dos discos);
D, (difmetro do labirinto de vedagfio) = D, (didmetro da boca de sucglio
do rotor) = 600 mm; d_ (didmetro do eixo) = 60 mm; 1, = 0,67.
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Considerando sna operagio com ar de massa especifica p = 1,2 kg/m’,
determinar os esforgos sobre 08 mancais, provenientes do empuxo axial
e do empuxo radial, calculando também a poténcia consumida no eixo.

SOLUCAQ:
Calculo da energia de pressio estitica:

— Apusl 7?_8_1

Y., = =817,5Jkg
P 1,2
. 2.mn _ 2. 71000 = 104,72 rad/s
60
D
U; =0.T; = Tﬁ =104,72 0’289 = 46,6 m/s
i :H:%:o,:am e T, =d—e=%=0,03m
2 2 2 2

Pela equacio (7.12):
2

R (7t V-2 )

2 2
F =r.1,2(0.3* - 0,03 )[817‘5_ 46,67 104,72

(0,37 +0,03 )} .
F, =#.1,2.0,0891(817,5— 271,445 + 62,302) = 204,35 N

A velocidade na boca de sucgfio do rotor pode ser calculada por:

_ 4.Q2 = 4TS 6 53mis
nD; m06”

T3

Levando este valor na equacio (7.13):
F, =pQc, =12752653=23877N
Logo, 0 empuxo axial resultante (equacio 7.14) &

F,=F —F,=204,35-238,77=- 3442 N (Resposta a)
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O valor negativo, neste caso, significa que o empuxo axial resultante
iem o mesmo sentido da corrente de ar que ingressa no rotor do ventilador,
ou seja, ¢ mesmo sentido da forga F | '

Como o ventilador apresenta sistema diretor de saida em forma de
caixa espiral isto dd origem a um empuxo radial que pode ser calculado
pela equagdo (7.17);

FE =K.,pYD,b,

onde, j4 que se trata do cdleulo dos esforgos sobre os mancais, adotar-
se-& K =0,25 (para o célculo da deflexdo méxima do eixo seria adotado
o valor K =0,5). Logo:

Ap, _ 14715
P 1,2
F =0,25.1,2.1226,25.0,89.019 = 62,22 N (Resposta b)

Y = =1226,25 Vkg

A poténcia consumida no eixo serd:

p—PQY _2Ap Q 71575 1 0mnw=1647kW
n, n, 0,67 (Resposta ¢)

3. Uma das turbinas Francis de Ttaipu apresenta as seguintes caracteris-
ticas de projeto: H=118,4m; Q =645 m*/s; D, =8,65 m; r, (raio do
labirinto de vedagdo); r, = 1,85 m; p = 1000 kg/m? (massa especifica
da dgua) e 1, =0,95. A turbina possui eixo vertical e os pesos das
partes giratorias a serem suportados pelo mancal de escora sdo 0s
seguintes: G, ,=2793,85kN; Grg (peso dorotor do gerador) = 17265,6
kN; G_  (peso do rotor da turbina) = 2893,95 kN. Supondo que a
turbina apresente um grau de reagdoreal, p_ =0,5 ¢um coeficiente
de velocidade de saida K, =0,22, calcular o esforgo axial total a ser
suportado pelo mancat de escora da turbina e a poténcia produzida no
seu eixo,

SOLUCAO:
Para o cdlculo do empuxo axial, podem ser utilizadas as equagdes
{7.12) e (7.13), substituindo u, por u, e ¢, por ¢, (desprezando a
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espessura das pés), por se tratar de maquina de fluxo motora de fluxo
centripeto. A equaciio (7.12) transforma-se entde em:

2
E =rp (ri2 - rczixr) )[chl - u?: + % (ri2 + rﬂz'lm )}

onde:

N D,n =.8,65923
60 60
" 2n.n 22923
60 60
e, pela equacio (4.35)
Apcsl Y
= p = 25t
P rea Y Y
Como Y=gH=9,81.1184=1161,5I/kg, vem:
Y, =0,5.1161,5 =580,75 J/kg

=41,8m/s

=9,67 rad/s

Yest = prcal Y .

Logo, voltando & equacdo do empuxo axial;

2 2
E =7r.1000(3,52 _ 1,85 )[580’75_41%-’-9,16; (3,52 +1,85° ):,

F, =12588,71kN

L

Pela definicdo de coeficiente de velocidade {Eq. 5.44), chega-se a:

c
K., = J;T ooy =K V2. =0,22J2.11615 = 10,6 mvs

E, a partir da equagdo (7.13):

E, =p.Qc; =1000.645.10,6 = 6837 kN

F, =F —F, =12588,71- 6837 = 5751,71 kN
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O esforgo axial total a ser suportado pelo mancal de escora serd
entao: x

F =G, +G__+ Grg +F = 279585 +2893,95 4 172656+ 5751,71 -,
F_ =28707,11 kN = 28,71 MN = 2926 toneladas (Resposta a);

E, a poténcia gerada no eixo da turbina (Eq. 4.30) &:

P, = p.Q.Y 1, =1000.645.1161,5.0,95=711709,13kW ..
P, =711,71IMW (Resposta b)

7.6 Exercicios propostos

1. Uma bomba centrifuga multicelular de 5 estigios opera com dgua de
 massa especifica p = 1000 kg/m’, recalcando 5,35 Vs a 150 m de
elevacdo manométrica, com rendimento total de 56,8%. O didmetro
do eixo da bomba é 34 mm e gira a uma velocidade de rotagio de
3520 rpm. Os rotores da bomba possuem didmetro de safda, D, =134
mm, ¢ didmetro do labirinto de vedagio, D, =72 mm. As velocidades
de entrada e saida do fluido no rotor sdo, respectivamente, ¢, = 2,91
m/s e ¢, = 16,44 m/s. Calcular o empuxo axial e a poténcia no eixo
da bomba.
Respostas: a)F_=1513,4N; b)P, =13,86 kW.

2. Calcular  empuxo axial e 0 empuxo radial atuantes sobre 0s mancais
de um ventilador centrifugo com sistema diretor de caixa espiral que
possui as seguintes caracteristicas: Q = 12 ms; Ap, = 725,94 Pa;
Ap,_ =588,60Pa; D =D =9%00mm; D, = 1370 mm; b, =346 mm
(incluindo a espessura das paredes dos discos);d =90 mm e n=
430 rpm. O ventilador trabalha com ar de massa especifica igual a
1,2 kg/m®.

Respostas: a)F =2886N; b)F =§6,03 N.
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3. Os valores de projeto de uma bomba centrifuga para irrigagio por
aspersdo indicam: H =100 m; Q=454 m%h; == 1780 rpm; D, =500
mm; b, = 20 mm; e, (espessura dos discos dianteiro e trasc:ro do
rotor) = 6mm D, (dlametro do labirinto de vedagio) =230 mm; d_=
60 mm; c,=6,2 m/s ¢, = 20,0 m/s. Sabendo que a bomba possui uma
voluta como sistema dIICtOI’ de saida e admitindo que o sistema de
compensagio do empuxo axial deixe um valor residual de 20% do
empuxo total, calcular os esfor¢os axial e radial sobre 0s mancais,
provenientes dos desequilibrios hidréulicos, quando a bomba operar
com dgua de massa especifica de 1000 kg/m®.

Respostas: a) F_ = 4176 N; b) F =3924 N

4. O rotor de um ventilador axial projetado para insuflar 9 m3/s de ar
com massa especfficade 1,2 kg/n?’, produzindo a diferenca de pressio
total de 530 Pa entre sua admissio e descarga, tem como pardmetros
construtivos D =910 mm; D, =404 mm e n = 1450 rpm. Sabendo
que a poténcia consum1da no eixo é 7,3kW esupondo n =0,93, n_
= 1,00, n_=0,95, calcular o empuxo axial que atua sobre seu rotor.
Resposta: F =268,28 N







g
CARACTERISTICAS DE FUNCIONAMENTO DE
TUrBINAS HIDRAULICAS

A capacidade instalada para geragfo de energia elétrica por meio de
centrais hidrelétricas, no Brasil, em 2004, era de 69000 MW, com uma
produgiio anual de 320800 GWh (1 GWh=3,6.10"2J), 0 que representava
82,8% daenergia total gerada no pafs. Os recentes levantamentos dos re-
curses hidricos estimarn o potencial hidrelétrico brasileiro em 263000 MW,
o que revela a grande importincia deste tipo de energia para o crescimento
econdmico da nagio, principalmente tratando-se de uma forma de energia
de baixo impacto ambiental quando cornparada a cutras formas de obten-
¢dode energia, como as centrais alimentadas por combustiveis fésseis e as
centrais nucleares.

No entanto, praticamente todos os métodos de obtencio de energia
alteram, prejudicam ou ameagam o meio ambiente. Mesmo as centrais de
energia edlica, que aproveitam uma fonte de energia renovivel, acabam por
afetar a paisagem do local onde se encontram instaladas. Portanto, ac se
projetar um aproveitamento de energia hidriutica, também uma fonte
energética renovvel, niio se pode deixar de levar em consideragio, junto
com os aspectos de cardter técnico e econdmico, as relagdes ecoldgicas
totais e as conseqiiéncias sociais do projeto,

Segundo Michels,' o potencial disponivel para a construggo de grandes
cenltrais, no Brasil, estd praticamente esgostado. Restam os grandes aprovei-
tamentos da regidio Amazdnica, com um alto custo para o guilowatt instatado
(complexidade e custo das obras de construgéo civil elevados) e inundagiio
de grandes éreas florestais ou agricolas. Além das consegiiéncias sociais e
ecologicas, os préprios componentes metdlicos das centrais podem ser afe-
tados por gases corrosivos provenientes da decomposi¢io do material vege-
tal inundado.

' MICHELS, A., Sistewmdtica para implaniagio e avalingda do funcionamento de microusinas
hidrelétricas no interior do Rio Grande do Sul.
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Uma das alternativas para este cendrio € a viabilizagto de pequenos
aproveitamentos hidroenergéticos, de baixo custo, reduzido impacto ambiental,
gue, em sistemas isolados ou interligados, podem se tornar altamente vanta-
josos, principalmente para o desefivolvimento do meio rural.

Neste capitulo, serdo tratados os componentes das centrais hidrelétri-
cas, particularmente das turbinas hidraulicas (macuinas de fluxo motoras),
com énfase no estudo das suas curvas caracteristicas de funcionamento, cha-
mando atenciio para os tipos que sfo utilizados em micro e minicentrais.
Atualmente, virios fabricantes tém desenvolvido séries normalizadas de
miniturbinas compactas, que reduzem os custos e 0s tempos de fabricagiio e
permitem uma rapida entrada em operagiio da central.

Mesmo enfatizando o uso das turbinas em centrais hidrelétricas é im-
portante salientar a utilizac#o, cada vez maior, de turbinas ou de bombas
funcionando como turbinas, como recuperadoras de energia em processos
que exigem elevadas pressdes, como os das torres de lavagem de gas em
instalagdes petroliferas. Para a redugiio de pressio na saida do processo,
sao utilizadas turbinas em lugar de vdlvulas de estrangulamento. A energia
elétrica, assim gerada, pode ser reutilizada pelo sistema com vantagens do
ponto de vista econfimico e ecologico.

8.1 Centrais hidrelétricas

A energia hidraulica encontra-se nos mares, rios e arroios, sob forma

potencial ou cinética, e pode ser transformada em trabalho (til por meio das
centrais hidrelétricas (hydroeletric power plants). Mediante a utilizagio

de desniveis naturais ou criados artificialmente, estas centrais aproveitam a
energia contida num curso & agua que, de outra forma, seria perdida por
atrito comn a rugosidade do leito do rio, em redemoinhos, meandros, ou mes-
mao no arraste de pedra e areia.

As centrais com turbinas hidriulicas sfo classificadas pela Eletrobras?,
de acordo com sua poténcia, em:

—microcentrais: P< 100 kW;

—minicentrais: P= 100 a 1000 kW;

~pequenas centrais: P= 1000 a 30000 kW;

2 ELETROBRAS, Diretrizes para estudos ¢ projetos de pegitenas centrais hidrelétricas.
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—médias centrais: P =30000 a 100000 kW;
— grandes centrais: P> 100000 kW, -

Uma central hidrelétrica (Fig. 8.1), seralmente, € constituida de uma
barragem (dam) que tem por finalidade ¢ aumento do desnivel de um rio
para produzir uma queda, a criagfo de v grande reservatdrio capaz de
regularizar as vazdes o, simplesmente, o levantamento do nivel d’dgua para
possibilitar a entrada da 4gua num canal, num tinel, numa tubulagio adutora
ou nuim conduto forgado.

— Barmgem Chaminé de equilibon
"__é;di 350 m —
— 5 - A
Tom: Cenduto forgado i
LI’:’igu:Jw ¥ f/_ (de ace) :
NI S S SO SR NN,
B e L % Tubulagiio de baixa

=] pressio (de PVCh E

o -

i

pad

I
Casa de forga o

Turbina Pelten l

Fig. 8.1 Minicentral hidrelétrica do Parque das Cachoeiras, Sdc Francisco de Paula,
RS.

Atomada d’agua (infake), que tem por finalidade captar e permitir o
acesso da dgua a tubulagdo que a conduzird & turbina, normalmente, inclui
grades para impedir a entrada de troncos de madegiras, galhos de drvores, ou
quaisquer outros corpos estranhos transportados pelo curso d’dgua e gue
possam danificar as turbinas; comportas de servigo, para impedir a entrada
dadgua, em caso de revisfio ou consertos; e comporias de emergéncia
(sfop-logs) para o fechamento da tomada d”4gua no caso de manutenciio da
comporta de servigo.

A dgna € conduzida até a casa de forca (power house), onde se
encontram instalados a turbina e o gerador, por uma tubulagdo submeti-
da a pressao interna, chamada de conduto forcado (penstok), ou por
um canal aberto. Em instala¢des de grande altura de queda e grandes
disténcias entre a tomada d’dgua e a casa de forga, o trecho de baixa
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pressdo da tubulagdo € separado do trecho submetido & pressdo mais
elevada (maior declividade) por um reservatorip denominado de cha-
miné de equilibrio (stand-pipe). A chaminé de equilibrio tem dupla
finalidade: impedir que a onda dé sobrepressio provocada pelo golpe de
arfete se propague pelo trecho de baixa pressdo da tubulagdo (construido
com materia! menos resistente e de menor custo) e fornecer um répido
suptimento de 4gua 2 turbina no caso de um brusco aumento da carga
dos geradores. Nas micro e minicentrais hidrelétricas, onde a alimenta-
¢do do conduto forgado muitas vezes se realiza por meio de canais de
superficie livre, a chaminé de equilibrio ¢ substituida pela chamada ci-
mara de carga, constituida por uma expanséo da extremidade do canal
de maneira a formar um pequeno reservatério, conectado i extremidade
superior do condute forgado.

Ap6s acionar a turbina, a dgua é restituida a um canal de fuga ou &
calha natural do rio, diretamente, no caso das furbinas Pelton, ou por
meio de wmna tubulagéo de descarga em forma de difusor, designada de
tubo de sucgiio (draft tube), no caso das turbinas de reagéo. Quando o
tubo de succio é empregado, a altura de queda bruta da central ou altura
de queda geométrica, H, € medida entre a cota do nivel de montante
(nivel d’dgua na barragem) e a cota correspondente ao nivel de jusante
(nivel no canal de fuga). J4 no caso das turbinas Pelton, a altura de
queda bruta corresponde a diferenca de cota entre o nivel de montante e
o ponto onde o eixo do jato, que sai do injetor, é tangente a uma circun-

. feréncia com centro ne eixo do rotor.

A altura de queda disponivel ou salto energético especifico forne-

cido 3 turbina, expressa em altura de coluna d’agua, H, € calculada por:

H=H_- Hp (8.1
onde:
H = altura de queda disponivel, em m;
H, = altura de queda geoméirica, em m,;
H_ = perdade cargana tubulagdo ou perda de energia por atrito da dgua

com as paredes da tubulacio, em m.
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8.2 Golpe de arfete e regulagem das turbinas hidriulicas

Chama-se golpe de ariete (water hammer) a elevag@o ou redugio
brusca de pressio que ocorre no escoamento varidvel produzido pela
interrup¢do brusca do escoamento de um liguido e na qual é importante
considerar ndo s6 a compressibilidade do liquido (considerado como
um fluido incompressivel na quase totalidade das aplicaces em hidriu-
lica) como também a deformabilidade das paredes da canalizagio que o
conduz. H4 uma conversfo da energia de velocidade da corrente liguida
estancada em energia de pressio que, por sua vez, se transforma em.
trabalho de deformacdo da canalizagiio e do liquido em escoamento.

No caso das instalagdes de bombeamento, esta brusca interrupgao
do escoamento € normalmente causada pelo fechamento rdpido de val-
vulas ou pelo subito desligamento do motor de acionamento da bomba,
por erro de operacdo ou avaria do sistema de alimentago de energia.

Jd nas turbinas hidriulicas, o escoamento varifivel € causado pela alte-
ra¢do da vazio absorvida pela turbina, na partida e na parada, ou, durante a
operacéo, pela necessidade de adaptar a poténcia gerada pela turbina & de-
manda do sistema elétrico que o seu gerador estd alimentando. A variagio
da vazio € comandada pelo regulador de velocidade, que atua sobre o siste-
ma diretor da turbina, alterando o seu grau de abertura, de maneira a manter
praticamente constante a rota¢fio do conjunto turbina-gerador e, conseqiien-
temente, a freqliéncia da corrente elétrica gerada.

O golpe de arfete produzido atuard em ondas alternadas de sobre-
pressdo e depressdo ac longo do conduto forcado da central hidrelétrica,
decrescendo em intensidade ao longo do tempo, até o amortecimento
total, devido & dissipac@io de energia por atrito na tubulagio, no reserva-
tdrio formado pela barragem, ou na chaminé de equilibrio.

Para o dimensionamento estrutural das tubulagdes e acessérios, e, para
a determinacdo dos niveis extremos de oscilagio do nivel d’dgua nas cha-
minés de equilibrio, torna-se extremamente importante a determinagio das
pressdes extremas (positivas ou negativas) atingidas durante o fendmeno
do golpe de arfete. Uma das expressdes mais utilizadas para o cilculo da
sobrepressdo maxima em razéio do golpe de arfete em um conduto forgado,
¢ a conhecida formula de Michaud citada por Quintela:®

* QUINTELA, A, C., Hidrdulica.
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AH = - — "o £ (82)

onde:

AH = sobrepressio provocada pelo golpe de arfete, expressa em metros
de coluna d’dgua;

L =comprimento do conduto forcado, em m;

¢, =velocidade de escoamento da dgua, anies de comegar o
fechamento, em m/s;

g = aceleragio da gravidade, em m/s?;

t.  =tempo de fechamento do 6rgio obturador (sistema diretor da tur-

bina), em segundos.

Pela andlise da expressio (8.2), explica-se a recomendaciio para
que as chaminés de equilibrio sejam localizadas o mais préximo possi-
vel da casa de forga da central, para que os comprimentos dos condutos
forgados sejam os menores possiveis.

O sistema de regnlagem da turbina (turbine governing system)
deve atvar sobre o sistema diretor da maquina, variando o seu grau de
abertura, de maneira a impedir sobrevelocidades de rotacio inadmissi-
veis do grupo turbina-gerador, quando ocorre rejeigio de carga (redu-
cao total ou parcial da poténcia no eixo), evitando, ac mesmo tempo,
tempos de fechamento tao pequenos que possam provocar sobrepressdes
‘excessivas provenientes do golpe de ariete.

Alguns dispositivos especiais também sio utilizados para evitar um
aumento excessive da velocidade de rotacie da turbina e da sobrepressio
por causa do golpe de ariete. Esta € a finalidade do defletor de jato (jet
deflector) das turbinas Pelton (Fig. 8.2.a) e das valvulas de alivio ou de
descarga automatica {(qutomatic discharge valyve), nas turbinas Francis.
No caso das turbinas Pelton, o defletor desvia o jato d’dgua incidente
sobre o rotor, permitindo um fechamento lento do sistema diretor. Nas
turbinas Francis, o sistema de regulagem atua sobre a vdlvula de alivio,
abrindo-a de imediato e desviando parte da vazdo para o canal de des-
carga da turhina, enquanto o sistema diretor (Fig. 8.2.b} fecha lenta-
mente. Apds, a propria vélvula também fecha lentamente.
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Atuagio do defletor de jaio

Defletor desviando parte do jato
numa rejeigio parcial de carpa

fechamento parcial do injefor

Fig. 8.2.a Defletor de jato de uma mrbina Pelton (Fonte: Voith).

Servomotor  que
tovimenta as pas
do sistenma diretor

Caixa espiral

Pa mdvel do
sisterma diretor

Fig. 8.2.b Sistema diretor de turbina Francis (Fonte: Voith).
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As turbinas do tipo Kaplan, embora néo apresentando estes dispo-
sttivos, pois as sobrepressdes elevadas ndo se fazem presentes, também
sd0 munidas de uma dupla regulagem. Pela atuagéo de mecanismos alo-
jades no interior do cubo (fub) do rotor (Fig. 8.3) e comandados pelo
regulador de velocidade, as pas do rotor podem mudar de inclinagio, de
maneira a adaptarem-se & variagfo da inclinagfio das pas do sistema
diretor, mantendo um alto rendimento para uma faixa bastante ampla de
valores da vazio turbinada.

Fig. 8.3 Mecanismos alojadog no cubo de um rotor Kaplan (Fonte: Revue Technique
Sulzer).

8.3 Curvas caracteristicas de turbinas hidraulicas

As curvas caracteristicas de funcionamento permitem conhecer o
comportamento da mdquina de fluido em uma situagio diferente daque-
la para a qual foi projetada. Tsto porque, sendo a maquina calculada para
um certo valor de Q, Y e n, com um determinado 1, variando qualquer
dos trés primeiros valores as demais grandezas serfio afetadas, inclusive
a potenc;a P .

B pO‘;‘;lVGl obter-se as curvas caracteristicas, analitica ou, ao me-
nos, semi-empiricamente, combinando a teoria com coeficientes em-
piticos. A aplicagio das modernas técnicas da simulagio numérica por
computador tém permitido a previsdo do comportamento de uma ma-
quina ainda ndo construida, com grande aproximagéo, mesmo para pon-
tos de operagio bem distantes do ponto de projeto, com redugéo de tem-
PO e custos com relagiio aos ensaios de laboratdrio. No entanto, as me-
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digdes sobre modelos ou, diretamente, sobre a méquina instalada ainda
se mostram imprescindiveis, seja para o conhecimento do desempenho
da méquina para qualquer condiciio de servigo, seja para a formacio de
um banco de dados que possibilitard a simulagio por computador do
comportamento de méiquinas semelhantes a ensaiada.

Para o tragado das curvas caracteristicas das tarbinas hidraulicas
(characteristics curves of hvdraulics turbines), € usual expressar as gran-
dezas no Sistema Técnico de Unidades e considerar como varidveis inde-
pendentes a velocidade de rotagfio n, a altura de queda H (correspondente
ao salto energético Y) e o grau de abertura a; como varidveis dependentes a
vazio (descarga) Q, a poténcia no eixo P, e o rendimento total 7y,

O gran de abertura (opening) a, muitas vezes expresso comao urm
percentual da mixima abertura, para turbinas Francis, Dériaz ¢ Kaplan,
¢ definido como a menor distincia entre a cauda de uma pé do sistema
diretor (guide vane) e a seguinte; para as turbinas Pelion, a esta rela-
cionado com ¢ curso da agulha do injetor (needle of nozzile) (Fig. 8.4).
Nas turbinas Michell-Banki, muito utilizadas em micro e minicentrais
hidrelétricas, o grau de abertura € definido pela inclinacfio de uma Gnica
pa diretriz (Fig. 8.5).

Sisterna dirctor de turbinas Francis e Kaplan Sistema diretor de turbina Pelton

Fig. 8.4 (Grau de abertura para turbinas hidrdulicas.

Fig. 8.5 Turbina Michell-Banki (Fonte: Ossberger).
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Para as turbinas Pelton, a curva Q =f (n), para um mesmo grau de
abertura, & aproximadamente paralela ao eixo da abcissa, porque a velo-
cidade da dgua ¢ a segfo de passagem do fluxo na safda do injetor man-
tém-se constantes, independentemente da rotagio da turbina; para as
turbinas hidrdulicas de reactio ripidas, a curva tem uma inclinagio ascen-
dente, enguanto, para turbinas de reagfo lentas, ela tem uma inclinagio
descendente (Fig. 8.6).

Q

A

Fig. 8.6 Curvas Q =f{n) para um mesmo grau de abertura de turbinas hidrdulicas.

Estas curvas podem ser tragadas a partir dos valores obtidos em
ensaio de laboratério, com modelo reduzido, variando a velocidade de
rotagdo da turbina pela variagio da carga atribuida ao seu eixo por meio
de um freio ¢ mantendo-se constante a altura de queda a que estd sub-
metida.

Por meio da utilizag@o das leis de semelhanca e levando-se em conta
os efeitos de escala, os resultados dos ensaios em modelos permitem,
por exemplo, a representaciio das curvas caracteristicas Q=f(n) e 1,
= f (), para diferentes valores do grau de abertura, de uma turbina do
porte de uma das unidades da central hidrelétrica de Tucurui (Fig. 8.7)
Da andlise das curvas de rendimentos, conclui-se, por exemplo, que a
turbina em questfio foi projetada para um grau de abertura a =80%, jd
que 0 seu maximo rendimento & obtido para este grau de abertura.
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n {rpm)
Q (m¥s)

576

1
1
! el
o 81,82 n (rpmn}
‘ Fig. 8.7 Curvas caracteristicas h =f{n) e Q=1{{n) para diferentes valores do grau
de abertura de uma turbina hidriulica.

As duas curvas da Fig. 8.7 podem ser representadas num dnico gréfi-
co, levando, para cada ponto da curva Q = (n), o valor correspondente
do rendimento retirado da curva 1) = f (). Obtém-se, desta maneira,
uma representacio espacial semelhante a uma colina topografica, dai de-
correndo a denominagdo de diagrama topogrifico ou diagrama em co-
lina (hill diagram) para este tipo de grifico (Fig. 8.8). Como o eixo
cartesiano correspondente ao rendimento 1), € perpendicular ao plano for-
mado pelos eixos de Q e n, representam-se as linhas que unem os pontos
de igual rendimento, no plano, por curvas de nivel andlogas as de uma
colina topografica (linhas de iso-rendimento). O ponto de méximo rendi-
mento da turbina corresponde ao cume da colina de rendimentos.
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Fig. 8.8 Diagrama topogrifico de uma turbina hidrdulica.

No diagrama topogrifico da Fig. 8.8, a curva de rendimento n, =
0% ¢ o lugar geométrico dos pontos para os quais a velocidade de
rotagao da turbina corresponde a velocidade de disparo (runaway speed)
para cada grau de abertura. Esta rotagio é atingida com a supressio
total da carga sobre a turbina (P_ = 0), por exemplo, quando o gerador
elétrico acionado pela turbina é desligado da rede, mantida a alimenta-
¢do de dgua ao rotor (Q = 0).

O conhecimento do maximo valor da velocidade de disparo (n__ ).
ou seja, a velocidade de disparo correspondente a um grau de abertura
de 100%, ¢ de grande importancia para o dimensionamento do conjun-
to turbina-gerador, uma vez que corresponde As maiores tensdes supor-
tadas pelo material das partes girantes da turbina e do gerador, por acio
de forgas centrifugas que aumentam com o quadrado da velocidade de
rotagao. Esta sitvagdo deve ser prevista no projeto das maquinas, embo-
ra s venha a acontecer num acidente de operagiio, quando algo impede
que o sistema de regulagem de velocidade da turbina comande o fecha-
mento do sistema diretor, com a redugiio gradativa do grau de abertura.

Para um grau de abertura de § a 15%, conforme o tipo de turbina, a
velocidade de disparo coincide com a rotacdo nominal (rared speed)
da maquina (rotagio de projeto), enquanto a maxima velocidade de dis-
paro (a = 100%), dependendo das caracteristicas da turbina e do gera-
dor, normalmente atinge valores aproximadamente iguais ac dobro da
rotagdo nominal da mdquina (n ). Para as turbinas Pelton, a médxima
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velocidade de disparo € de 1,8 a 1,9 vezes a velocidade de rotagfio nomi-
nal; para turbinas Michell-Banki, 1,8 vezes a rota¢io nominal, enquan-
to para as turbinas do tipo Francis, Hélice ¢ Kaplan, o seu valor costu-
ma ser relacionado com a velocidade de rotagfio especifica da turbina,
como na expressdo indicada por Sedille:*

3 Dga
Omax =0y 5 + SCI? (8.3)

onde:
n_ = méxima velocidade de disparo da turbina;
n_ = velocidade de rotagdo nominal da turbina;

n , = velocidade de rotagio especifica da turbina.

O valor assim obtido deve, no entanto, servir apenas de referencial
para o cdlculo das tensoes. Se estas estiverem préximas s admissiveis
para o material usado, torna-se necessario buscar um valor mais confidvel,
mediante ensaios de laboratério com um modelo reduzido da mdquina.

Nas turbinas hidraulicas, ¢ muito fregiiente a representacio das
curvas caracteristicas utilizando grandezas unitarias, correspondentes
a uma altura de queda unitdria, H =1 m, ¢ grandezas biunitirias,
relacionadas a valores unitdrios da altura de queda e do difimetro do
rotor, H=1m e D =1 m, respectivamente, no Sistema Técnico de
Unidades.

O uso das grandezas unitdrias, além de corrigir as pequenas varia-
¢bes de altura de queda, muito dificeis de serem evitadas durante os
ensaios de laboratdrio, permite, a partir de um dnico grifico (Fig. 8.9),
obter 0 comportamento de uma mesma méquina para diferentes situa-
¢Oes de operacdo, por exemplo, quando submetida a diferentes alturas
de queda.

* SEDILLE, M., Turbo-Machines Hydrauligues et Thermiques.
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Fig. 8.9 Diagrama topografico em grandezas unitérias.

J4 um grifico de curvas caracteristicas que utiliza varidveis bi-
unitdrias temn como vantagem o fato de ser aplicado, dentro dos limites
impostos pela teoria da semelhanga, a todas as turbinas semelhantes
(mesmo n, ), independente das suas dimensdes.

Como ilustragdo, considere-se que o diagrama topogrifico da Fig.
8.10 tenha sido construido com os resultados dos testes de laboratério
de um modelo reduzido da turbina que compde uma das unidades da
Central Hidrelétrica de Itaipu, no rio Parani.
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Fig. 8.10 Diagrama topografico em grandezas biunitirias.
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Com base neste diagrama, pode-se obter, por exemplo, as curvas
caracteristicas P, =f(Q) e 1, = (Q) para a turbina em tamanho real
(rotor com D = §,65 m), funcionando com uma velocidade de 90,9 rpm
e submetida a uma altura de queda de 120 m (Fig. 8.11), desprezando-
se o efeito do fator de escala sobre © rendimento.

T (%) P(MW)
- ??r F 3
93 -
L~
/ <
80 / o — 200
/'
/ /
60 y 7 600
/s
//
40 ’ 400
/7
/ H=120m
/ n = 90,9 rpm
20 // 200
// _~— Fuagionamentg em vazio
e
o Yl 580 780
L ! |
0 7?0 200 400 600 800 " Q(mYs)

Fig. 8.11 Curvas 1 =f(Q) e P, =1(Q), obtidas a partir da intersegio do diagrama
topografico da Fig. 8.10 por um plano paralelo ao eixo Q,, que corta o eixo
das abcissas no ponto n,, =72,

No procedimento adotado, calcula-se inicialmente o valor da veloci-

dade de rotagdo biunitdria, n |, por meio da equaggo (5.23):

nD
n =
H112

—
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Da intersecdo dareta paralela ao eixo das ordenadas, tragada a partir
da abcissa n, calculada, com as curvas de iso-rendimento (iso-
efficiency curves) , 18-se o valor do rendimento total ¢ o correspondente
valor da vazdo unitdria Q,, sobre o eixo das ordenadas. Conhecido o
valor de Q , calcula-se a vazdo referente a cada ponto de intersecio,
pelo isolamento do termo Q na equacio (5.25):

Q

K Q - Q” DZ HUZ

Finalmente, o valor da poténcia no eixo, para cada ponto, serd calcu-
lado pela equagio (4.32):

PczYQHn,
75

Na andlise das curvas assim obtidas, observa-se que o valor
miximo da poténcia corresponde & maxima vazdo, enquanto o mes-
mo ndo acontece com o rendimento méximo, concluindo-se que tur-
bina ndo foi projetada para a vazio médxima. Este procedimento de
projetar a turbina para uma vazdo inferior & méxima & muito utiliza-
do e permite, conforme mostra a Figura 8.11, trabalhar em uma faixa
ampla de vazfio, no caso, de 50 a 100% da descarga médxima, com
um rendimento ainda aceitdvel, superior a 90 %, no exemplo citado.
Outra razio para ndo se projetar a turbina para sua vazio maxima
deve-se ao fato, bastante freqiiente, da central hidrelétrica funcionar
apenas algumas horas por dia com sua poténcia mdxima, a chamada
ponta de carga. Se a turbina for projetada para uma vazio correspon-
dente a solicitagdo méxima, passard a maior parte do tempo traba-
lhando fora de seu ponto de melhor rendimento.

A mesma Fig. 8.11 permite também visualizar o chamado ponto
de funcionamento em vazio. O ponto de funcionamento em vazio
corresponde 2 situacio em que, funcionando com a sua velocidade
de rotagfio nominal e submetida a uma determinada altura de queda,
a turbina ndo fornece poténcia iitil no eixo, havendo dissipacdo da
poténcia disponivel pelas resisténcias que se opiem ao movimento
das partes girantes da maquina. A vazio em VaZ10, no ¢aso observa-

e b e bt
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do, atinge o valor de 70 m?¥s, correspondendo a cerca de 9% da
méixima vazio da turbina. Este valor, para turbinas do tipo Hélice,
pode superar 40% da descargamaxima.

A utilidade dos diagramas topogréficos com grandezas biunita-
rias pode ser constatada pela andlise das Figuras 8.10, 8.12 e 8.13.
A Fig. 8.10 representa uma turbina Francis de n , =182, aFig. 8.12,
uma turbina Pelton de de n_, = 36 ¢ a Fig. 8.13, as curvas caracte-
risticas de uma turbina Kaplan de n , = 433 para quatro inclinacdes
diferentes das pds de seu rotor. Pode-se dizer que as curvas para uma
determinada inclinagdo das pds do rotor, por exemplo, B = 0°,
correspondem &s curvas de uma Turbina Hélice (rotor com pds fixas) de
mesma velocidade de rotag@o especifica.

Q
0,14

0,12

010

]

ooz b

]

0,04

El

0,02

20 25 30 35 40 45 50 n

Fig. 8.12 Diagrama topografico para turbina hidriulica do tipo Pelton.
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Fig. 8.13 Diagrama topogrifico para diferentes valores do Angulo de inclinacdo das
pés do rotor de uma turbina hidraulica do tipo Kaplan.
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Ao comparar-se a curva Q, =1 (n,,) da turbina da Fig. 8.10, para
um determinado grau de abertura, a = 100%, pdr exemplo, com o mes-
mo tipo de curva da turbina da Fig. 8.13, para [ = 0°, verifica-se que
esta 1fltima presta-se melhor para instalagSes de baixa altura de queda.
Porque, sendo a poténcia no eixo deste tipo de instalagio extremamente
sensivel a uma redugiio da altura de queda, pela anilise das equagbes
(5.23) e (5.25), para velocidade de rotacdo e diimetro do rotor constan-
tes, observa-se que, na turbina da Fig. 8.10, uma diminuicio da queda
provaca um aumento do valor de n, , uma diminui¢io no valor de Q.
em conseqiiéncia da curva Q, =f(n, ) descendente, e uma grande redu-
¢Ao na poténeia gerada, segundo a equagfo (4.32). Enquanto, em fun-
¢do da curva ascendente, na turbina da Fig. 8.13, a reducdo da queda
produz um aumento de n,, também de Q,, e uma redugéo nio tdo
acentuada da vazdo Q (ou seu aumento), trazendo como conseqiiéncia
uma diminuigio ndo tdo acentuada na poténcia gerada.

QOutra conclusio possivel de ser obtida a partir da andlise dos dia-
gramas topograficos das Figuras 8.10, 8.12 e 8.13, € que, por possuir
curvas de igual rendimento com a forma aproximada de elipses com
eixo maior na dire¢do da ordenada Q ,, a turbina Pelton ¢ mais adequa-
da para o trabalho numa situagao de variagéo de vazio do que a turbina
Francis e, mais ainda, do que a Turbina Hélice, que apreseniam curvas
de isc-rendimento inclinadas na diregio de ny. As méquinas de maior
n,, mostram-se mais adequadas para o funcionamento onde exista vari-

_acdo da altura de queda do que variagfio da vazdo.

Esta Gltima conclusdo pode ser melhor visualizada, comparando
cortes dos diagramas topograficos por um plano paralelo ac eixo das
ordenadas, a partir do valor de n, calculado para a altura de queda e a
velocidade de rotagio noininais. As curvas assim obtidas (Fig. 8.14)
mostram que as turbinas Pelton (menor n ), por apresentarem curvas
de rendimento em fun¢io da vazdo mais achatadas, sie mais indicadas
para a operaciio com descarga varidvel. A menos adequada € a turbina
Hélice, que possui a curva mais pontiaguda. Somente a turbina Kaplan
(ou uma de suas variantes, Bulbo, Tubular, Straflo), por ter pds mdveis
no rotor, aproxima-se da turbina Pelton na adaptabilidade ao funciona-
mento com vazio varidvel, sem perder as vantagens de uma turbina de
grande m_, na operagio com variagdo de altura de queda, jd que sua
curva pode ser considerada uma envolvente das curvas de vérias turbi-
nas do tipo Hélice com diferentes inclinagdes das pas do rotor.
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Fig. 8.14 Curvas de rendimento em fungio da vazio (valor relativo i vazio médxima)

para vdrios tipos de turbinas hidraulicas.
Muito usada em micro, mini e pequenas centrais hidrelétricas, a
turbina Michell-Banki apresenta um comportamento bastante favoravel
para o funcionamento em regime de vazéo varidvel, conforme mostra o
grifico de um de seus fabricantes, a Ossberger - Turbinenfabrik, da Ale-

manha (Fig. 8.15).
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Fig. 8.15 Comparagdo das curvas caracteristicas de uma turbina Michell-Banki, para
diferentes graus de admissdo d’dgua, com a curva caracterfstica de uma turbina
Francis (Fonte: Ossberger).
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Na comparacio das curvas de rendimento em fun¢io da descarga,
entre uma turbina Michell-Banki de dois setores que, funcionando em
scparado ou em conjunto, permitem a admissdo da dgua em 1/3, 2/3 ou
3/3 da largura de seu rotor, e uma turbina do tipo Francis, vé-se que,
embora o rendimento maximeo da turbina Michell-Banki seja um pouco
inferior, apresenta superioridade para a faixa de baixas vazdes, em viz-
tude de uma curva n, =1 (Q) bastante achatada, para altura de queda ¢
rotacio constantes. Na amplitude do campo de vazdes, a turbina Michell-
Banki compete com a Kaplan, apresentando vantagens no que tange aos
custos de fabricagfo e instalagéo.

Embora a grande importfncia dos diagramas topogrificos, durante
a operagdo de uma turbina hidrdulica de central hidrelétrica, nio inte-
ressa ao operador curvas caracteristicas expressas em grandezas unitdri-
as ¢ biunitarias, ou curvas com rotac¢io variavel. Como a velocidade de
rotagio mantém-se rigorosamenie constante pela acdo do sistema de
regulagem, interessa ao operador, por exemplo, o comportamento da
turbina {poténcia gerada, rendimento total e vazio turbinada) em fun-
¢io da altura de queda e do grau de abertura. Isto pode ser visualizado
pelo chamado diagrama de operacio (Fig. 8.16), em que também sfio
demarcadas as regides em que a turbina apresenta seu melhor funciona-
mento, operacio deficiente ou, ainda, limitacGes em razfio dos riscos de
cavitagio e restricdes térmicas do gerador.
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8.4 Exercicios resolvidos

1. Supondo que o grafico da Fig. 8.9 represente as curvas caracteristicas
em grandezas unitdrias, no Sistema Técnico de Unidades, de uma das
turbinas instaladas na Central Hidrelétrica de Tucurni, no rio Tocantins,
e sabendo que esta opera com a velocidade de rotacdo de 81,82 rpm

(gerador de 60 Hz), constante para todas as condigdes de trabalho,

determinar para dgua de massa especifica, p = 1000 kg/m*:

a) a altura de queda nominal da turbina;

b) a sua vazio nominal;

c)} a poténcia nominal da turbina;

d) a vazdo quando a turbina trabalha com a altura de queda minima
da instalacdo, H_, =51.4 m, e com o maximo grau de abertura
(a=100%);

e) a poténcia gerada quando a turbina opera com a altura de queda
méxima da central, H , = 67,6 m, e um grau de abertura, a =
80%:;

f) a méxima velocidade de disparo da turbina para a altura de queda
de projeto (nominal).

SOLUGCAO:
O diagrama topografico da Fig. 8.9 indica para o ponto de maior
rendimento da turbina, os seguintes valores nominais:

M=93% n = 10,5; Q=72 e a = 80%.

1

Pela equacio (5.21) tem-se entdo:

2 2 .
1, =ﬁ H={n£1} =(%} =60,72m {Respostaa) e
Q= < Q=Q. 1" 726072 =56105 m’/s (Respostab)

O salto energético especitico disponivel é:

Y=g.H= 9,81.60,72= 595,66 J/kg
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Levando os valores obtidos i equagio (4.30), vem:
P, =p.Q.Y.n, =1000.561,05:595,66.0,93 = 310,8.10° W ..
P, = 3108 MW (Resposta ¢)

Para I =51 ,4m, tem-se:

Y =g.H, =981 51,4 =504,23 I/kg
0= n 8182
' BA 5147

min

=11,4

Comn =114 ¢ a= 100%, retira-se do grifico da Fig. 8.9:
Q,=93 e n= 89%.
Logo:

Q=0,H"% =93514% =666,75m’/s (Resposta d) ..
81,82
(67.6)"
Q,=705 e n=%%, pedendo-se entéo caloular:

Q =70,5(67,6) = 579,65 m¥s e Y =9,81.67,6 =663,16 Vkg "
P.=10°. 663,16 . 579,65 .0,92 = 353,65.10°W .

P, = 353,65 MW (Resposta €)

Comn, = = 995 e a= &0%, retira-se da Fig. 8.9:

Ainda da Fig. 8.9, para a=100% e 1,=0%, obtém-se: n = 21.
Para a altura de queda nominal, pode-se entio escrever:

n, 1% =21.60,72"% =163,64rpm (Resposta 1)

n NAx

2. Considere que o diagrama da Fig. 8.13, construido no Sistema Técnico
de Unidades, represente as curvas caracteristicas das turbinas Kaplan
da Central Hidrelétrica de Volta Grande, no 1i0 Grande, que foram
projetadas para uma altura de queda de 26,2 m e velocidade de rotagio
de 85,7 rpm. Quando & altura de queda da central baixa para 22,56 m
supde-se que o sistema de regulagem atue, aumentando o grau de
abertura para 85% e alterando a inclinagio das pas do rotor para 10°.
Considerando a massa especifica da dguaigual a 1000 kg/m?, calcular:
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a) apoténciano eixo das furbinas para esta situagio (a=85% e [ =10°);
b) a poténcia no eixo para as condigdes de prajeto.

SOLUCAQ: )

A Fig. 8.13 permite concluir, comparando os diagramas topograficos
correspondentes aos diferentes dngulos de inclinagic das pds do rotor,
que o ponto de projeto (ponto de méximo rendimento ) da turbina Kaplan
erm questdo verifica-se para um dngulo de inclinagio das pds do rotor, f
=0° e um grau de abertura do sistema diretor, a = 75%. Para este
ponto, de rendimento igual a 88%, tem-se os seguintes valores para as
grandezas biunitarias:

n,=130 e Q, =135

Levando os valeres correspondentes as condigoes de projeto nas
equacdes (5.23) e (5.24), chega-se a:

b b
=22 o pon, B 2130292 _776m
H/ n 85,7
Q, =—2 Q=Q, DN =135776°262"% ..
D* y”
Q= 416,im*/s

O salto energético disponivel para o ponto de projeto é:
Y=g.H=981.262=257,02 Jkg
Pela equacfio (4.30), chega-se entéo a:

P, =p.Q.Ym, =1000.416,1.257,02.0,88 =94,11,10° W ..
P, = 94,11 MW (Resposta b)

Para a altura de queda H = 22,56 m, vem:

Y=g H=981.2256=22131Jkg e
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_nD _ 857776

=0 8050 _qap «
H”  2256%

11]1

Levando este valor 4 Fig. 8.13, para f=10° ¢ a=85%, obtém-se:
Q“ = 1195 € T|[ = 80‘?0
Logo:

Q=0Q,D*H” =1957.76°22,56" =557,73m" /s
B, = p.Q.Yn, =1000.557,73.221,31.0,8 = 98.74.10° W -
P. = 98,74 MW (Resposta a)

3. Supondo que o diagrama topografico da Fig. 8.12 (Sistema Técnico
de Unidades) represente as curvas da turbina hidraulica instalada na
Usina de Canastra, em Canela, e conhecidas as caracteristicas nominais
da instalagdo, H =330 m, Q=7,85 m%s, gerador elétrico, sincrono,
com 20 pélos e 60 Hz de freqiiéncia, dgua de massa especifica, p =
1000 kg/m?, determinar:

a) o tipo de turbina instalada, justificando;

b) o diimetro do rotor da turbina;

c) a poténcia gerada no eixo da turbina;

d) o didmetro de uma turbina modelo, a ser ensaiada com uma altura
de queda de 15 m, gerando uma poténcia de 2,2 kW;

e) a vazdo com que deve ser ensaiada a turbina modelo.

SOLUCAO:
A partir da equagio das maquinas elétricas sincronas (13.46), tem-se:
n=2t 260 4 (360 pm)
P 20

O salto energético (trabalho especifico) disponivel da instalaco é:

Y=g.H=981.330=32373 kg
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Pela equacdo (5.34).

A Y
Q10062787 30,17

Y 3237 374

ng, =10%n.

Com este valorde n o> PelaTabela 5.1, a turbina instalada poderia
ser Pelton ou Michell-Banki. Para a altura de queda de 330 m, no
entanto, o grafico da Fig. 1.6 leva a concluir tratar-se de uma turbina
hidraulica do tipo Pelton, (Resposta a)

Do diagrama topogrifico da Fig. 8.12, para o ponto de projeto
(grandezas nominais), tira-se:

N=9% e n, =4l

11

A partir da equagdo (5.23), onde a velocidade de rotagio & expressa
em rpm, vem:

n, B 413305

D= — =2,07m {(Resposta b
n 360 (Resposta b)

A equaclo {4.30) fornece:

P, =p.Q.Ym, =1000.7.85.3237,3.0,9 = 22,872.10° W
P, = 22872 kW (Resposta ¢)

Como as grandezas biunitdrias sdo iguais para miquinas de tluxo
semelhantes (modelo e prototipo) e para turbinas Pelton o efeito escala
¢ desconsiderado (equagio 5.10), as equagdes (5.27) e (5.25) permitem
escrever:

3

Pe Pcm . 2 Pem H :

PL‘“ :Pellm - Y y =_2 y n Dm = D P_[H_T
D*.H”? D! .1 .\ Hy

3/
D,= \/ 2,07 .25;2(%) T =0,206m {Resposta d)

—_—
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Q Q, (D, Y(H, Y
QII:Qllm —1":7mT Qm:Q[_m] [—ﬂ]
D* . B HE pJ{H

02061 15 Y?
=785 - || — | =0,0166m’/s=16,6 I/s (Respostae
L S( 2,07 } {330} / / ( P )

8.5 Exercicios propostos

1. Uma das turbinas da Central Hidrelétrica de Itaipu, no rio Parand, que
trabalha na freqiiéncia de 50 Hz, com velocidade de rotagdo de 90,9
rpm, encontra-se submetida a sua altura de queda nominal, H, = 120
m. Considerando suas curvas caracteristicas representadas pelo
diagrama topografico da Fig. 8.10, no Sistema Técnico de Unidades,
a dgua com massa especifica de 1000 kg/m?® ¢ constante a velocidade
de rotagio, determinar:

a) o diimetro de entrada do rotor da turbina:

b) a vazio nominal e a poténcia no eixo nominal da turbina;

¢) a vaziio e a altura de queda da turbina quando opera com grau de
abertura maximo (a= 100%) e para esta abertura no ponto de melhor
rendimento;

d) a poténcia obtida no eixo para as condigbes do item “c™;

¢) a méxima velocidade de disparo da turbina, para a altura de queda
nominal.

Respostas:

a) D, = 8,68 m; b) Q _=577,73 m’/s e P_=646,1 MW;

Q=7257ms e H=105m; d)P_ = 672,76 MW;

e)n_. = 176,68 rpm.

2. A turbina Pelton cujo diagrama topografico encontra-se representado
na Fig. 8.12 possui rotor com difimetro de 0,5 m e trabalha com
figua de massa especifica p = 1000 kg/m®. Para que esta turbina seja
acoplada diretamente a um gerador sincrono de 8 pélos e 60 Hz,
determinar:

a) a altura de queda a que deverd estar subimetida para funcionar na
sua melhor condi¢do,
b) a sua vazao nominal;
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¢) a poténcia no eixo nominal;

d) a sua mdxima poténcia para a altrra de queda nominal;

) a vazao correspondente a esta dltima situag@o (méxima poténcia).
Respostas: i

a)H =12046m; b)Q =0,233m’s; c)P_=2478kW,

d) P, =371,65kW; &) Q=0373m's.

. A turbina, cujas curvas caracteristicas estfio representadas na Fig. 8.9

(Sistema Técnico de Unidades}, foi projetada para ser acoplada
diretamente com um gerador sincrono de 88 pdlos, 60 Hz, com um
rotor de didmetro igual a 8,1 m. Construindo wm modelo geome-
tricamente semelhante, com rotor de 0,3 m de didmetro, para operar
com uma velocidade de 1600 rpm, também trabalhande com dgua de
massa especifica de 1000 kg/mr® e levando em consideracio o efeito
do fator de escala sobre o rendimento, determinar para a turbina
modelo:

a) a altura de queda nominal;

b) a vazdo nominai;

¢) o rendimento total para a condigio de projeto;

d) a poténcia no eixo para o ponto de melhor rendimento,
Respostas:

a)H =31,85m; by Q_=0,557 m/s; cym, = 80,5 %;
d)P_=150,5kW.

| . Supendoe que o grafico da Fig. 8.13 (Sistema Técnico de Unidades)

represente as curvas caracteristicas de uma das turbinas Kaplan
inicialmente previstas (posteriormente o projeto foi alterado com a
utilizacfo de turbinas Francis) para a Usina Hidrelétrica de Dona
Francisca, no rio Jacui, projetada para uma altura de queda de 38,75
m ¢ velocidade de rotagdo constante de 163,6 rpm, determinar, pela
analise dos diagramas topogrificos, quando esta turbina estiver
operando com uma altura de queda de 33,46 m ¢ vazdo de 141,73
mfs (p, . = 1000 kg/m®):

a) o 4ngulo de inclinagdo mais adequado das pas do rotor;

b) o grau de abertura do sistema diretor;

¢) a pot€ncia gerada nesta situagao;
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d) a vazio nominal da turbina;

¢) a sua poténcia nominal. : ~

Respostas: -

a)p=-5% b)a = 60%; c)P_=39,08 MW,
dyQ_ =20591 m¥s; ejP_= 68,88 MW,

5 Considere-se as curvas caracteristicas da Fig. 8.10 como pertencentes
a urna das unidades da Usina Hidrelétrica de Salto Santiago, rio Iguagu,
O rotor desta turbina possui um didmetro de 5,95 m ¢ gira com uma
velocidade de rotagdo constante de 120 rpm. Determinar para uma
altura de queda de H =90,63 m e dgua de massa especifica de 1000
kg/m?:

a) a vazio turbinada para o grau de abertura a = 30%;

b) a poténcia no eixo para a= 80%: '

¢) a vazio que passa pela tarbina quando o grau de abertura for a=40%;
d) a poténcia gerada para o grau de abertura a = 40%;

e) a velocidade de disparo para um grau de abertura a=20%.

Respostas:
a) Q = 262,88 m’/s; b)P =2197 MW, ¢)Q=121,33m%s;
AP, = 86.3 MW, e) My = 1344 rpm.

6. A turbina Francis, cujas curvas caracteristicas encontrani-se repre-
sentadas na Fig. 8.9, foi projetada para uma altura de queda de 60,8
m. O rotor desta turbina possui as seguintes caracteristicas: D, = 8,1
m, n,=099, n= 096, K_,= 032 e 0, = 90°, Desprezando a
espessura das pds, sabendo que 0 nivel de jusante da instalacao esta
situado na cota de 3,96 m acima do nivel do mar e considerando a
temperatura da dgua igual a 25°C, calcular:

a) o angulo de inclinagdio das pas na entrada do rotor;

b) o angulo de safda das pds do sistema diretor que aniecede o rotor;

c) a largura b, na entrada do rotor,

d) a altura de sucgfo méaxima desta turbina, calculando o coeficiente
de cavitagio pela expressio (6.3).

Respostas.

a)B,=3122% o, = 33,83 )b, =198 m; HH_  =- 3,94 m.







-9
CARACTERISTICAS DE FUNCIONAMENTO DE
GERADORES DE FLUXO

O conhecimento das curvas caracteristicas dos geradores de fluxo
e das peculiaridades inerentes a cada tipo de maquina fornece uma base
confidvel para o projetista de uma nova instalagio e uma orientacdo
segura para o usudrio, quando este se depara com um problema de fun-
cionamento.

Base confidvel para o projetista porque o bom fabricante de maqui-
nas de fluxo fomece, em seus catdlogos, as curvas caracteristicas de seu
produto, normalmente, obtidas em ensaios de laboratério. Possiveis
distorgdes podem levar o cliente a responsabilizar o fabricante ou serem
objeto de multas contratuais.

Por outro lado, um engenheiroc conhecedor das peculiaridades dos
diferentes tipos de mdquinas de fluxo dificilmente cometerd um erro
grosseiro de orientacdo, como recomendar o fechamento de um registro
colecado na canalizagio de descarga de um exaustor axial que efetua a
tiragem dos gases de combustio de uma caldeira, com a finalidade de
reduzir a sobrecarga do motor de acionamento, e também ndo deixard
de alertar para os riscos de uma elevacio exagerada da corrente do mo-
tor elétrico na partida de uma bomba centrifuga de grande porte com
registro de recalque totalmente aberto.

A anélise dos diferentes tipos de curvas caracterfsticas de maquinas de
fluxo geradoras e dos fatores que as modificam, bem como a determinagio
do ponto de funcionamento mais adequado para diferentes sistemas de
bombeamento ou ventilagfio, sero objetivos deste capitulo.

9,1 Curva tedrica e curva real

Inicialmente, serd feita a disting@o entre as curvas caracteristicas
tedricas e as curvas caracteristicas ideais de uma mdquina de fluxo ge-
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radora. As curvas ideais nio consideram as perdas e podem ser faciimente
deduzidas a partir da equagio fundamental para nimero infinito de pas (equa-
¢io de Euler). J4 as curvas tedricas, levam em conta as perdas e possuem
esta denominagio porgue sio prewstas pelateoriaendo detenmnadas pela
experimentago (curvas caracter{sticas reais).

A seguir, serd apresentado o procedimento cldssico para a obten-
¢ao da curva caracterfstica teérica, Y = [ (Q), de um gerador de fluxo
radial com velocidade de rotag@o constante.

A equagio fundamental simplificada das maquinas de fluxo, mo-
dalidade geradora, supondo ¢scoamento sem atrito, rotor com nimero
de pds infinito, infinitamente préximas e de espessura infinitesimal {equa-
¢ho 3.29), €&

Yrsoo = Us Cus

Com base nesta equagdo serd examinada a varia¢do do trabalho
especifico (salto energético) disponivel, Y, em fungdo da vazio, man-
tendo constante a velocidade de rotagfo e alterando a vazio por meio do
ajuste de um registro inserido na canalizagio de descarga.

Neste caso, o ingulo de s.aida das pds do rotor, B, mantém-se
constante e o triingulo de velocidades fornecido pela equagio vetorial
¢, =1, + W, transforma-se no tridngulo representado pela equagio
¢, = @i, + W, . Aalturadeste novo triinguld passa a ser ¢’ ¢, diferente

de ¢ (Fig.9.1).

51 &
F

Cms

Fig. 9.1 Modificagio do trifingule de velocidades em fungfio da variagio da vaziio.
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Com base nos tridingulos da Fig. 9.1 e das equag¢des (3.10) e (3.11),
pode-se escrever: ' ~

Q

5 3

Cp =U5— €5 cOtgfy = u, — cotg 3,

Substituindo este valor na equagio (3.29), ven:

3 cotg Bs (9 1)
Y = u. - u, — (! .
piss 5 5 . Ds i ]

Para as condicBes estabelecidas, a Unica grandeza do lado direito
do sinal de igualdade da expressio {9.1) que pode variar & a vazio Q,
representando, desta maneira uma reta de inclinagio positiva (ascenden-
te), nula (constante) ou negativa (descendente), conforme |35 seja maior
(pas curvadas para frente), igual (pds de saida radial) ou menor que 90°
{pds curvadas para tras).

Representando graficamente esta equagao, obtém-se as curvas carac-
ter{sticas ideais para os trés casos citados (Fig. 9.2).

Ypéu—,
4:
- 90"
B~
65 =60
N:sh’\
/63 Tgoo

Fig. 9.2 Curvas caracteristicas ideais (para niimero infinito de pas dorotor) de geradores
de fluxo radiais.
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O ragado da curva caracterfstica tedrica, Y =1 (Q), para rotores radiais
com pés curvadas para teds (3, <90°), € obtido conforme est indicado na
Fig.9.3.

Y o4

(f(n'//////////

perdas por atrito

curva tedrica Y = f(Q)

ponto de projeto

-
>

Q

Fig. 9.3 Obtengio da curva caracteristica tedrica Y = £ (QQ) de um gerador de fluxo a
partir da curva ideal.

Ou seja, a partir da curva caracteristica ideal, Ypém =§(Q), chega-se i
curva Ym.l = f(Q), levando em conta a equacio (3.31) que traduz a diminui-
¢ido do trabalho especifico para um rotor com ntimero finito de pés, confor-
me a definigao do fator de deficiéncia de poténcia, .

Para obler a curva caracteristica tedrica, deve-se subirair da curva Y
={(Q)), paracada valor da vazio, a totalidade das perdas hidraulicas, Ep +
Em, onde Ep representa as perdas por atrito, mudanga de segfo e diregio do
fluxo, e E_, as perdas por choque (turbilhonamento) na entrada do rotor
do sistema diretor.
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Segundo Pfleiderer,! tanto E como E,. sio fun¢es parabdlicas da
vazdo, que podem ser, respecnvamente reprcsentadas pelas equacdes:

-

E,=(-m,)Y, (QQJ _ 9.2)
e
E,.= K, [l+p’ uz)[ - QT 9:3)
: Q.
onde:

E = perdas por atrito, mudanga de segio e diregiio do fluxo, em J/kg:

E . = perdas por choque na entrada do rotor e do sistema diretor, em J/
kg;

7, = rendimento hidraulico da maquina, adimensional;

Ypzi = trabalho especifico nas pas de um rotor com niimero finito de pAs,
em J/kg;

u, = velocidade tangencial na entrada do rotor, em Jkg;

u, = velocidade tangencial na saida do rotor, em J/kg;

W = fator de deficiéncia de poténcia, adimensional;

K .= coeficiente de perdas por choque, adimensional;

Q =vazio genérica da miquina, em m%/s;

Q, = vaziio nominal (de projeto) da méaquina, em m3/s.

Pelas equagdes (9.2) e (9.3), conclui-se que, enquanto a pardbola
que representa as perdas por atrito tem seu vértice na origem das coor-
denadas (Q = 0), a pardbola representativa das perdas por chogque tem
seu vértice na abeissa correspondente ao ponto de projeto (Q = Q).
onde o valor destas perdas é considerado nulo (Fig. 9.3).

Pararotores com B, = 90° e B_>90°, a curva caracteristica tedrica
seria obtida de maneira andloga.

Também de maneira andloga poderia ser tragada a curva caracte-
ristica tedrica P_=f(Q), que d4 a variagio da poténcia consumida no
eixo em fungio da vazdo, a partir da caracterfstica tdeal de uma maqui-
na de fluxo geradora com mimero infinito de pds. Esta, de acordo com

' PFLEIDERER, C., Bumbas cenirifugas y urbocompressores.
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as equacdes (3.25) e (9.1), pode ser representada por uma pardbola que
passa pela origem do sistema de coordenadas (Fig. 9.4), seguindo uma
equacio do tipo: .

P.=K Q+K, Q 9.4)

onde:

Pp_,lw = poténcia nas pds de um rotor com ndmero infinito de pas, em W,

K, ‘= constante, adimensional;

K, = constante, adimensionat;
Q = vazdo genérica da méquina, em m’/s.
Ppém 1
)
O\ 2
A N
" #
)
s < 90°

Fig. 9.4 Curvas caracteristicas ideais P, =f(Q) de mdquinas de fluxo geradoras
radiais. :

Para {3, = 90°, a constante K, anula-se por conter o termo cotg B,
eacurva P = f(Q) transforma-se em uma reta. Para B, < 90° (péds
curvadas para trds) a curva caracteristica ideal da poténcia situa-se sob
esta reta, crescendo até alcangar um maximo para depois diminuir até
zero. Enquanto, para f3, >90° (pds curvadas para frente), a curva de
poténcia desenvolve-se acima da reta correspondente a variagéo de po-
téncia para 5, =90° e cresce sem limites (Fig. 9.4).

Nao estabelecimento das caracterfsticas tedricas P, = f (Q), para os
diferentes angulos de saida das pas do rotor, ao serem acrescentadas as
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poténcias consumidas pelas perdas, inclusive as por fuga, as curvas de
poténcia no eixo ndo passardo mais.pela origem, ocorrendo, pelo con-
trdrio, uma grande solicitagio para a médquina funcionando em vazio
(vazdo nula).

A determinagdo da curva caracteristica tedrica para rotofes axiais é
mais complexa ji que a andlise do escoamento segue um tratamento
tridimensional, ou, de maneira simplificada, uma abordagem bidimen-
sional (teoria aerodinamica), assumindo simetria axial para o fluxo que
se desenvolve sobre superficies cilindricas de revolugao.

Neste caso, pode-se determinar a curva tedrica a partir da aplica-
¢do da equacio (9.1} a cada um dos didmetros correspondentes a estas
superficies de revolugio. Os diferentes valores da velocidade tangencial
e da inclinagdo das pés do rotor produzem curvas de trabalho especifico
em funcio da vazio com diferentes inclinagBes para cada um destes
diametros. A curva para um filete de corrente situado junto ao cubo do
rotor (didmetro interior), onde a velocidade tangencial € menor, tem o
formato achatado, enquanto, para o didmetro exterior, onde a velocida-
de tangencial é maior, ela possui um aspecto mais inclinado. A curva
resultante 'Y = £ (Q) é obtida por integracfo, ji que, para um regime
qualquer de funcionamento, os pontos correspondentes nas curvas traga-
das para os diferentes didimetros ndo possuem a mesma energia, nem a
mesma vazao.

A Figura 9.5 mostra a curva tedrica de um rotor axial (bomba ou
. ventilador) construido pela teoria do vértice potencial (ver Capitulo 13),
onde estd representado apenas o tragado das curvas correspondentes ao
diimetro exterior, ao didmeiro interno (cubo) do rotor & A curva resul-
tante. Conforme se observa, as curvas interceplam-se para o ponto de
projeto (Y _, Q ), uma vez que, para este ponto, as préprias condigdes de
projeto estabelecem a igualdade do trabalho especifico nas pés € das
componentes meridianas da velocidade absoluta para os diferentes dia-~
metros do rotor. J4 para os pontos correspondentes a um regime qual-
quer (linhas traco/ponto na Fig. 9.5), nem o trabalho especifico, nem as
velocidades meridianas serdo iguais.
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Y &
h curva correspondente ao didmetro exterior
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Fig. 9.5 Determinagao da curva caracteristica tedrica Y =1 (QQ) para rotores axiais.

Quando a vazao da maquina atinge determinado valor limite (Q,),
a finha de regime correspondente (linha I) passa pelo ponto de inflexfo
da curva caracteristica resultante e corta a curva correspondente ao cubo
no ponto de vazao nula. Isto significa que, abaixo desta vazdo, a compo-
nente meridiana da velocidade assume um valor negativo, produzindo
uma corrente de retrocesso junto ac cubo do rotor. A partir deste ponto
seria necessdrio o tragado da curva caracterfstica do cubo para vazoes
negativas (linha tracejada na Fig. 9.5), maquina funcionando em freio,
para a obtengdo da curva resultante.

Embora a analise das curvas tedricas permita avaliar a influéncia
de diversos parimetros construtivos no comportamento da méquina de
fluxo mesmo antes do seu projeto e fabricacio, somente o conhecimen-
to de suas curvas caracteristicas reais permitird aos usudrios elementos
confidvels para a sua utilizagio em determinada instalaggo.

A curva caracteristica real, daqui para frente denominada simples-
mente de curva caracteristica da bomba ou ventilador (pump or fan
characteristic curve), é obtida em bancos de testes de laboratérios ou
nos ensaios de campo.

NaTFig. 9.6, observa-se uma representacio tipica das curvas carac-
teristicas de uma maquina de fluxo geradora (bomba ou ventilador),
obtidas em laboratério, para velocidade de rotacfo constante, onde as

curvas Y = f(Q), do trabalho especifico dispenivel em fungio da vazéo,
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=f(Q), da poténcia consumida no eixo, e, N, = f(Q), do rendimento
total em fungdo da vazao, sdo tragadas para um-mesmo sistema de coor-
denadas cartesianas, evidentemente, em escalas diferentes por se trata-
rem de grandezas medidas em unidades diferentes

Y, P, m
+

Fig. 8.6 Curvas caracteristicas de miquinas de fluxo geradoras obtidas em ensaio com
velocidade de rotacdo constante.

Os valores Qe Y_, denominam-se valores nominais ou de proje-
to e devem coincidir com o ponto de rendimento maiximo (Fig. 9.6). Ja
a poténcia no eixo, P, para Q =0, é a poténcia que a méaquina exige no
momento da partida.

E importante salientar que, nas curvas caracteristicas, embora o
emprego do trabalho especifico disponivel para representar a energia
que a maguina fornece ao fluido permita a generalizagio do grifico
para qualquer médquina de fluxo geradora, na prética, é comum a sua
substituigdo pela altura de elevacio ou altura manométrica total (head),
H, no caso das bombas, e pela diferenca de pressio total (rotal pressure),
Ap,, no caso dos ventiladores, com base na equacdo:

Y-gu= 2P 9.5)
P
onde:
Y = trabalho especifico disponivel ou salto energético da méquina, em
Jikg;

g = aceleracdo da gravidade, em m/s?

-
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H =altura de elevagio ou altura manométrica total da miquina, em m;
Ap, = diferenga de presséo total da médquina, em Pa;
p = massa especifica do fluido de trabalho, em kg/m?,

No caso de ventiladores, ainda € bastante usual os fabricantes apre-
sentarem gréficos com Ap, expressaem mmCA (milimetros de coluna
d’agua).

9.2 Determinacio do ponto de funcionamento

Para a determinagfio do ponto de funcionamento do gerador de fluxo
em uma instalagio (Fig. 9.7), além do conhecimento da energia que a
maquina serd capaz de formecer, € indispensivel saber qual serd a energia
requerida pelo sistema onde a maquina estd instalada para recalcar uma
determinada vazio do fluido considerado.

Hy=12,-12,
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A quantidade de energia que a unidade de massa do fluido precisa
receber do gerador de fluxo para se deslocar doponto 2 ao ponto 9 da
instalagdo representada na Fig. 9.7, vencendo o desnivel da instalag@o, a
diferenca de pressio entre 0s dois reservatorios (caso exista), uma pos-
sfvel diferenca da velocidade de escoamento entre os pontos considera-
dos e a perda de carga nas tubulages e acessérios do sistema € definida,
pelo principio da conservagiio da energia, através da equagio:

_ 1 _ 2
y=B " P2 glzy —7,) + 69202 +E, +E (9.6)
P

Pa3 P3o

onde:

Y = energia especifica requerida pelo sistema, em J/kg;

p, = pressio no ponto 9, naboca de descarga da canalizagdio de recalque,
ou, na superficie do reservatdrio de recalque pressurizado (alter-
nativa tracejada na Fig. 9.7), em N/m?%;

p, = pressdo no ponto 2, na superficie do reservatorio de sucgio, em N/

m>;
g = aceleragiic da gravidade, em m/s?;
7, =cotade referéncia do ponto 9, em m;

= cota de referéncia do ponto 2, em m;

= velocidade do fluido no ponto 9, em m/s;

. =velocidade do fluido no ponto 2;

‘ E:-p., = perda de carga no trecho 2-3 da canalizac3o de succfo, em J/kg,
E, = perdade cargano trecho 8-9 da canalizagdo de recalque, em J/kg.

A representagdo grafica da equagéo (9.6) € denominada de curva
caracteristica do sistema (system curve) ou curva caracteristica da cana-
lizagdo.

Nesta equagdo, considerando ¢, = 0 (situagio mais usual) e desig-
nando:

Yes! = L;pi + g (ZQ _2'2) (97)
€
EP =Epj-3 + EPH-'J (98)
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onde:

Y_, = energia de pressdo estitica requerida pelosistema (nfio necessa-
riamente igual a fornecida pela maquina), em J/kg;

E = perda de carga total na canalizagio do sistema, em J/kg.

Chega-se entilo a:
s .
o?
Y=Y, + - +F, (9.9)

Pela equagio da continuidade, pode-se escrever:

¢, =2 Q2 (9.10)
nD

onde:
Q = vaziio recalcada pelo sistema, em m®/s;
D = difimetro da canalizaco, em m.

Por outro lado, pela equagéio de Darcy-Weisbach, tem-se:

8 L

2
E-ftC ¢ 8L
D 2 =’ D°

2
, Q {9.11)
onde:
f = coeficiente de atrito, adimensional, que pode ser determinado pelo
dbaco de Moody, em fun¢o do ndmero de Reynolds, R,,edarugo-
sidade relativa da canalizagfo, &/D;

L = comprimento equivalente da canalizagdo (inclui o comprimento
equivalente dos acessérios), em m;
¢ = velocidade de escoamento através da canalizagfio, em my/s.

Substituindo os valores de (9.10) e (9.11) na equacio (9.9), vem:

16 8 L
Y=Y, + (ﬂz ot ] Q? (9.12)

Para escoamento turbulento, o coeficiente de atrito, f, depende
apenas da rugosidade relativa, €/D, nfo variando com a vazio.
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Logo, pode-se estabelecer:

16 8L | 9.13
K:nzDaJrfnzDs - ©-13)
Pela substitui¢do de (9.13) em (9.12), obtém-se, entdo, a equagio

simplificada da curva caracterfstica do sistema:

Y=Y, + K Q (9.14)

onde; )
K = caracteristica do sistema ou da canalizacdo, em m 4

Para um escoamento laminar que ocorre, por exemplo, no bom-
beamento de 6leos de grande viscosidade, tem-se:

_64 _64v 161DV

f (9.15)
R, cD Q
onde:
v = viscosidade cineméiica do fluido, em ¢St (1cSt = 10 m%/s}.
Levando a equacéo (9.15) na (5.12), chega-se a:
128 v L 16 2
Y= Yut Tpr QT @ ©16)

Na equacdo da curva caracteristica do sistema (9. 14),otermo Y __,
independe da vazdo, enquanto o terme k Q* ¢ fungdo da vazdo e da
caracteristica do sistema, que leva em consideragdo o comprimento ¢ 0
didmetro da canalizagiio, a sua rugosidade, os acessérios, o grau de aber-
tura dos registros nela instalados e possiveis obstrugdes durante o perfodo
de funcicnamento.

Uma vez que 2 maquina de fluxo geradora ndo pode funcionar fora
de sua curva caracterfstica e que, para deslocar uma determinada vazao
de fluido, deve satisfazer a exigéncia de energia indicada pela curva
caracteristica do sistema, conclui-se que o ponto de funcionamento
(operating point) deve encontrar-se, obrigatoriamente, na interse¢do
destas duas curvas (Fig. 9.8} '
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Y
-
Curva caracteristica do_ ~
sistema ou da canalizagiio
v, F Curva caracteristica
F

? / da maquina de fluxo

Ponto de funcionamento .

Yest — ]
a-.\\-

.Y .
Qr Q

Fig. 0.8 Determinacfio do ponto de funcienamento.

E importante fazer a distingio entre ponto nominal (ponto de projeto)
e ponto de funcionamento. O ponto nominal (rated point ou best efficiency
poing) € o ponto da curva caracteristica 'Y =1 (Q) do gerador de fluxo
para o qual este fol projetado e deve comresponder ao ponto no qual o
rendimento total da miquina € méximo. J4, o ponto de funcionamento &
o ponto da curva caracteristica onde de fato a maquina estd funcionando
e, eventualmente (situacfio ideal), podera coincidir com o nominal.
Para instalagSes de bombeamento, considerando igual a zero as
- velocidades na superficie dos reservatérios e nula a diferenca de pressfio
entre o reservatério de recalque e o reservatdrio de succgiio, as equacdes
(9.5) e (9.7) permitem escrever a equagfo (9.14) da seguinte maneira:

H=12z,—2z, + H =H;+ K' Q’ (9.17)

onde:

H = altura de elevagfio ou altura manométrica total do sistermna, em m;

H, =z, z, = desnivel geométrico entre os pontos considerados, em m;

H, = K’ Q° = perda de carga na canalizagio, em m;

K'=K/g = caracteristica do sistema ou da canalizagio, em m™ s
Para instalacdes de ventilagio, onde normalmente & desconsiderado

o desnfvel entre a boca de entrada e safda do sistema e quando os Tecintos
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de admisséio e descarga estio submetidos 2 mesma pressio, a energia
fornecida pelo ventilador é convertida em velosidade de deslocamento
do fluido e utilizada para vencgr a perda de carga do sistema. Neste
caso, com base nas equagdes (4.37), (9.5) e (9.12), a equagio (9.14)
reduz-se a:

Y:£+E s Ap :pi+pE
2 : t 2 P

Ap, =p-°2—+App s Ap, =K Q° (9.18)
onde:
Y  =energia especifica requerida pelo sistema, em Jkg;
Ap, = pressio total requerida pelo sistemna, em Pa;
¢ =velocidade do fluido na extremidade de saida da canalizagéo,

em M/s;

p = massa especifica do fluido em escoamento, em kg/m?*;
E = perda de carga total do sistema, em J/kg;
Ap, = queda de pressio devida a perda de carga ao longo da cana

lizagdo, em Pa;
K" = caracteristica do sistcma ou da canalizacio, em kg/m’.

Enguanto a equagdo (9.14) representa uma pardbola com vértice
* 1o ponto correspondente a ordenada Y, (Fig. 9.8) e a equagdo (9.17),
uma parabola que corta o cixo das ordenadas em H,_, a pardbola corres-
pondente & equagio (9.18) tem seu vértice na origem do sistema de
coordenadas cartesianas.

9.3 Tipos de curvas e fatores que as modificam

A forma da curva caracteristica de uma méquina de fluxo geradora
depende do tipo de seu rotor, portanto, da sua velocidade de rotagao
especifica, n, . Para ressaltar mais as diferencas entre os diferentes tipos
de geradores de fluxo (bombas e ventiladores), a Fig. 9.9 represenia as
curvas caracteristicas de trabalho especifico disponivel, poténcia no eixo
e rendimento total em fungdo da vazdo, para diversos valores de n,_,,
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expressando todas as varidveis como multiplos ou submuiltiplos dos valo-
res correspondentes 2o ponto de rendimento maximo (valores nominais).

Y/ Y -

., nqa= 650

1 Q0.

. nga = 450

S Rotor axial com pas aéveis
- :

! Q/Qn
Hum
Rotor axial com pis i évcisj*
1y SRt
“t‘\h
naa=64 et S
,} o ngA= 650 /? \\
s .
s
/.»’ /y s _mgA=210
e
Iyl
174
4
! QIQ:
Fig. 9.9 Curvas caracteristicas de mdquinas de fluxo geradoras para diferentes valores

de n,.
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Da analise do aspecto das referidas curvas pode-ge tirar uma série
de imporianies conclusdes sobre o comportainento da méquina, que
poderdo servir de critério para-a sele¢do do tipo mais adequado para
determinada aplicagdo € como orientago para sobre o melhor modo de
opera-la. Entre estas, podem ser citadas: a maior ou menor adequagiio
do gerador para a operagio numa situagio de vazao variavel, a indica-
¢io para a partida com registro de descarga aberto ou fechado, a varia-
¢io do consumo de poténcia ao longo do campo de funcionamento e o
acréscimo de pressiio no caso de vazdo nula (bloqueio da descarga).

O aspecto achatado das curvas de rendimento das méaquinas gera-
doras centrifugas (valores menores de n_,) mostra que tal tipo de md-
quina é mais adequado para trabathar em instalagtes onde hd necessida-
de de variar a vazao. O rendimento varia relativamente pouco para larga
faixa de variagio da vazdo. Com as maquinas axiais (valores maiores de
n, ») Ocorre exatamente o contrario. Pela Fig, 9.9, observa-se que a cur-
va 1, =f(Q) passa gradualmente de um formato plano para um formato
em gancho & medida que aumenta o n, , da mdquina. Quando, entretan-
to, o rotor axial é dotado de pés méveis, hd uma adaptagdo 4 variagio da
direciio da velocidade do escoamento em vazdes parciais e o rendimen-
{0, até mais que nos rotores radiais, € mantido elevado para uma grande
faixa de valores da vazdo.

A poténcia necessdria ao acionamento (Fig. 9.9) cresce com a va-
730 nas maquinas radiais (pequenos valores de n_,), decresce nas axiais
(valores elevados de m_, ), permanecendo quase invaridvel para as md-
quinas diagonais ou de fluxo misto (valores médios de m_,). Nas méqui-
nas de fluxo geradoras radiais, a poténcia no eixo para vazao nula (shut-
offy pode ser menor que a metade da poténcia neminal, enquanio, nas
maquinas axiais, pode atingir valores maiores que 0 dobro da poténcia
pominal. Assim, para aliviar o motor de acionamento, recomenda-se a
partida das maquinas radiais (bombas e ventiladores centrifugos) com o
registro de recalque fechado, pois, sendo nula a vazio, serd minima a
poténcia consumida no eixo. Posteriormente, 0 regisiro deverd ser aber-
to até ser atingida a vazdo de trabalho, com a exigéncia de poténcia
sobre o motor sendo aumentada gradativamente. O contrdrio acontece
com as bombas ¢ os ventiladores axiais, onde, para suavizar a partida,
esta deverd ser feita com o registro de descarga parcial ou totalmente
aberto.
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Nas mdquinas radiais o awmento do trabalho especffico disponivel
exigido pelo sistema, por exemplo, devido ao aumento do desnivel H
(equagio 9.17) entre os reservatérios de sucgfo e recalque de uma insta-
lacdo de bombeamento, nio produz sobrecarga no motor. Isto € ilustra-
do na Fig. 9.10, na passagem do ponto inicial de funcionamento, F, (cor-
respondente ao desnivel H_)), onde a bomba exige uma poténcia P do
motor de acionamento, para o ponto de funcionamento F| (desnivel
HG"), onde a bomba passa a solicitar uma poténcia menor, Pel[’ do mo-
tor de acionamento. Especial aten¢fio, contudo, deve ser dada quando
cai o trabalho especifico em decorréncia da diminuigio do desnivel e,
conseqiientemente, cresce a vaziio (ponto de funcionamento F ). Pois,
conforme mostra a Fig. 9.10, a poténcia necessiria ao acionamento
torna-se maior (P ), podendo sobrecarregar 0 motor. O inverso ocor-
reria, caso o sistema fosse alimentado por uma bomba axial. Nesta situ-
a¢do, a sobrecarga pode acontecer quando o desnivel aumenta (de H,

para H ) e a vazio diminui.

H H

Qu Q\ Qu b Q @ Q

Bomba centrifuga ou radial Bomba axial

Fig. 9.10 Variagdo da poténcia exigida para o acionamento de uma bomba em fungio
da variagdo do desnivel enire os reservatdrios de sucgdo e recalque.
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Voltando & Fig. 9.9, observa-se que ao aumentar a velocidade de
rotagdo especifica, n . aumenta o trabalho especifico (altura de eleva-
¢iio para bombas ou diferenca de pressiio total para ventiladores) e, con-
seqilentemente, a pressac na boca de descarga da médquina, para vazio
nula (Q = 0). Para uma maquina radial de n = 214, o trabalho especifi-
€0 para vazio nula € Hgeiramente superior ao de projeto (nominal), en-
quanto, para uma maquina axial de n,, = 650, cle € quase (rés vezes
superior ao nominal.

Diante das peculiaridades apresentadas, é importante dar um trata-
mento especial para a andlise das curvas tipicas de ventiladores.

O comportamento de um ventilador varia muito com o estado at-
mosiérico, isto &, com a pressio e temperatura ambientes. Por isto, nos
ensaios dos ventiladores, as medigBes de pressdo e vazdo devem referir-
se a condi¢Ges atmosféricas bem determinadas. Na pratica, utiliza-se
mais freqitentemente as condi¢des padriao (standard conditions), ou seja,
P, = 760 mmHg (101,325 kPa) e t=20°C.

Os valores da vazao, Q, ¢ da diferenga de pressio total, Ap =pY,
medidos podem ser reduzidos as condigdes padrio pelas leis de seme-
lhanga. Gréficos que apresentam curvas caracteristicas de ventiladores
corretamente, devem indicar em que condigGes de pressio atmosférica
e temperatura ambiente foram realizados os ensaios ou explicitar o va-
lor da massa especifica do fluido ensaiado.

Em um grande mimero de aplicag@es interessa mais ao usudrio a
diferenca de pressio estdtica do que a diferenca de pressio total ventila-
dor. Estas tém um valor muito préximo em ventiladores com difusor
(sistema diretor) eficiente, onde a pressdo dindmica na boca de descar-
ga € muito pequena,

Assim, € freqiiente a representacio conjunta das curvas Ap, =f
Q) e Ap,, = (Q), como também se encontram graficos em que a
curva do rendimento estitico, M = T (Q), aparece juntamente com a
curva do rendimento total, 1}, = f (Q).

O rendimento estatico & calculado a partir da equagiio (4.34), subs-

tituindo Ap, por Ap_,, ou seja:
A A
p-2Pa Q M, = e Q (9.19)
nest Pe

onde:
M, = rendimento estitico do ventilador, adimensional;
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Ap,, = diferenca de pressio estdtica do ventilador, em N/m?;
(@ = vazio do ventilador, em m?/s; "
P_ = poténcia no eixo do ventilador, em W.

As curvas caracterfsticas tomam formas diversas, dependendo do
tipo de ventilador, ¢, para um mesmo tipo, em fungfo de aspectos cons-
trutivos como o angulo de inclinagdo das pés na saida do rotor, B,. no
caso de ventiladores centrifugos (Fig. 9.11).

G5~ DOe ™~ ) Pe (kW)

Q5]

o 1 2 3 Q (m¥ys) !
) ;
Lp (kPa)y . 1
rel : —\ -
: 7 .
1,4 > - Jh, - . I~
+ i | Pe (KW)
1.2 | ! !
2h i = ]
| | \ A
1,0 _ p. Iso
&5 > 90 ~ ~ :
o8] . _ . a0
0,6 /X H 30
0.4 . [ ; | z0
— ;
0.2] . = 1 | 10
o ]
0 2 4 6 S 18 12 14 16 1% Q (m¥s)

Fig. 9.11 Curvas caracteristicas de ventiladores centrifugos para diferentes valores do
ngule de inclinagfio das pés do rotor.
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A poténcia de acionamento nos ventiladores com pds curvadas
para frente (3, > 90°) cresce continuamente com o aumento da vazio,
caracterizando o que se denomina de caracteristica de poténcia com
sobrecarga, enquanto, nos veiitiladores com pis curvadas para tras, a
poténcia alcanga um valor maximo, ndo muito superior ao de projeto,
num ponto situado a direita da vazio nominal, além do qual comega a
cair, apresentando a denominada caracteristica de poténcia sem so-
brecarga (iimir-load type horsepower characteristic). O termo sobre-
carga refere-se ao motor de acionamento que, no caso de B, > 90°,
deverd ter uma reserva de até 100% da poténcia de funcionamento
normal, caso haja o risco da resisténcia do sistema diminuir excessi-
vamente duranie a operagio.

Entre os fatores que modificam a forma das curvas caracteristicas
das maquinas de fluxo geradoras pode-se citar: os de origem construti-
va, como a largura de saida, o dngulo de inclinagiio na saida e o niimero
de pés do rotor; 0s de cardter operacional, como a variagio da velocida-
de de rotagéo, a variagdo do didmetro do rotor de um gerador centrifugo
e a variagdo da inclinagfio das pds do rotor de uma maquina axial; os
decorrentes do tempo de uso da méquina, como o desgaste dos elemen-
tos de vedagdo; e, os provenientes da mudanca de caracterfsticas do
fluido, tal como a presenga de particulas solidas em suspensio no flui-
do, a variagdo da massa especifica e a influéncia da viscosidade (objeto
de analise no Capitulo 11), '

As Figuras 9.12, 9.13 e 9.14 mostram que pequenos valores da
- largura b, do dngulo de inclinagio das pds, B, e do mimero de pés, N,
nos rotores radiais de mdquinas de fluxo geradoras, levam a curvas 'Y
=t (Q) fortemente descendentes, enquanto grandes valores destes
mesmos pardmetros construtivos resultam em curvas achatadas. Uma
curva caracteristica achatada poderd ser requerida, por exemplo, em
bombas centrifugas que operam em carros de combate a incéndios,

onde a pressio na descarga deve manter-se constante para uma larga
faixa de vazio.
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Fig. 9.12 Influéncia da largura do rotor sobre a forma da curva caracteristica de um
gerador de fluxo radial.
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Fig. 9.13 Influéncia do 4ngulo de inclinagfo das pds do rotor sobre a forma da curva
caracteristica de um gerador radial.
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Fig. 9.14 Influéncia do niimero de pds do rotor sobre a forma da curva caracteristica de
um gerador de fluxo radial,

De acordo com as leis de semelhanga traduzidas nas equagdes (5.17),

(5.18) e (5.19) existe uma proporcionalidade entre a velocidade de rota-
¢do e as caracteristicas (Y, Q e P ) de uma méquina de fluxo. Por isto,
uma variagéo na velocidade de rotagio (speed variation) da maquina
faz com que haja o deslocamento da sua curva caracterfstica para cima
(aumento da rotagiio) ou para baixo (diminui¢io da rotagdo), dando
origem a um conjunto de curvas congruentes (Fig. 9.15).
‘ As pardbolas unem os pontos teoricamente de mesmo rendimento,
ou seja, pontos de regimes de funcionamento semelhantes. Assim, co-
nhecida a caracteifstica de uma maquina de fluxo geradora com veloci-
dade de rotagio m, pode-se facilmente tracar a curva caracteristica da
maquina em uma nova rotagdo. Para tal, basta tomar sobre a curva ca-
racteristica do gerador na rotagio n, aleatoriamente, alguns pontos, €
aplicar para eles as equagdes de semelhanca, determinando os seus homg-
logos na nova rotagio.

Como os valores obtidos pela aplicacio das leis de semelhanca
apresentam uma boa aproximagio com os valores reais, este procedi-
mento € bastante usual entre os fabricantes para representar as curvas
caracteristicas de ventiladores em diagramas logaritmicos (Fig. 9.16).
Neste caso, as pardbolas de igual rendimento transformam-se em retas
paralelas com dngulo de inclinagdio igual a are tg 2.
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variagio da velocidade de rotacio (Fonte: Alpina).
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Fig. 9.16 Diagrama logaritmico de um ventilador centrifugo para diferentes vaiores da
velocidade de rotacio {Fonte: KeplerWeber).
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Na verdade, como estd representado no diagrama topografico da
Fig. 9.17, as curvas de igual rendimento nfio séio pagabolas, aproximan-
do-se mais da forma eliptica. A diferenga pode ser creditada, entre ou- |
tros fatores, & influéncia do niimerd de Reynolds e ao fato das perdas |
mecinicas ndo serem proporcionais 4 terceira poténeia da rotagio. Es- |
tes dois fatores fazem com que o rendimento total melhore quando a
rotacio aumenta. Também a presenga de cavitacfio, nas mdquinas que
operam com liquidos, e a variagio da massa especifica, para fluidos ,
gasosos, podem ser causas de afastamento da forma parabdlica. No dia-
grama topogréfico, o rendimento maximo do gerador de fluxo encontra-
se num ponto situado na regifio central das elipses de igual rendimento.
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Fig. 9.17 Diagrama topogrifico de uma bomba centrifuga que representa o seu
compeortamento para diversos valores da vélocidade de rotagio (Fonte:
Mernak/BCM-250).
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Deniro de certos limites, a variacio de diimetro de saida do rotor
{impeller diameter changing) de uma mdquina-de fluxo radial tem sobre
as curvas caracteristicas a mesma influéncia que a variagio de rotagao,
pois ambas alteram de maneira linear a velocidade tangencial do rotor.

Assim, ao invés de fangar mio da variacfo de rotago para amphar
o campo de atuagfio de uma mdquina geradora, o fabricante constréi a
carcaca da méquina de tal forma que a mesma possa abrigar rotores de
vérios didmetros, sem afetar sensivelmente o desempenho do conjunto.
As curvas caracteristicas €m o aspecto mostrado na Fig. 9.18, para o
caso de uma bomba centrifuga, em que, além das curvas de altura de
elevagéo, H, rendimento total, 11, e poténciano eixo, P, sio apresentadas
as curvas do' NPSH requerido, em fungéio da vazdo, para os vdrios
didmetros do rotor, sendo mantida constante a velocidade de rotagéo.

Alguns fabricantes ampliam ainda mais o campo de aplicagio do
gerador de fluxo, indicando um conjunto de curvas caracteristicas que
combina a variagio de rotacdo com o uso de varios diimetros para o
rotor da maquina (Fig. 9.19).

T4, as maquinas de fluxo geradoras axiais podem ser construidas
com a possibilidade de variar a inclinacio das pas do rotor (adjustable
impeller vane) durante o funcionamento (alternativa de alto custe) cu
com a maquina parada (alternativa mais econdmica), ampliando desta
maneira o seu campo de funcionamento, sem alterar de maneira signifi-
cativa ¢ rendimento, que se mantém elevado para uma grande faixa de
vazoes (Fig. 9.20).

Estes fatores, ditos operacionais, de forma isolada ou combinados
com a modificacdo da curva caracteristica do sistema, por exemplo,
pela variaciio do grau de abertura de um registro na tubulacfio de
aspiracdo ou descarga da méquina (pipe line throttling), podem ser
usados no processo de regulagem do gerador de fluxo.

Também o tempo de uso, embora de forma indesejdvel, pode ocasi-
onar modificagiio da curva caracteristica da médquina de fluxo, como
conseqiiéncia do inevitavel desgaste (wear) de seus componentes tais
como elementos de vedacio e mancais. O desgaste afeta a capacidade
de maquina de fluxo geradora, fazendo cair a sua curva Y =f (Q). Esta
queda da curva caracteristica tem conseqiiéncias mais negativas quando
a maquina enconira-se associada a uma canalizagdo com pouco atrito,
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Fig. 9.18 Curvas caracteristicas de bomba centrifuga para virios diimetros do rotor e
velacidade de rotagio constante (Fonte: Sulzer).
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Fig. 9.19 Curvas caracteristicas de bomba centrifuga para varios diimetros do rotor e

dois valores da velocidade de rotagfio (Fonte: KSB).
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ou seja, quando o sisterna possui uma caracteristica, K, de pequeno va-
lor. Neste caso, como a forma da curva do sisterima € menos fngreme que
a de uma canalizagio com grande atrito, verifica-se (Fig. 9.21) que a
reduciio de vazio provocada pelo desgaste do gerador de fluxo € mais
acentuada.

Y

E Y

Canalizagio com grande atrito

g { o
i_Canaliza¢io com »
pouco atrito .~

AQL
e - - /\\\\
" Gerador desgastado.

LAY Q

g

Fig. 9.21 Influéncia do desgaste sobre & curva caracteristica de nm gerador de fluxo.

Como a influéncia da viscosidade do fluido sobre as curvas carac-

teristicas de um gerador de fluxo serd tratada em um capitulo posterior,

- cabe ainda mencionar deis outros aspectos relacionados com a natureza
do fluido de trabalho e seus efeitos sobre o desempenho da miquina: a
massa especifica (density influence) e a presenca de solidos em sus-
pensio (solid-fluid mixture).

Pela equagiio fundamental das madquinas de fluxo geradoras (Eq.
3.20) conclui-se que o trabalho especifico disponivel ndo depende da
massa especifica de fluido e, portanto, a forma da curva caracteristica
Y =f (Q) niio se modifica com a sua alteragdo. O mesmo nio pode ser
dito sobre a poténcia consumida pela maquina, que, de acordo com a
equagiio (4.31), é diretamente proporcional & massa especifica, 0 que
provoca um deslocamento da curva P, = f (Q), para cima, no caso de
um aumento na massa especifica do fluido. Neste caso, também aumen-
ta a pressio na descarga do gerador de fluxo, uma vez que, de acorde
com a equacdo (9.5), Ap =pY.
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Quanto & presenga de sélidos no fluido transportado, a sua influén-
cia € semelhante ao aumento da massa especifica do fluido, acrescido
de um efeito equivalente ao aumento da viscosidade, para determinados
tipos de particulas em suspensit. Como as particulas sélidas nio adqui-
rem nem transmitem energia de pressio e a sua energia cinética é obtida
as custas da energia do fluido, sua presenga representa un acréscimo
das perdas hidrdulicas, tanto maior quanto maior for a concentragio de
solidos, com a conseqiiente redugfio do rendimento total da maquina de
fluxo.

Valendo-se da ampliacio do campo de funcionamento das maqui-
nas de fluxo geradoras em fungio da modificacio das curvas caracteris-
ticas, muitos fabricantes costumam organizar gréficos, chamados grafi-
cos de selecio (seflection multi-rating charr), que indicam, para deter-
minados valores do trabalho especifico (altura manométrica, para bom-
bas, ou diferenca de pressdo total, para ventiladores) e da vazdo, a mi-
quina mais adequada dentro da sua linha de fabricagio, facilitando as-
sim o processo de seleciio pelo usudrio.

Via de regra, o grifico de selecio (Fig. 9.22) consiste em diagra-
mas cartesianos Y =f(Q) ( H=(Q) para bombas, ou Ap =1(Q), para
ventiladores), normalmente em escala logarftmica, dentro do qual en-
contra-se delineado o campo especifico de aplicagio de diferentes mo-
delos de uma mesma série ou de diferentes dimensdes de tm mesmo
modelo de bomba ou ventilador, Cada uma das zonas limitadas pelas
curvas desses grificos, contém os pontos de melhor rendimento da ma-
quina em todo o seu campo de funcionamento (regides centrais dos grd-
ficos das Figuras 9.17, 9.18 ¢ 9.20).
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2,2 m, entre reservatorios abertos & atmosfera, recalca uma vazio de
6000 m*/h com as pés do rotor inclinadas de 18°. Para esta sitvagiio
calcular:

a) a altura manométrica vencida pela bomba;

b} o rendimento total da bomba.

Posteriormente, alterando-se a inclinagdo das pas do rotor para 24°,
sem alterar o sistema de canalizagio, determinar:

¢} a vazdo produzida pela bomba;

d) a poténcia consumida no seu eixo;

e) o rendimento total da bomba.

SOLUCAOQ:
Dos grificos da Fig. 9.20, para Q=6000m*h e B=18°, retiram-
se 0s seguintes valores:

H=36m (Resposta a) e P =70kW =70000W.

Com Q=6000m*h=1,67m¥s e Y=g . H=981.3,6=3532
Jikg, calcula-se:
_p.QY 1000.1,67.3532
P, 70000
M, =84% (Resposta b)

TI[ . 4 ou

A curva caracteristica da canalizagdo € representada pela equacio
Q.17

_H-H; 36-22

H=H,+K'Q* . K =
° Q Q? 6000°

=3.89.107°

Pode-se, entdo, tragar a curva caracteristica da canalizacio, confor-
me esquematizado na Fig. 9.23, a partir dos valores calculados pela
equagio:

H=22+389.10°Q"
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Como exemplo, apresentam-se alguns dos valores calculados:

Q=0 m'h = H=22m: . Q=5000m*h = H=32m;
Q=2000m%h = H=24 m; Q=6000m’%h = H=36m;
Q=3000m¥h = H=26m: Q=7200m*h = H=42m;
Q=4000m¥h = H=28m: Q=9000m*h = H=54m

Da intersecédo da curva caracteristica da canalizacdo com a curva
da bomba para inclina¢do das pds do rotor [§=24° e levando-se em
consideracio a curva de iso-rendimento que passa pelo ponto de
intersecio (Fig. 9.23), obtém-se:

Q =7200 m¥%h = 2,0 m*s (Resposta ¢},
Pe= 100 kW (Resposta d);
n, =82 % (Resposta ¢).

2. O ventilador centrifugo representado pelas curvas caracteristicas da
Fig. 9.16, operando com uma velocidade de rotagdo de 1900 rpm,
insufla 9,5 m*/s de ar com massa especificaiguala 1,1 kg/m* através
de uma canalizagéio de 700 mm de didmetro. A boca de descarga do
ventilador possui uma area A, = 0,182 m* e a boca de admissdo
encontra-se aberta & atmosfera o que, por convengdo, leva a con-
sideragdo de uma velocidade na adimissio, ¢ =0. Considerando, ainda,
uma canalizacio sem desnivel, com as extremidades submetidas a
pressdo atmosférica e determinando a perda de carga por meio do
grafico da Fig. 9.24, calcular:

a) o comprimento equivalente da canalizagio;

b) a poténcia consumida no eixo do ventilador,

¢} o rendimento estitico do ventilador.

Sem alterar a instalagiio e mantendo a mesma velocidade de rotagéo

do ventilador:

d) qual a providéncia que pode ser adotada para reduzir a sua poténcia
pela metade?

¢) neste caso, qual a vazio que sera cbtida?

f) com que rendimentio total estard funcionande o ventilador?
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Levando em consideracio a equagio {4.31), a poténcia no eixo do
ventilador pode ser calculada por: . ~

p _PQY _Ap.Q_3727895
° n, n, 0,6

=59024 W =59,02 kW
(Resposta b)

Pela equagdo da continuidade pode-se calcular a velocidade do
fluido na boca de descarga do ventilador, ou seja:

Q _ 95
Ay 0182

cq = =52,2m/s

De acordo com a équagéio (4.37) e considerando ¢, =0, tem-se.

2z 2
Ap,, =Ap, - p% =37278-11 522 _ 222914 Pa
Pela equacio (9.19), calcula-se:
Ap .. .
N, = P Q_2229,149,5 0350 ou

p 59024

4

Mew =35,9% (Resposta c¢)

Ma}ntendo-se a mesma velocidade de rotagio do ventilador, o que
significa manter inalterada a curva caracteristica Ap, =1(Q) da mdquina,
pode-se reduzir a sua poténcia pela metade, por exemplo, pelo fecha-
mento parcial de um registro colocado na descarga do ventilador.
{Resposta d)

O fechamento parcial do registro acarreta um aumento da carac-
teristica da canaliza¢fo, K”, na equacio (9.18), tornando a curva do
sistema mais ingreme e deslocando-a na diregfio do eixo das ordenadas
(eixo que representa Ap,), o que, num grifico em escala logaritmica
como o da Fig, 9.16, onde as pardbolas convertem-se em linhas retas
inchinadas, traduz-se num deslocamento paralelo destas em direcao ao
eixode Ap (Fig. 9.25).
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SOLUCAO:
Para n=1900 rpm e Q=9,5m%s, o grifico da Fig. 9.16 fornece:

Ap, =380 mmCA =37278Pa e  n =60%.

Pela equacdo da continuidade:

c= 4'Q2 = 4'9’52 = 24,68 m/s
D 70,7

Este valor também poderia ser obtido, de maneira aproximada, pelo
grifico da Fig. 9.24.

Pelo grifico da Fig. 9.24, para Q=95 m%s e D =700 mm
(difmetro da ubulagfio), retira-se a perda de carga (queda de pressio)
em milimetros de coluna d’dgua por metro de canalizagdo, que serd
convertida na queda de pressdo em pascal por metro de canalizagdo:

(App )mmCMm =0,75mmCA/m .. (App )mm = 7,36 Pa/m

Logo. a queda de pressdo (em Pa) em razfio da perda de carga ao
longo de toda a tubulagdo pode ser expressa por:

onde;
L = comprimento equivalente da canalizago, em m.

A equagdo (9.18) permite, entdo, escrever:

c
Ap, =p+ Ap, =pS (ap,) L L A
=p—+Ap, =p—+ i s L=
pP. =P ’ P, =P 5 P s T—Mp »
2
3727.8-11 2488
L= 2 _46im (Resposta a)
7,36
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CAPACIDADE EM METADS cCUBICOS POR HORA

Fig. 9.22 Gréfico de selegiio para bombas centrifugas (Fonte: Worthington).

E importante observar que o grafico de selegio ¢ sempre tracado
para uma determinada freqiiéncia da energia que alimenta o motor, con-
seqilentemente, para uma velocidade de rotagio constante, consideran-
do um determinado nimero de pélos do motor elétrico. Exceto para
casos especiais, deverdo ser consultados os graficos tragados para a fre-
qiiéncia de 60 Hz, visto ser esta a freqiiéncia padrio no Brasil.

9.4 Exercicios resolvidos

I. A bomba axial cujas curvas caracteristicas encontram-se representadas
na Fig. 9.20 tem a possibilidade de variar a inclinagio das pas do
rotor. Esta bomba posta a operar com 4gua de massa especifica de
1000 kg/m* em uma instalagdo com altura de elevacio geométrica de
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Apt (mmCA) n {rpm)

1 o “

T b
%

380

4,4 9.5 Q (m?s)

Fig. 9.25 Representagio esquemdtica da utilizagio do grafico da Fig. 9.16.
Neste caso tem-se:

P, =&’202=29,51sz40€\/

‘ Buscando-se a interse¢@o da curva correspondente 4 poténcia P =
40 CV comacurva Ap =f(Q) do ventilador para a velocidade de
rotacdo n = 1900 rpm (ver esquema da Fig. 9.23), conclui-se que:

Q=44m%s (Resposta e);
n,=71% (Resposta f).

3. A bomba representada pelo grafico da Fig. 9.18, com rotor de didmetro
D, =270 mm (¢ 270}, deve recalcar uma vazio de 350 m*/h de 4gua
através de canalizagdes com didmetros de 150 mm (6) na sucgio e
125 mm (57) no recalque. A linha de sucgdo possui um comprimento
equivalente estimado em 10 m, captando dgua na temperatura de
20°C de vm reservatorio aberto i atmosfera e sittado a 500 m acima’
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do nivel do mar. Determinar, utilizando a tabela da Fig. 6.8 parao

cilculo da perda de carga:

4) a altura de succfo maxima da bomba

b) o rendimento total com que estard funcionando;

¢) a pressao relativa indicada no mandmetro instalado na admissdo
da bomba, quando ela estiver operando com sua altura de suc-
¢do méaxima;

d) a pressfo relativa indicada no mandmetro m,stalado na descarga da
bomba, para esta mesma situagéo.

SOLUCAQ:
Do grifico da Fig. 9.18, para didmetro do rotor D, =270 mm (¢
270) e vazio Q =350 m*h =0,0972 m¥/s , tira-se:

H=246m; NPSH =55m e P _=415HP=42CV.
Para dgua na temperatura de 20°C, o Quadro 6.2 indica:
p,=238kgi/m”> e y=998kgf/m’.

Logo, pela equacio (4.33), pode-se calcular o rendimento total da
bomba:
p = yQH n. = 998.0,0972.24,6
© 75m, 75.42
N, = 75,8% (Resposta b}

=0,758 ..

Pela tabela da Fig. 6.8, para vazio Q =350 m'/h e didmetro da

canaliza¢do de sucgdo igual a 150 mm (67), tem-se: (H) . =19 m/

100m. Logo, para um comprimento equivalente L, = 10 m na sucgdo,
vem:

L,
=19.—=19m

H =(Hp)m;100m' 100 100

Para uma altitude do nivel de montante da instalacéo de bombea-
mento, z,; = 500 m, a equagio (6.17) permite escrever:
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—10330— M _10330—% m9774kgf/m

k) )

Patrn

A partir da equagdo (6.18), fazendo p, =p,_ e considerando ¢, =
0, obtém-se:

H i =Pan Py —-NPSH, -H,, %—g—m—l,g
Y ¥ 998 998
H_ . =215m (Resposta a)

sEmix

Pela equagdo da continuidade, tem-se:

=D, =015 °
=&=7,9m/s

C
0,125 2

O balango de energia entre um ponto na superficie do reservatério
de succio e um ponto na admiss3o da bomba (boca de sucgiio), de acordo
com (6.8), considerando ¢, =0 e p,=p, =0 (pressdo relativa ou
manométrica), conduz a:

LA E. S | g
Y

v
Vs
p_af__g 15— 19_,.:_5.i=—5,59m
v 998 29,81

p, =22 = 559.998=-5570kgf/m* = 54,7kPa (Resposta c)
Y

Considerando que Y = g¢H e que = p-g, pela equagio (1.5)
chega-se a:

_ 22 z 2
H=PaPe (ZaT8% o g ey [H-T |
Y 2-g 2-g

2-9,81
P, =17330kgf/im* =170,01kPa (Resposta d)

2
p, =—5579 +998(24 6——549]
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9.5 Exercicios propostos
1. Considerando que o ventilador representado pelas curvas carac-
teristicas da Fig. 9.15 esteja funcionando no seu ponto de maijor

rendimento estatico (1 = 47%), com a velocidade de rotacio de 1150

rpm e nesta situagio insuflando ar de massa especifica p = 1,2 kg/m?

através de uma canalizagfio de 990 mm de didmetro. A entrada e

saida deste sistema encontram-se no mesmo nivel e submetidas

pressido atmosférica. Determinar, utilizando o grifico da Fig. 9.24

para o cdlculo da perda de carga:

a) a vaziio do ventilador;

b) a sua diferenga de pressio total;

¢} a poténcia no eixo do ventilador;

d) o seu rendimento total,

€) 0 comprimento equivalente da canalizagio;

1) a vazéo produzida quando operar com a velocidade de rotagio de
713 rpm no mesmo sistemna, considerando rendimento invaridvel
com a mudanca de rotagio;

£) a poténcia no eixo, nesta dltima situagdo.

Respostas:

a)Q=9m¥s; b Ap, =543,1 Pa; c) P_=9,02kW; d)n =54,2%;

e)L=427m; Q' =56m's; g)P'=2,15kW.

2. A bomba centrifuga cujas curvas caracterfsticas estdo representadas
na Fig. 9.18. operando com seu rotor de 270 mm de didmetro, recalca
300 m¥h de dgua (p = 1000 kg/m®) através de uma canalizacfio que
liga dois reservatérios sem desnivel e submetidos a pressfio atmos-
férica. Trocando o rotor desta bomba por outro de dismetro igual a
210 mm e mantendo a mesma canalizagio, pergunta-se para esta
nova situagéo:

a) qual a vazio que serd recalcada?

b) que poténeia estard sendo consumida?

¢) com que rendimento total estard operando a bomba?

d) qual a perda de carga na canaliza¢do, em metros de coluna d’dgua?
e) qual o NPSH, requerido pela bomba?

Respostas:

a) Q=210m/h; b)P =119kW, o), =067 %;

d) HF =14 m e) NPSH, =34 m,
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3. Um sistema de ventilag&o € suprido por um ventilador centrifugo cujas
caracteristicas estdo representadas na Fig, 9.16. Sabendo que este
ventilador deve insuflar 6,5 m*s de ar com massa especificade 1,1 kg/
m®, através de uma canalizagio com didmetro de 500 mm, comprimento
total igual a 59,3 m (incluindo o comprimento equivalente dos acessorios),
sem desnivel e com as extremidades do sistema submetidas a pressio
atmosférica, calcular, usando o gréifico da Fig. 9.24 para a determinagéo
da perda de carga na canalizagéo:

a} com que velocidade de rotagao deverd funcionar?

b) gual serd o seu rendimento total?

c) qual a queda de pressio devida & perda de carga?

d) quatl a diferenca de pressao total que ira produzir?

e} qual a poténcia que consumird?

Respostas:

ayn=1300rpm; b) n,= 60%; c) App = ]18,56 mmCA=1163,07 Pa;
d) Ap, = 180 mmCA. = 17658 Pa; ¢)P =26CV=19,12 kW,

4. Uma bomba com as curvas caracieristicas representadas na Fig, 9.19
estd instalada ligando dois reservatérios com superficies livres de
montante ¢ jusante, respectivamente, situadas as cotas de 100 ¢ 105
m acima do nivel do mar. A bomba, com seu rotor de 260 mm de
didmetra (260 ¢) ¢ girando a 1740 rpm, encontra-se instalada na cota
de 95 m e nesta situagfo recalca 300 m*h de 4gua com p = 1000
b kg/m?®. Desejando empregar esta mesma homba para recalcar preci-
| o samente 140 m*h por meio do mesmo sisterna, com a maior eco-
nomia de energia possivel, qual serd a melhor solugio:
a) estrangular o registro colocado na descarga da bomba?
b) diminuir a velocidade de rotagio da bomba para 1120 rpm?
¢} diminuir a velocidade de rotagdo para 1120 rpm, trocando também
o rotor por outro de didmetro diferente?
d} simplesmente trocar o rotor por outro de didmetro diferente, sem
alterar a velocidade de rotagfio?
¢} diminuir a velocidade de rotag@io para 1120 rpm, estrangulando
simultaneamente o registro na descarga? Justificar a escolhae determinar a
poténcia consumida para a solucio escelhida.
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Resposta: Tragando a curva caracteristica da canalizacfo e analisando a
sua interse¢ao com as diversas curvas H=f{Q) dabomba, conclui-se
pela alternativa ¢, reduzindo a velocidade para 1120 rpm e trocando
o seuTotor por ouiro de di dmetro | gual a aproximadamente 235 mm (curva
intermedidria a 230 ¢ e 240 ¢). Nesta sitvagdo, a poténcia consumida
no eixo serd P = 6.3 CV = 4,6 kW. As outras alternativas ou nio
fornecem exatamente a vazio requerida (140 m'/h), ou apresentam rendi-
mento inferior e conseqiientemente maior consumo de energia.

3. Ar de massa especifica 1,2 kg/m?® & insuflado através de um sistema
de ventilag#o. Inicialmente a vaz#o insuflada é de 6 m¥s. Com a
colecagdo de um filtro no sistema esta vazio € reduzida para 4 m¥/s.
Sabe-se que o ventilador utilizado para impelir o ar através do sistema
tem suas curvas caracteristicas representadas na Fig. 9.11 paraum
rotor com P, < 90° e velocidade de rotacio de 2200 rpro. Consi-
derando constante os rendimentos com a variagio da rotagio e auséncia
de desnivel e diferenga de pressdo entre as extremidades do sistema,
calcular:

a) apoténciaconsumida para a situagiio inicial (sem filtro), guando a
vazioéde 6 m¥/s e arotagho do ventilador & 2200 rpm;

b) o rendimento total do ventilador para esta sitnagio;

c) apoténcia cohsumida, nesta mesma rotagdo (2200 rpm}, quando a
vazio cai para 4 m®fs pela colocagio do filtro;

d) o rendimento total para esta situagio,

e} a velocidade de rotagio do ventilador para restabelecer a vazio
inicial de 6 m¥s, com a presenca do filtro;

f) apoténciaconsumida pelo ventilador neste caso, ou seja, instalagio
com filtro ¢ vazdo restabelecida para o valor inicial de 6 m¥s pela
variacdo da rotagio.

Respostas:

a)P,=17.5kW;  byn =83%; )P, =15kW, dyn =78%;

e)n’=3300rpm; P’ =50,63 kW.
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6. A bomba cujas curvas caracteristicas para diversas rotagoes estdo
representadas na Fig. 9.17 ao ser posta a operar em uma instalagio
de bombeamento, com uma velocidade de rotagio de 1300 rpm apre-
senta as pressoes p,=274.7 kPa e p, = — 19,6 kPa nos mandmetros
instalados de forma nivelada na sua descarga ¢ na sua admisséo,
respectivamente. O nivel d*dgua (p = 1000 kg/m?®) no reservatério de
recalque encontra-sea 15 m acima do nivel no reservatério de sucgio
e ambos encontram-se abertos a atmosfera. Para esta situag#o calcular:

a) a altura manométrica da bomba;

b} a sua vazio;

) a poténcia no seu eixo.

Aumentando a velocidade de rotagio da bomba para 1500 rpm e
mantendo o mesmo sistema de canalizacio, determinar:

d} a vazdo recalcada nesta nova situacgio;

e) a altura manométrica desenvolvida pela bomba;

f) a poténcia consumida neste caso.
Respostas:

A H=30m; b) =300 1/s:
d) Q° =360 Vs; e)H =36 m;

c) P =110,3 kW;
P’ =181.6 kW.
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10
ASSOCIACAO DE (GERADORES EM
SERIE E EM PARALELO

A associacfo de mdquinas de fluxo geradoras em série e em parale-
lo € um recurso bastante adotado pelo projetista de uma instalacdo de
bombeamento ou de insuflacdo de gds, visando & redugéo de custos do
projeto, ao aumento da seguranca de operacio ou i flexibilidade do
processo de manutengio.

Assim, uma lavoura de arroz irrigada por um sistema de bombas
em paralelo, permitird, numa situacfio de avaria ou de necessidade de
manutengdo, a retirada de uma das méquinas sem colocar em risco o
fornecimento da quantidade minima de dgua necessdria para o desen-
volvimento da plantacio. O gerenciamento do ndmero de bombas em
operagdio, também facilitard a adequacio da instalacio 4 demanda vari-
avel de dgua em fungdo da variagio da intensidade das chuvas ao longo
do periodo de irrigacao, fazendo com que o seu ponto de funcionamento
ndo se afaste muito do nominal, o que além de reduzir e rendimento,
com o consegliente aumento dos custos com energia, poderia acarretar
uma diminuicio da vida Gtil da bomba.

A utilizagiio de bombas e turbocompressores em série € comum
nos cleodutos ¢ gasodutos para o transporte de fluido a grandes distén-
cias (em muitos casos, superiores a 1000 km). Entre outras vantagens, a
instalagdo de tarbocompressores em série, distribuidos em vérias esta-
¢bes ao longo do percurso do gasoduto, por exemplo, permite um
escalonamento da presso necessaria para vencer as perdas de carga,
sem tornar necessdrio o superdimensionamento da tubulagdo, com o
conseqilente aumento de seu custo, para suportar as elevadas pressoes
no trecho inicial do percurso.

Em alguns casos, a utilizacio de canalizaces e vélvulas em by-
pass permite associar, alernativamente, as mesmas bombas, em série
ou em paralelo, para atender exigéncias diferenciadas de vazdo e altura
de elevacao de uma instalagio. ]




264 Mdguinas de Fluido

10.1 Tubulag¢oes mistas e miltiplas

Antes de analisar a associagio de geradores de fluxo em série e em
paralelo, serd feita uma breve abordagem sobre a associagio de tubula-
¢Bes também em série e em paralelo,

Umna tubulagiio mista (compound pipe ou pipes in series) serd consti-
tufda da ligagio em série de vérios trechos, com comprimentos e didmetros
diferentes, compreendendo, portanto, resisténcias hidrdulicas diferentes.

Para ilustrar, a Fig. 10.1 apresenta uma tubulagio mista compaosta
de trés canos diferentes unidos em série, sem diferenca de nivel e de
pressao entre as extremidades. A curva caracterfstica resultante deste
sistemna € obtida pela soma das ordenadas das curvas caracteristicas das
canalizagbes I, IT e I, correspondentes a cada trecho individual da
associagdo, determinadas de acordo com a equagio (9.18). Ou seja, pela
soma das perdas de carga correspondentes a cada trecho, para cada va-
lor da vazéo (Y = EpI + Epn + Epm).

I

Curva resultante

Q=Q:=Q,=Q,

Y =Ep= Eu+ Emu+ Eun

I

s

Fig. 10.1 Curva caracteristica resultante de uma tubulagio mista.
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Considere-se agora uma tubulacio maltipla (branching pipe ou
pipes in parailel), isto é, uma ligacfio em paralelo de trés tubos diferentes,
I.II e III (Fig. 10.2). Como a pressdo no inicio € nu fim de cada um
destes tubos & igual, pode-se dizer que as perdas de carga nas trés cana-
lizagGes silo iguais entre si, 0 mesmo nio se podendo dizer da vazdo que
passa pelo interior de cada uma delas.

1 II 11
Curva resuftante__

%‘7 Q 7"5

Q=0 +Q, +Qu

Y = E,,u = Egl[ = Ep[]l

Fig. 10.2 Curva caracter{stica de uma tubulaciio miltipla.

A curva caracteristica da tubulagido multipla é obtida, entdo, pela
soma das abcissas das curvas caracteristicas de cada um dos tubos em
paralelo. Isto €, somando-se as vazdes de cada tubo, para um mesmo
valor da perda de carga (Q = Q, + Q,, + Q).
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10.2 Associaciio de geradores em paralelo

Com fregiiéncia, ¢ mais conveniente fazer funcionar duas ou mais ma-
quinas de fluxo geradoras em paraielo, aumentando-se a capacidade (va-
z30) de um sistema j& existente com a instalagfo de uma méquina a mais,
seja porque o tamanho de uma $6 méquina de grande porte & excessivo para
as dimensdes do local de que se dispde, seja porque resulta mais econdmico
ter a possibilidade de funcionar com um ou mais geradores segundo ©
consumo do sisterna, ou ainda, porque a retirada de operacgfic de uma ou
miais unidades para atendimento da demanda varidvel permitira uma manu-
tengdo preventiva de reflexos altamente positivos para a vida da instalagéo.

Pelo esquema da Fig. 10.3, que representa a associagfio em paralelo
(parallel arrangement) dos geradores 1 e 1, conclui-se facilmente que os
saltos energéticos correspondentes a cada um dos geradores entre os niveis
de montante, VM, e jusante, V], sdo iguais, enquanto a vazao total do siste-
ma corresponde & soma das vazdes correspondentes a cada um deles. Logo,
a curva caracteristica da associaco & obtida somando-se, para cada valor
do trabalho especifico disponivel (altura de elevacio para bombas ou dife-
renga de pressfio total para ventiladores) indicado sobre o eixo das ordena-
das, as vazdes individuais das maquinas associadas em paralelo.

~Gerador 1 Gerador IL,

Fig. 10.3 Associacio de geradores em paralelo.
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Pode-se, entdo, escrever para a associagiio em paralelo dos geradores
de fluxoIe II: . “

Ya= Y =Yg : (10.1)

onde: .

Y, =salto energético especifico da associagiio, em J/kg;

Y, =salto energético ou trabalho especifico da miquina I, em J/kg;
Y, = salto energético ou trabalho especifico da méquina II, em J/kg.

Qa = Q1+ Qu 10.2)

onde:

Q, = vazdo da associagio, em m¥/s;
Q, = vazdo da maquina I, em m¥s;
Q, = vazio da mdquina II, em m%¥s.

PeA = Py + Py (10.3)
onde:
P, = poténcia consumida pela associagio, em W,

P = poténcia consumida pela madquina I, em W;
P = poténcia consumida pela maquina II, em W.

Substituindo as equagdes (4.31), (10.1) e (10.2), na (10.3), tem-se:

P (Ql+ QII)YA _P Q Y, + pQyY,
M MNa N

My N (Q; + Q) (10.4)
M Qr + 1y Qu

N =

onde:

M = rendimento total da associagdo, adimensional;
Nu = rendimento total da maquina I, adimensional;
Mg = rendimento total da mdquina TI, adimensional.
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Combinando a curva caracteristica da associacio dos geradores em
paralelo com a curva caracteristica da canalizagao, observa-se (Fig. 10.4)
que o ponto de funcionamento € F, correspondendo a uma vazio Q, e
& um salto energético especifico Y. Nesta situacio, a maquina I estara
funcionando no ponte F{ e a méquina IL, no poniofy; .

Y

4

— Curva caracteristica da associagio
i

Curva caracteristica
Y o e : da canalizagio

. _iCurva do
\ _igerador II

o
Curva do gerador [/~

Qo Q
Fig. 10.4 Curvas caracteristicas da associa¢io de maquinas de fluxo geradoras em
paralelo.

. Postos a operar isoladamente na mesma canalizagio, o gerador I
funcionard no ponto F,, enquanto o gerador II funcionard no ponto F .
Expressdes andlogas as obtidas para o célculo do rendimento total
poderiam ser obtidas para a determinacio do rendimento estitico da
associagao, bastando, para isto, substituir a grandeza Y por Y.

10.3 Associaciio de geradores em série

Diz-se que duas ou mais mdquinas de fluxo geradoras funcionam
em série quando a descarga de uma estd ligada & admissdo da seguinte e,
assim, sucessivamente (Fig. 10.5). Portanto, por meio dos geradores de
fluxo Ie I1, ligados em série, passa a mesma vazio, enquanto proporci-
onam um salto energético especifico total (altura manométrica, no caso
de bombas, ou diferenga de pressfio total, no caso de ventiladores) re-
presentado pela soma dos trabalhos especificos individuais.
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VI : \ Usando o mesmo procedi-
e mento de andlise da associagio
e e — em paralelo, obtém-se as se-

guintes equaces para calcular o
trabalho especifico disponivel, a
vaziio, a poténcia no eixo e o
rendimento total de uma associa-
¢fo de geradores em série (se-
ries arrangement):

Gerador I1. "

Gerador 1_

Yo = Y1+ Yy (10.5)

Qa=Q1=Qn (10.6)

Fig. 105 Associagao de goradores Pep =P + Py (10.7)
em série.

n, = DMl (4 5) (108)

T]ll] YI + Tlu YII

Pela mesma consideragéio do item anterior, as expressdes utiliza-
das para a determinacio do rendimento total de uma associagfio de ge-
radores em série podem ser também empregadas para o cdlculo do ren-
dimento estdtico da associagdo, substituindo o termo Y pelo termo
Y,

A curva caracteristica da associagio & obtida somando-se, para
cada valor da vazio, os trabalhos especificos de cada um dos gerado-

res (Fig. 10.6).
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Curva caracteristica da canalizagio. _ ™

™,

. )
Curva caracteristica__~
da associagfo

T y
Curva do gerador 1/

g Q
Fig. 10.6 Curvas caracteristicas da associagio de rn:iql?inas de fluxo geradoras em série.
O ponto F, intersecio da curva caracteristica da associagfo dos ge-
radores em série com a curva caracteristica da canalizagio, caracteriza
o ponto de funcionamento da associagdo, correspondendo ao salto
energético especifico Y, e & vazdo Q. Individualmente, as maquinas
IeII estardo funcionando no ponto ¥ e Fy , respectivamente.
' Operando isoladamente na mesma canalizacfo, o gerador I funci-
onard em F,; e o gerador II, no ponto F.
Conclui-se, entfo, que a associagio de geradores em série é indicada
para instalagfes que requerem grandes alturas de elevagfio (instalagdes
de bombeamento) ou grandes diferencas de pressao (instalagfes de trans-
porte de gases) e que ndo podem ser supridas por uma tnica médquina.
Tanto a associagdo em paralelo como a associagdo em série podem
se processar pelo emprego de unidades independentes ou pela associagdo,
ou em paralelo {rotores de admissdo dupla), seja em série (méaquinas
multicelulares), de rotores que operam dentro de uma dnica carcaga e
fixados ao mesmo eixo. A bomba centrifuga multicelular (multiestdgio),
muito utilizada na alimenta¢io de caldeiras, onde as pressdes exigidas
podem alcangar valores bastante elevados, € um exemplo tipico da as-
sociacdo de rotores em série. J4 a Fig. 10.7 traz um exemplo de curva
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caracter{stica de bomba centrifuga de dupla sucgdo ou admissdo, ou
seja, 0 seu rotor equivaleria a associagfio em paralelo de dois rotores
iguais, montados no interior de.uma mesma carcaca.
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Fig. 10.7 Curvas caracteristicas de uma homba centrifuga de dupla sucgio (Fonte:
Sulzer Pumps).
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10.4 Exercicios resolvidos

1. Associando o ventilador centrifugo de B, > 90° da Fig. 9.11, em
série, com o ventitador axial da Fig. 9.15, operando com 1150 rpm,
para insuflar 10 m*/s de ar com p = 1,2 kg/m? através de um sistema
de ar condicionado, determinar:

a) a diferenca de pressio estética produzida pela associacio,

b} a poténcia consumida pela associagio;

¢) orendimento estatico com que estd operando o ventilador centrifugo
{ventilador I};

d} o rendimento estitico com que estd operando o ventilador axial
(ventitador II);

e) o rendimento estitico da associagdo.

SOLUCAO:
Para a vazdo Q = 10 m¥s, o grifico da Fig. 9.11 fornece para o
ventilador centrifugo (grandezas com subscrito I):

Ap

estl

=1,2kPa=1200Pa e P_ =23kW =23000W.
_ Jd o diagrama da Fig. 9.15 permite retirar para o ventilador
axial funcionando na velocidade de rotag@o de 1150 rpm, também

para Q= 10 m%s:

Ap

estll

=41,6 nmCA =408Pa ¢ P =123HP=9170W.
Com base na equagdo (10.5) pode-se escrever:

AD n = APy +AD,, =1200+408 =1608 Pa (Resposta a)
Pela equacgio (10.7):

P.p =P +Pyy =23+49,17=32,17kW (Resposta b}

A equagiio (9.19) estabelece para o cAlculo do rendimento estatico:
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_Ap-Q _1200-10

= =0,522 (52,2 % Resposta ¢
nc.l PL_] 23000 % 0) ( p )
Ap.a-Q  408-10
wy = o0 T = =0,445 (44,5%) (Resposta d
N P, 9170 o ( P )

A equagio (10.8) também € valida para o célculo do rendimento
estatico da associagio de dois ventiladores em série, bastando substituir
Y por Ap,_ . Logo:

Nest " Neanr @pcml +Apmn) .
Neatr APt T Newt AP ear N

~0,522-0,445 (1200 + 408)
SN T0,4451200+ 0,522 - 408

Nean =

=0,50 (50 %) (Resposta e)

2, Uma lavoura de arroz distante do manancial de captacio d’dgua
necessita de 315 I/s de 4gna (p = 1000 kg/m?*) para atender toda a
drea a ser irrigada. O ponto de captac@o encontra-se na cota de 90 m
acima do nivel do mar e a lavoura sitna-se na cota de 80 m. A
tubulaciio que conduz a dgua possui didmetro de 300 mm e coeficiente
de atrito, f=0,017. O sistema de bombeamento € constitifdo pela
associagdo em série de duas bombas iguais, operando com 1360 rpm,
cujas curvas caracteristicas encontram-se representadas na Fig. 9.17.
Desprezando o comprimento equivalente dos acessorios, considerando
iguais as velocidades de escoamento na admissio e descarga das
bombas, pressio na admissio da primeira bomba da associagio, p =
0, mandmetros nivelados e calculando a perda de carga pela equagio
de Darcy-Weisbach (equagio 9.11), determinar:

a) a poténcia consumnida pela associaggo;

b) a perda de carga na canalizagdo, em Fkg;

¢} a mdxima pressdo a que se encontra submetida a tubulagio;

d) o comprimento da canaliza¢fo (distdncia entre o0 manancial e a
Javoura);

e) a vazde fornecida & laveura quando uma das bombas é retirada da
instalagdo através de um by-pass;

) a poténcia consumida neste caso;

g) a vazdo que chega & lavoura, considerando escoamento por agio
da gravidade, quando as duas bombas sdo retiradas do circuito.
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SOLUCAO:

Pelo diagrama topografico da Fig. 9.17, para.n=1360rpm ¢ Q=

315 1fs, tem-se:

H=3m . Y =g.H=981.36=35316J/kg e
n, = 80%.

Como se trata da associagiio em série de duas bombas iguais:
Hy =2 -H;=2.36=72m .. Y, =981.72=70632l%kg

A poténcia consumida por uma das bombas na associagfio €:

QY .
p, =20 1000'0’%185 1310 130057 w=139.06 kw
My i

Pela equac3o (10.7), como as bombas sdo iguais:

P, =2.P;=2.139,06=278,12kW (Respostaa}

A equacio (9.17) permile escrever:

Hy =Hg +Hpy - Hps =Ha —Hg =72-(-10)=82m
B, =g.Hy =9,81.82=804421/kg (Resposta b)

Com base na equacio (1.5), pode-se concluir:

Y, = pt..%;pal - Py =p.Y, =1000.706,32 = 706320 Pa .-

Pa = 706,32kPa (Resposta c)

Ou seja, a pressio na descarga da segunda bomba da associagio em
série, no caso de instalagio uma imediatamente apds a outra, numa inica
estacdo de bombeamento, serd a maxima presséo a que estard submetida
a tubulagio de condugio d’dgua. Esta pressio podera ser reduzida com
o afastamento da segunda bomba, instalando-a em uma segunda estacio
de bombeamento situada numa distincia intermediaria entre ¢ ponto de

captagio d’4gua e a lavoura.
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A equacdo (9.11) de Darcy-Weishach estabelece:
8L
KRR
[ By "D’ 804,42.12.0,3°
8.£.Q° 8.0,017.0,315%

-~

~ L=1429,6m (Resposta d)

A caracteristica do sistema pode ser calculada a partir da equagéo (9.17):

H, -Hg _ HPA _ 82
Q* Q* 0315°
E a equacfo para o tragado de curva caracteristica do sistema ou
canalizagdo sera:
H=-10+ 8264 .
a qual conduz aos seguintes valores (Fig. 10.8):

K’'= =826,4

Q=005m% = H=-793m Q=020 m¥%s = H= 23,06m

Q=0,10m%s = H=-174m Q=025 m¥% = H=41,70m

Q=0,1lIm¥%s = H= 000m Q=030 m¥% = H=6438m

Q=0,i5m¥%s = H= 859m Q=0315m% = H=72,00m
72 0w

1L tm)
-

50 o
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Fig. 10.8 Tragado da curva caracteristica da canalizagio.
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Pela intersecdo da curva caracteristica da canalizag¢do com a curva
H =1(Q) e com as curvas de iso-rendimentc da bomba, para n = 1360
rpm, obtém-se (ver esquema da Fig. 10.8):

H=417m .. Y=g H=9,81.41,7 =409 J/kg ; n,=82% e

Q=2501/5s=0,25m%s (Resposta e)

Logo:

p _PQY 1000025409
R 0.82

=124695W =124,7kW (Resposta f)

No caso de escoamento por gravidade, H= H_, oque, pelaequagio
(9.17), conduz a:

H=-10 +10=0

A vazdo que chega & lavoura pode, entfio, ser obtida pela interseciio
da curva caracteristica da canalizagfo com o eixo das abcissas {eixo das
vazdes), ou seja:

Q=1101/s=0,11m%s (Resposta g)

3. A associagio em paralelo de dois ventiladores centrifugos iguais
fornece uma vazio de 8 m*/s de ar (p = 1,2 kg/m?) por meio de um
sistema de ventilagdo sem diferenga de nivel e pressio entre as
extremidades de admissfio e descarga, As curvas caracteristicas dos
ventiladores encontram-se representadas na Fig. 9.11 para B, <90°.
Determinar:

a) a diferenga de pressdo total da associagio;
b} a poténcia consumida pela associacio;
c) o rendimento total da associagio;
~ d) avazéo fornecida por um dos ventiladores quando funciona sozinho
e MESIMO sistema;
e} o rendimento total do ventilador funcionando sozinho;
f} 0 seu rendimento estdtico na mesma situagio.
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SOLUCAO:
Como os ventiladores sdo iguais a contribuigiio de cada um deles
para a associacfio em paraleio é:

QIZQH=-QZ—A-=%=4 m?/s

Na associagao em paralelo, de acordo com a equacso (10.1), tern-se:
Ya=Yr=Yg . Apw =Apyg=8pq

Do grifico da Fig. 9.11 para Q =4 m?¥s, retira-se (Fig. 10.9):

Apy =Ap 4 =2,92kPa = 2920Pa (Resposta a)
e

De acordo com a equagio (10.3), neste caso:

Pea =2. Py =2 .15=30kW (Respostab)

Como os ventiladores sdo iguais, o rendimento total da associagio
serd igual ao rendimento de cada ventilador funcionando na associagio,
ou seja:

_8p,Q, _29208
P, 30000
N =77.9% (Resposta c)

Moy =0,779 ou ainda

A curva caracteristica do sistema ou da canalizagdo serd tracada
obedecendo 2 equagiio (9.18), sabendo-se que deveri passar por dois
pontos, a origem do sistema de coordenadas e o ponto de intersecio
com a curva da associagfio, o que permite a determinagfo da carac-
teristica, K”, do sisterna.

Ap, =K"Q2 . K’'= —zé—22—=0,0456 ~ Ap, =0,0456.Q%
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Por esta 1iltima equacio, calculam-se os pontos que permitem. o
tragado da curva caracteristica da canalizagio (Fig. 10.9):

Q(m¥sy | 0,0 | 2.0 4,0 6,0 68 | 70 | 80

Ap (kPa) [ 0,00 | 0,18 0,73 1,64 2,10 | 2,23 | 292

Ap (kPa)
4 Curva da associaglio_
3.2 \
5 Jliar - R _'_"7‘*-»-.._\_&
2.4 : \\ /
Ll \\
(9 7—=°f:f—:::—_--:f::::i:::;}:Zf:::ﬁ% > L Po(lcW)
Y716 Bs<90 &N 20
N T
1.2 R H AN 15
e G !
0,8 o ! \\—/ |10
- Y 1 A
- ‘:\g’ﬁ\ : 2INS
0,4L-" - ws2 : 5
VB |
0 u . ‘ 5 Ao
0 1 2 3 4 5 -6 Ff 7 8 9  Qms)
6.8~

Fig. 10.% Representagio do tragado da curva caracteristica da canalizacdo e da curva
resultante da associagio em paralelo dos ventiladores com b, <90 da Fig. 9.11.

A partir do ponto de intersegfio da curva Ap =f(Q) de um dos
ventiladores com a curva do sistema ou da canalizagio, obtém-se:

Ap, =2,1 kPa = 2100 Pa;
Ap_ =19 kPa=1900 Pa;

P =18 kW = 18000 W,

- Q=6,8m%s (Resposia d);
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Ap . .
0 =22 Q_ 211580%3 =0793 (7193%)  (Resposta e)

[

-

Ap..-Q _1900.6,8
P, 18000

Ny = =0,718 (71,8%) (Resposta )

10.5 Exercicios propestos

1. A bomba da Fig. 9.19 encontra-se operando em paralelo com outra
igual, ambas com rotor de 230 mm de didmetro (230 ¢) e velocidade
de rotagdo de 1120 rpm, numa instalagdo cujo desnivel ¢ H,=5m e,
nesta situagio, contribuindo com uma vazio de 150 m*h. Sabendo
que os reservatérios de succo e recalque sfo abertos, pergunta-se:
a) qual a vazio produzida pela associagio das bombas em paralelo?
b) qual o rendimento da associagiio?

c} qual a vazio recalcada por uma das bombas funcionando sozinha
na mesma instalagio?

d) qual a poténcia consumida pela bomba funcionando sozinha?

e) com que rendimento estard operando esta bom];;;a, sozinha?

Respostas: NSQ';T =&

a) Q, = 300 m*/h; byn, =80,5%; S c) Q=196 m’/h;

d)P =7CV=3515kW; ¢)n =70%.

2.Um dos estdgios de uma bomba de alimentagfio de caldeiras de 5
estagios em série encontra-se representado na Fig. 9.18, através da
curva correspondente ao rotor de didmetro ¢ 270 (D, = 270 mm).
Esta bomba fornece 230 m*/h de dgua a 65°C auma caldeira, numa
instalagdo em que a linha de sucgio possui didmetro de 200 mm,
comprimento equivalente de 10 m, e a linha de recalque tem o mesmo
didmetro, com um comprimento equivalente de 90 m. A diferenca de
nivel entre a caldeira e o reservatorio de suce¢fio, que se enconira aberto
e submetido a pressdo atmosférica de (,1 MPa, & igual a 10 m.
Calcular: '

a) a altura manométrica com que estd operando a bomba;
b) o seu rendimento total;
c) a presséo manométrica da caldeira;
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d) a perda de carga na canalizacgio, em metros de coluna d’agua,

utilizando a tabela da Fig. 6.8; "
e) a altura de sucgio mixima da bomba.
Respostas: ’
a)H=158 m; b)n, = 84%; c)p =14 MPa;
d) HP =230m; ) Hsgm =426 m.

3. Dois ventiladores centrifugos iguais, cujas curvas encontram-se repre-
sentadas na Fig. 9.16, associados em série, produzem uma vazio de
3,0 m¥s de ar com peso especifico, v = 1,1 kgt/m*, Um deles

- {ventilador I) funciona com velocidade de rotagiio de 550 rpm e o
outro (ventilador 1) com a velocidade de rotacio de 1600 rpm. Para
esta associacio de venfiladores calcular:

a) a diferenca de pressdo total;

b) a poténcia consumida;

¢) o rendimento total;

d) a diferenga de pressio estatica;

e) orendimento estatico do ventilador I (n =550 rpm) trabalhando na
associacgio;

f) orendimento estitico do ventilador il {n = 1600 rpm) também
trabalhando na associagfo.

Respostas:

a) Ap, =399 mmCA =391 kPa; b)P_=2387CV =17,56 kW,
c)m, = 66,9%; d) Ap_, = 368,54 mmCA = 3,62 kPa;
e) N, = 26,1%; Hn_,=052%.

4. AFig.9.11 representa as curvas caracteristicas de um ventilador centri-
fugo com pés retas (B, = 90°) que giraa 1460 rpm. Para insuflar 4
m*s de ar com p=12kg/m® através de um sistema de ventilacdo
composto por canalizagio de 500 mm de didmetro e comprimento
equivalente de 203 m, com extremidades abertas 4 atmosfera e num
mesmo nivel, dispde-se de dunas alternativas, usando o mesmo tipo de
ventilador: associar dois deles em paralelo ou usar apenas um,
aumentando a sua velocidade de rotagdo (considerar ¢ rendimento
invaridvel com a variagdo da rotagdo). Pergunta-se:

a) com que velocidade de rotacio deverd funcionar o ventilador na
segunda alternativa?
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b) qual a melhor alternativa sob o ponto de vista de um menor con-
sumo de energia? Justifique a resposta.

Respostas: -

a)n = 1688 rpm;

b) A melhor alternativa & associar dois ventiladores em paralelo, uma

vez que a poténcia solicitada pela associagio serd P, =122 kW,

ehquanto o aumento da velocidade de rotagio provocard uma soli-

citagio de poténcia P = 15,45 kW.

5. Considere-se as curvas caracterfsticas da Fi g. 9.20 para os diversos
angulos de inclinagiio das pés do rotor como representativas de varias
bombas axiais com p4s fixas, Designando como bombal a que possui
rotor cujas pds tem dngulo de inclinagiio B =15° e como bomball a
que tem B =21°, propde-se uma instalagdo de bombeamento em que
as duas serdo associadas em paralelo, sob uma altura de elevacdo
manométrica de 3,0 m (altura de elevacgdio da associagho). Para a
situagdo proposta, com a instalacio bombeando dgua de massa
especifica, p = 1000 kg/m?, pergunta-se:

a) qual a vazdo recalcada pela bomba I B =157

b) qual a vazdo recalcada pela bomba I (B=21°?

¢) com que rendimento total estar4 trabalhando 2 bomba 17
d) com que rendimento total trabalhard a bomba II?

e) qual a poténcia consumida pela associacao?

f) qual o rendimento total da associacgfo?

Respostas.

a) Q=5600 m*h; b)Q, =7200m¥%h; c) n, = 83,2%;
dyn, =80,6%; e)P_ =128 kW, Hn, =817%.

6. Para uma instafaciio de bombeamento, que deve recalcar 4gua com p
= 1000 kg/m?®, onde a vazio pode variar entre 480 ¢ 490 m¥h ea
altura manométrica & 20 m, fazer um estudo, sob o ponto de vista
apenas da economia de energia, apontando qual é a melhor alternativa
para suprir as necessidades do sistema proposto: a associagfio em
paralelo de duas bombas centrifugas com rotor de simples admissio,
didmetro de 230 mm (¢ 230), girando a 1750 pm, cujas curvas
caracteristicas estio representadas na Fig. 9.18, ou a instalacéo de
uma tnica bomba centrifuga, com rotor de dupla suc¢do (dupla
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admissio) e difimetro de 258 mum (b 258), que giraa 1770 rpm, cujas
curvas encontram-se representadas na Fig. 10.9, Dizer também qual
das alternativas apresenta 0 menor risco de cavitagao, justificando.
Resposta:

As alternativas propostas sio equivalentes quanto ao consumo de
energia, apresentando praticamente o mesmo rendimento, 1, = 78%,
e, conseqilentemente, a mesma poténcia para a altura manométrica
proposta. A associagdo em paralelo teria um menor risco de cavitagio,
uma vez que requer um NPSH, = 4,0 m , menor do que o requerido
pela bomba de dupla sucgéo cujo valor é NPSH, = 5,4 m.




11 .
PARTICULARIDADES NO FUNCIONAMENTO
DE GERADORES DE FLuxo

Sem a pretensdo de esgotar o tema, o objetivo deste Capitulo €
alertar para algumas particularidades no funcionamento de maquinas
de fluxo geradoras, associadas ao tipo de curva caracteristica ou a pro-
priedades do fluido de trabalho.

Essas particularidades, ndo levadas em consideragio, poderfo oca-
sionar problemas, algumas vezes, de diffcil constatagdo e solugdo. Ou,
como no caso dos turbocompressores, ao néo se considerar o efeito da
compressibilidade dos gases, conduzir a erros grosseiros de projeto.

11.1 Instabilidade

Conforme foi demonstrado no Capftulo 9, as curvas caracteristicas
das maquinas de fluxo podem assumir formas diversas dependendo do
tipo de rotor.

Para rotores de geradores de fluxo radiais, uma das formas que a
curva Y =f{Q) pode assumir € a ascendente/descendente, em que o
valor do trabalho especffico (altura manométrica, para bombas, ou dife-
renca de pressdo, para ventiladores) cresce & medida que a vazio dimi-
nui, até atingir um maxima, decrescendo a partir dai até o ponto corres-
pondente & vazio nula. No trecho superior da curva, para um mesmo
valor de Y (H, para bombas, ou Ap, para ventiladores), a vazio pode
assumir dois valores diferentes.

NaFig. 11.1, encontra-se representada a curva caracter{stica de uma
bomba centrifuga que possui a forma ascendente/descendente, incluin-
do o tragado para as vazdes negativas, com a bomba funcionando como
freio (pump as a energy dissipator). Este tragado para vazdes negativas
€ obtido com base nos resultados de ensaios de laboratério, quando é
aplicada na boca de descarga da homba uma pressio maior do que ela




284 Mdaquinas de Fluide

pode produzir, dando origem a uma reversio de fluxo com dissipagio de
energia, tma vez que o motor de acionamento continua operando com sen-
tido de rotagio inalterado, diferentemente do funcionamento da bomba
como turbina (pump operating as turbine), quando € interrompido o for-
necimento de energia ao motor de acionamento e o rotor passa a girar em
sentido contririo, gerando energia em vez de consumir. O trecho 3-4 da
curva para vazdes positivas, € denominado de ramo instavel {(unstable
branch) da curva caracteristica da bomba.

1
6

Fig. 11.1 Instalacio de bomba centrifuga sujeita ap fendmeno da instabilidade.

Esta bomba transportard dgua de um reservatério inferior (reserva-
tério de sucgio), com nivel constante, a um superior, de nivel variavel,
com alimentagdo pelo fundo, ligado a uma rede de consumo. As canali-
zagdes de sucgio e de recalque possuem um didmetro tdo grande e com-
primento tio pequeno que as perdas de carga podem ser desprezadas.
Neste caso, de acordo com a equacio (9.17), a curva caracteristica da
canalizag#o serd uma reta paralela ao eixo das vazdes, cortando o eixo
das ordenadas no ponto correspondente ac desnivel geométrico, H.

No inicio do bombeamento, o nivel d’ 4gua no reservatdrio superior
encontra-se em 1, correspondendo ac ponto de funcionamento 1 sobre
a curva caracteristica da maquina. Aos poucos, esie nivel itd subindo até
atingir o nivel 2, ao mesmo tempo em que uma vazdo Q_fluird paraa
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rede de consumo. Como a bomba estard operando no ponto de funcio-
namento 2, correspondente a uma altura de elévaggo H, e uma vazio
Q,, sc esta vazdo for igual a Q.. ocorrera o equilibrio entre o forneci-
MENTO € 0 COonsuUMmo e o sistema serd dito estdvel. Se, entretanto, a vazio
Q, for maior que a consumida pela rede, o nivel no reservatério superior
continuard subindo até chegar ao ponto 3, correspondente ao pico da
curva, com a vazio caindo gradativamente de Q, para Q,. Neste ponto,
se a vazdo consurnida ainda for menor do que a recalcada pela bomba, o
nivel no reservatério tenderd ainda a crescer, o que ndo serd possivel,
pois no ponto 3 j4 foi alcancada a altura de elevacio mdxima da bomba.
Rompe-se, entdo, o equilibrio do sistema, com duas alternativas possi-
veis, dependendo da existéncia ou nio de uma vilvula de retencio na
descarga da bornba.

Se houver vélvula de retengio, o ponto de funcionamento salta de
3 para 4, com a bomba deixando de recalcar (ponto de vazio nula).
Neste caso, a bomba s6 voltara a fornecer 4gua ao sistema quando o
nivel do reservatdrio superior, pelo consumo da rede, cair até 4, permi-
tindo a abertura da vélvula de retencio e retomando o processo ciclico a
partir do ponto 5, correspondente a uma altura H, =H, evazio Q..
Este processo produz uma pulsagio no bombeamento denormnada de
instabilidade {(surge).

Caso nio exista vilvula de retengfio, o ponto de funcionamento
desloca-se, bruscamente, de 3 para 6, sobre a curva caracterfstica da
bomba para vazdes negativas, ocorrendo reversio do fluxo através da
mdquina. Devido ao refluxo, acrescido do consumo da rede, o reserva-
torio superior esvazia-se até o nivel 7, com o ponto de funcionamento
movendo-se de 6 para 7. Neste momento, novamente ocorre uma nova
reversdo da vazdo com o ponto de funcionamento saltando para o ponto
8, sobre o ramo das vazdes positivas da curva da bomba. O reservatério
recomeca a encher e, se ndo houver qualquer alteragfio nas condicdes
iniciais, o ciclo repete-se, caracterizando o fendmeno da instabilidade,
que representa um perigo para a instalagdo em conseqiiéncia das vibra-
¢des que o acompanham.

Conclui-se, entdo, que para o surgimento da instabilidade, faz-se
necessdrio a conjugagdo de dois pré-requisitos: a existéncia do ramo
instavel na curva caracteristica da maquina e a presenca de um acumu-
lador de energia (¢nergy storage) na canalizacdo de descarga,
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Este acumulador de energia, que exerce uma agiio de mola sobre o
sistema, pode ser caracterizado por diversas disposi¢des construtivas da
canalizacdio de descarga: um reservatério com alimentagfo pelo fundo,
a existéncia de uma chaminé de equilibric na linha de recalque, a pre-
sen¢a de bolstes de ar ou vapor (em bombas de alimentacio de caldei-
ras) na tubula¢fio de recalque, ou, ainda, a execucgio elastica da canali-
zagdo de descarga.

No caso de fluido gasoso, 0 acumulador de energia corresponde ao
proprio fluide de trabalho sob pressfio existente na canalizacdo, estando
sempre presente. Isto faz com que o risco de instabilidade determine a
vazdo minima com que um compressor pode operar (limite de instabili-
dade).

Para evitar o perigo da instabilidade, deve-se evitar o acumulador
de energia na canalizacio de descarga ou instalar geradores de fluxo
sem o ramo instdvel em sua curva caracteristica.

Entre as medidas construtivas que podem eliminar o ramo instdvel
nas curvas das méquinas de fluxo geradoras podem ser citadas aquelas
que conduzem a uma curva caracteristica 'Y =1 {QQ) fortemente descen-
dentes (Capitulo 9), tais como o projeto de rotores com pequenos valo-
res para a largura, b, € para o angulo de saida das pds, 3., nimero de
pds, N, menor que o normal ¢ velocidade de rotagdo especifica, m_,,
elevada. Além disso, devem ser tomadas providéncias para a diminui-
¢do das perdas por cheque (expressas pela Eq. 9.3) no campo de opera-
¢io correspondente as pequenas vazdes.

11.2 Funcionamento de geradores com curva caracteristica instavel

Além do fendmeno da instabilidade, a existéncia de um ramo ins-
tdvel nas miquinas de fluxo geradoras pode ocasionar outros problemas
como nes dois casos relatados a seguir.

Inicialmente, serd considerado o caso da instalagfio em paralelo de
dois ventiladores centrifugos iguais, cujas curvas caracieristicas apre-
sentam um ramo instdvel (Fig. 11.2). Para a andlise, serd considerada a
curva caracterisiica da variagfo da diferenca de pressiio estdtica em fun-
¢o da vazio, Ap_, =1 (Q), combinada com a curva caracteristica de
um sistema de ventilagio, sem diferenca de nivel e de pressdo em suas
extremidades, em que se despreza o termo referente a pressao dindmica.
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O sistema poderd ter uma curva mais ou menos ingreme, depen-
dendo da perda de carga maior ou menor através da sua canalizagio, ou
seja, do valor maior ou menor. da caracteristica K” na equacio (9.18).

Se, por exemplo (Fig. 11.2), o sistema POssuir uma curva caracte-
ristica do.tipo I, o ponto de funcionamento da associagio em paralelo
serd 1, enquanio o funcionamento de apenas um dos ventiladores no
mesimo sistema serd no ponto 2. Se, no entanto, o sistema tiver como
caracterfstica uma curva do tipo II, mais inclinada que a anterior, o
funcionamento de um dos ventiladores, sozinho, acontecerd no ponto
3, com uma pressao de saida superior 4 pressio correspondente A vazio
nula. Neste caso, se o segundo ventilador estiver funcionando com a sua
boca de descarga fechada, se esta for aberta, ndo terd pressao suficiente
para superar a desenvolvida pelo primeiro e ndo contribuird para o au-
mento da vazio de ar através do sistema. Pelo contrario, caso nio exista
uma valvula de retencdo em sua saida, poderd inclusive haver um retor-
no de ar proveniente do primeiro ventilador. O problema poderd ser
superado, por exemplo, pela partida simulténea dos dois ventiladores.

Apest(kP2)
& ]l !

—Curva da associagdo
/  de dois ventiladores
iguais em paralelo

._Curva caracteristica
de um s6 ventilador

0 Q(rnJ/= s)

Fig. 11.2 Associagio em paralelo de dois ventiladores i guais com curvas caracteristicas
que apresentam ramo instivel,
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O segundo caso a relatar € o de uma bomba centrifuga com curva
caracteristica instdvel (unstable head-capacity characteristic curve),
que & interceptada pela curva I do sistema (bastante achatada) em dois
possiveis pontos de funcionamento, 0 ponto 1e o ponto 2 (Fig. 11.3). Se
estes pontos se encontrarem muito proximos, qualquer perturbagio no
sistema poderd acarretar a mudanga de um ponto para outro, dando
origem a alteracdes bruscas na operagio da bomba e 2 pulsagiio de va-
zi0. Além disso, se a altura total de elevagio desenvolvida pela bomba
em vazio (Q = 0) for inferior ac desnivel geométrico, H, do sistema a
sua partida, com a canalizagio de recalque cheia, nao fornecerd vazao
20 sisterna, uma vez que a energia fornecida pela bomba é inferior a
requerida pelo sistema.

H(m)T Curva do sistema.,

il | . Canalizaciio de recalque

-

=)
jast

|

i

0
' Fig. I1.3 Curva caracteristica ¢ esquema de instalagdo de bomba centrifuga gue
apresenta ramo instivel.

Para a solucdio deste problema, Quiniela' propde a utilizagio de
um desvio (by-pass), construido com uma tubulagio de pequeno didme-
tro, de maneira a criar uma elevada perda de carga, mesmo para peque-
nas vazdes. Se a caracteristica deste desvio assumir a forma de uma
curva do tipo II, com desnivel geoméirico igual a zero a partir da
formagdo do sifio, quando a vélvula V, da canalizagiio principal esti-
ver fechada ¢ a vélvula 'V, do desvio, aberta, na partida da bomba, 0
funcionamenio do sistema corresponderd a0 ponto 3. Em seguida, fe-
chando gradativamente a vdlvula V, e abrindo simultaneamente a vél-

! QUINTELA, A. C., Hidrdulica,
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vula V, o ponio de funcionamento deslocar-se-a de 3 para 2, permitin-
do o recalque da vazao Q, requerida pelo sistema de bombeamento.

11L.3 Influéncia da viscosidad:a do fluido em bombas

As curvas caracter{sticas de uma bomba, normalmente, sdo obtidas
nos bancos de ensaio de laboratérios, tendo a 4gua como liguido de
trabalho. Estas curvas, no entanto, sofrem alterages significativas quan-
do a maquina ¢ colocada a operar com um liquido mais viscoso.

Para determinar as caracterfsticas da bomba nesta nova situagio,
tomam-se como base os resultados das experiéncias de Stepanoff,? que,
através de ensaios com bombas trabalhando no seu ponto de rendimen-
to maximo, com fluidos de viscosidade diferente, concluiu que a veloci-
dade de rotacfio especifica permanccia inalterada. Isto permite escrever,
de acordo com a equagdo (5.37), para o ponto nominal e velocidade de
rotaciio constante:

Q% Q;VZ n
i —‘3’7 = —% =constante (11.1)
H7* HV4 bi]

Q = vazio da bomba operando com 4dgua;
Q, = vaziio da bomba operande com liquido viscoso;
. H =altura de elevacdo da bomba operando com 4gua;
H, = altura de elevagio da bomba operando com liquido viscoso;
= velocidade de rotagéo especifica da bomba;
= velocidade de rotagio da borrba,

Da equacio (11.1), chega-se a:
%
Q_[H (11.2)
QV HV
Uma vez conhecidos os valores da altura de elevacio, da vaziio ¢
do rendimento total para a bomba funcionando com dgua, pode-se de-

* STEPANOFF, A. 1., Centrifugal and axia! pumps,
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terminar os valores correspondentes 4 sua operagiio com um liquido
mais viscoso, fazendo uso de um fator de corregéo para a altura de ele-
vagio, C,,, outro para o rendimento, C, e aplicando a equacéo (11.2).

Os fatores de correcdo, C,, e C,, podem ser obtidos a partir de
ensaios como os representados no diagrama do Hydraulic Institute,?
representado na Fig. 11.4. O uso deste diagrama deve limitar-se a bom-
bas centrifugas convencionais (nfio deve ser empregado para bombas
axiais e de fluxo misto), operando com fluidos newtonianos (ndo deve
ser usado para lodo, gelatina, polpa, etc.) ¢ dentro da faixa de valores
representada no grafico. '

Cki
T L 1.8
| 1 —r——_'_'—‘_‘-‘f-——-.. B et CH -+ 0
| \?\““‘-\ 03
Cy T esa i
4 T T 0.7
e ' 100G
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I].a ‘_— (] —|
0s ~
04 ! 1 ; ;
03 ‘ [ 1 |1
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Fig. 11.4 Fatores de corrego da altura, C, e do rendimento, Cx, para fluidos de
viscosidade diferentes (Fonte: Hydraulic Institute).

3 HYDRAULIC INSTITUTE., Hydraulic Jnstitute standards.
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Como os ensaios normalmente s3o realizados para o ponto de ren-
dimento médximo e a equacio (11.2) foi determinada para esta condi-
4o, procura-se fazer os cdlculos para as vazies correspondentes a este
ponto e aos valores préximos. O diagrama da Fig. 11.4 indica os valo-
res: 0,6 Q; 0,8 Q; 1,0 Q (vazio nominal) e 1,2 Q.

O procedimento recomendado deve seguir 0s seguintes passos:

I. Na curva da bomba operando com dgua, determinar o valor do
rendimento, da altura de elevagé@o e da vazio correspondentes ao ponto
nominal (1,0 Q);

2. A partir do valor desta vazio, levantar uma perpendicular ao
eixo das abcissas até encontrar a reta inclinada correspondente & altura
de elevagio determinada no passo 1;

3. Deste ponto tragar uma reta horizontal até chegar  linha da vis-
cosidade cinemdtica do liguido a ser bombeado;

4. Do ponto de encontro com a linha da viscosidade, levantar outra
reta vertical que cortard a curva C,=1f(Q) e acurva C,=f(Q
correspondente a 1,0 @ (vazio nominal); nas ordenadas do diagrama
serdo lidos os valores de C;, e de C_, correspondentes a estes pontos de
corte.

5. Caleular a altura de elevagdo da bomba trabalhando com o liqui-
do viscoso, utilizando o fator de correciio C,, obtido no passo 4, por
meio da relagio:

H,=Cy H (11.3)

6. Pela equagdo (11.2), a vazio de liquido viscoso bombeado ser4:

3
H, Y
7. Calcular o rendimento total da bomba funcionando com o liquide
viscoso, 11,,, a partir do rendimento total da bomba operando com dgua,

M,. usando o fator de corregfio CT1 determinado no passo 4, através da
relacdo:

T]IV = C‘r| T]r (1]4)
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8. Calcular a poténcia necessdria ao acionamento da bomba ope-
rando com liquido viscoso por meio-da equagio (4.33), ou seja:

p = %, Q, (11.5)
75 Tllv

eV

onde:

P_ = poténcia exigida no eixo da bomba para recalcar o Hquido viscoso,
em CV,

v, = peso especifico do liquido viscoso, em kef/m®

O exemplo ilustrado na Fig. 11.4 considera (linha tracejada) o caso
de uma bomba centrffuga que serd posta a operar com Sleo de viscosi-
dade cinemética v = 230 ¢St e peso especifico =900 kgf/m®. Com os
valores obtidos para os fatores de corregio (C, = 0,90 e C,=0,60) ¢
aplicando as equacoes (11.2), (11.3), (11.4) e (11.5) aos valores nomi-
nais, H=30m, Q =120 m*h, P =17,1CV ¢ 1, =78%, dabomba
funcionando com dgua, chega-se, neste exemplo, aos seguintes valores
para esta mesma bomba operando com o 6leo considerado: H =270
m, Q, =102,5m’h, 1, =468% ¢ P_=19,7CV.

Como referenciais, para comparagio, citam-se os seguintes valores
para o coeficiente de viscosidade cinemdtica (kinematic viscosity):

—dgua a 16°C (y= 1000 kgf/m*): v = 1,13 ¢St;

—ara 20°C e 1,0333 kgffem?® (y= 1,2 kgf/m?®): v = 15,1 cSt;

— gasolina a 16°C {y = 700 kgf/m*): v =0,88 cSt;

—6leo de soja a 38°C (y = 950 kgf/m®): v = 35 ¢St;

— Gleo hidrdulico a 38°C {y = 1160 kgf/m>): v = 50 ¢St;

— Gleo lubrificante SAE 40 a 38°C (y = 900 kgf/m*): v = 200 cSt;

—Oleo de transmissdo SAE 90 a 38°C (y= 900 kgf/m*): v = 320 ¢St;

— oleo combustivel n. 6 a 50°C (v = 900 kef/m*): v = 660 ¢St;

— leite condensado (y = 1300 kgf/m®): v = 7700 cSt.

O coeficiente de viscosidade cinemética, v, em centistokes (cSt),
pode ser obtido a partir do coeficiente de viscosidade absoluta (absoluse
viscosity), L, em centipoises (cP), pela relagdo:
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v (cSt) =10° hcP) ' ) (11.6)
p -
onde:
P = massa especifica do fluido na temperatura de medida da viscosidade,
em kg/m?;

1 cSt =10-% m¥s:
IcP =10-3 Pas.

O procedimento descrito é repetido para as vazdes correspondentes
a 0,6Q, 0.8Q ¢ 1,2 Q, obtendo-se, desta maneira, valores que
permitem a determinaciio de quatro pontos das curvas caracteristicas,

H =f(Q), N, =f(Q) e P_=1(Q), dabomba funcionando com
liquido viscoso (Fig. 11.5).

H(m) L PCV)

19.7
=171

0

1l Tt (%)

- 78,0

LSS S N
o |

[P

0 . - 0
0 10257 120 Q(m3/h)

Fig. 11.5 Curvas caracteristicas de uma bonba centrifuga fancionando com 4gua (linhas
cheias} e funcionando com um liquidao de viscosidade maior (linhas tracejadas),
representando os valores utilizados no exemplo anterior,

A Fig. 11.5 permite concluir que a operagio com fluido viscoso
provocauma modificagio nas curvas caracterfsticas das bombas se com-
paradas com as obtidas para 4gua, ocorrendo uma cafda das curvas de

- altura de elevagio e rendimento total, convergindo para o ponto corres-
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pondente & vazio nula, e um deslocamento para cima da curva de poiéncia
no eixo, tornando-a praticamente paralela & cusva para dgua, Esta
elevagiio da curva de poténcia, mesmo com a redugiio da altura de
elevagéo e da vazio para a bomba operando com liquido viscoso, explica-
se pela grande reducio do rendimento total, provocada, principalmente,
pelo aumento significativo das perdas por atrito de disco.

11.4 Efeito da compressibilidade nos turbocompressores

Embora alguns fabricantes denominem ventiladores (fans) de mé-
quinas de fluxo geradoras que movimentam gases, vencendo diferencas
de pressao total até 40 kPa (4000 mmCA), a maioria dos autores con-
corda com Jorgensen,? que, bascado nas recomendagdes da American
Society of Mechanical Engineers (ASME), estipula como limite superi-
or desta categoria de mdquinas uma diferenca de pressio total da ordem
de 10 kPa (1000 mmCA), o que corresponde a um incremento de apro-
ximadamente 7% na massa especifica dos gases numa compresséo isen-
tropica. Acima deste limite j4 deve ser levado em conta o efeito da
compressibilidade dos gases e as maquinas passam a ser designadas de
turbocompressores (turbocompressors). Também € usual a denomina-
¢do de sopradores (hlowers) para compressores que trabalham na faixa
de diferenga de pressio total que vai de 10 kPa (1000 mmCA) a 300
kPa (3000 mmCA).

Para o cilculo do salio energético especifico, Y, apresentado pelo
fluido entre a admissio e a descarga de um turbocompresseor on num de
seus estdgios (turbocompressor multicelular), poderd ser utilizada a ex-
pressao do trabalho de compressio isentrdpica (1.19) deduzida no Capi-
tule 1:

N al}
Y = k RTa p_d k -1 ZH+ZC|
k-1 Pa 2

Como a transformagio de energia mecinica em energia do fluido é
impossivel realizar-se sem perdas, que transformam parte da energia

* JORGENSEN. R.. Fan engineering.
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mecinica em calor, a temperatura real na descarga de um turbo-
compressor sem refrigeragio (isolado termicamenie) é superior 3 calcu-
lada para uma transformagfio isentrpica (Eq. 1.15). Para o seu célculo,
deve ser levado em consideragfio o rendimento interno da maquina,
definido pela equagdo (4.24), chegando-se a:

t,=1,+ % = (11.7

-
|

, = temperatura real do gés na descarga do urbocompressor, em °C;

4« = temperatura do gds na descarga do turbocompressor, considerando
uma compressio isentrépica, em °C;

= temperatura do gés na admissio do turbocompressor, em °C;

rendimento interno do turbocompressor, adimensional.

—t
I

:.j!_f'
m

Convém salientar que, num processo real, tanto o calor especifico,
Cp, como o expoente isentropico, k, variam em fungio da composicio
quimica e da temperatura do gds, sendo calculados, normalmente, para
um valor médio entre as temperaturas de admissdo e descarga.

Também € importante ressaltar que, numa compressio sern refrige-
ragdo intermedidria, o calor gerado pelas perdas faz com que o trabalho
real de compressfio politrépica seja superior ao de uma compressio
isentrépica e implica em que o expoente n da compressio politrépica
seja também maior do que o expoente k da compressiio adiabdtica.

Neste caso, recomenda-se a substituicdo de kK por m na equagiio
{1.19) reproduzida no inicio deste t6pico, ou utilizar a mesma equacio,
levando em consideracdo as perdas por meio do rendimento interno, uf
O expoente politrépico, o expoente isentrépico e o rendimento interno
podem ser correlacionados pela relagéo proposta por Kovits & Desmur:’

1
ne Kk (11.8)

5 KOVATS, A, & DESMUR, G., Pompes, ventilateurs, compresseurs.
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Vé-se, por esta equacgdo, que o rendimento interno do turbocom-
pressor indica quanto o processo ideal afasta-se do processo real de
compressio de um gés.

Para o dimensionamento do rotor de um turbocompressor, pode-se
valer, entéio, da equacio fundamental para maquinas de fluxo geradoras
(3.20), adotando:

Y, = — (11.9)

onde :
Y ;. = trabalho especifico intercambiado 10 rotor suposto com nimero
infinito de p4s, em J/kg;

Y = salto energético especifico do turbocompressor, calculado pela
equagdo (1.19), em J/kg;

M, = rendimento interno de turbocompressor, calculado pela (4. 24)
adimensional;

K = fator de deficiéncia de poténcia, adimensional.

Conforme se pode concluir da andlise anterior, o rendimento interno
empregado na cédlculo das méquinas de fluxo que trabalham com fluidos
compressiveis distingue-se do utilizado nas méaquinas que operam com
fluidos incompressiveis por excluir o rendimento volumétrico. Ou seja,
ele se aproxima do rendimento hidriulico estabelecido para estas tltimas,

‘englobando o rendimento por atrito de disco.

Para o céliculo da drea de passagem da corrente fluida na entrada do

rotor, pode-se escrever, com base na equagio da continuidade (1.22):

A= (11.10)

~ onde:

A, = 4rea da secio de entrada do rotor, em m?;

r, = fluxo massico de gds aspirado pelo rotor, em kg/s;

P, =massa especifica do gds a ser aspirado, em kg/m?;

¢,, = velocidade meridiana na se¢io de entrada do rotor, em m/s.




Particularidades no Funcionamento de Geradores de Flixo 297

Conhecidos os dados termodinidmicos do ar aspirado pelo primeiro
estdgio de um turbocompressor (compressor multicelular), a variacio
da massa especifica neste estagip determina a secdo de entrada no estdgio
seguinte. Bsta variagfio, segundo Aicher,® pode ser calculada pela ex-
pressao;

p_d:[Y(n -1 +1]n1_1' (1L.11)
pﬂ. TaRZan

onde:

massa especifica do gés na descarga do turbocompressor ou na

saida de um de seus estdgios, em kg/s;

T = temperatura absoluta do gds aspirado, em K;

R = constante do gds, em J/kg K;

7 = fator de compressibilidade na admissdo do compressor, adimen-
sional.

vl
o
|

O expoente politrépico, n, da equacio (11.11) pade ser determinado
em fungio do expoente isentrépico, k, e do rendimento interno, 1, pela
equacdo (11.8).

O rendimento total de um turbocompressor de vérios estigios (multi-
celular), serd calculado como ¢ rendimento da associac@o em série dos
rotores que o compde (Eq. 10.8) ¢ a poténcia consumida no seu eixo,
. pela equagio:

m, Y mY (11.12)

onde:

P_ = potencia consumida pelo turbocompressor, em W;

n,, = rendimento mecénico de turbocompressor, adimensional;
n, =rendimento total do turbocompressor, adimensional.

¢ AICHER, W. & SCHNYDER, S., Modernizacién de turbocompressores.
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O campo de aplicagao dos turbocompressores abrange a produciio,
compressao ¢ liquefagdo de gases industriais, a alimentagio de turbinas
a gis estaciondrias ou de aviagfp, a turboalimentagio de motores de
combustio alternativos, o transporte de gases a grandes distancias através
de gasodutos, a acumulagdo de energia em reservatérios sob pressio,
ete.

A gama de vazoes dos turbocompressores radiais ou centrifugos
(centrifugal turbocompressors) vai de 2000 a 100000 m¥h e a sua
pressio de descarga pode atingir valores superiores a 60000 kPa (600
bar).

Os turbocompressores axiais (axial turbocompressors) apresentam
vantagens industriais jd a partir de 50000 m’fh, podendo chegar a
1500000 m*%h, com diferengas de pressdo superiores a 1000 kPa (10
bar}, atingindo poténcias da ordem de 100 MW.

Como a pressiio desenvolvida & muifo mais elevada que a dos venti-
ladores e sopradores, as curvas caracteristicas dos turbocompressores
(turbocompressors characteristics curves) $3o0 expressas em fungdo da
relagdo de pressdo total entre a descarga e a admissio, conforme se pode
observar no diagrama topogréfico da Fig. 11.6.

Nestes gréficos, costuma-se representar a curva que limita a regidio
operacional de surgimento da instabilidade (surge limir) e, conseqiien-
temente, a vazio minima permitida para cada velocidade de rotagio do
turbocompressor e, As vezes, também a curva que estabelece o limite
sbnico (sonic limir on stonewall limif), ou, a vazio méaxima que o
turbocompressor pode desenvolver, para uma determinada velocidade
de rotagfio, sem risco de choque sdnico. Para turboalimentadores de
automaveis {turbochargers for internal combustion engines), segundo
Macinnes’ esta vazio corresponde a metade da pressao de descarga do
ponto limite de instabilidade.

? MACINNES, H., Turbochargers.
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Fig. 11.6 Curvas caracteristicas de um turbocompressor.







T 12
CArcuLo DE ROTORES RADIATS

Neste capitulo, € analisada a influéncia de alguns pardmetros constru-
tivos no projeto do rotor que € o elemento mais importante no processo de
transformacdo de energia em uma méquina de fluxo. O rotor néo s6 define
a quantidade de energia intercambiada na mdquina e a predominéncia de
uma forma de energia sobre outra (por exemplo, de energia de pressdo so-
bre a de velocidade) como determina o seu comportamento para diferentes
regimes de operagfio, por meio das curvas caracteristicas.

A proposta de um roteiro para o cdlculo de rofores radiais (design
of radial impellers) pela teoria cldssica ndo pretende reduzir o projeto a
uma simples e finica receita de bolo. Modernos procedimentos de apli-
cacdo do cédlculo numérico do fluxo em rotores permitem resuliados
bastante rapidos e precisos, substituindo inclusive os ensaios de labora-
torio por simulagio por meio de computadores. Mesmo estes sofistica-
dos métodos nio conduzem a uma fnica ¢ universalmente aceita solu-
¢io para o projeto de méaquinas de fluxo. Além disto, os custos de fabri-
cacio e a utilizagdo pretendida para a médquina, mais do que a sofistica-
¢do tecnoldgica, muitas vezes, sdo fatores preponderantes para a esco-
lha do método de célculo a ser empregado.

O objetivo é mostrar, de uma forma simples e diddtica, como os
conceitos tedricos até agora abordados e os pardmetros indicados por
diversos especialistas no assunto podem ser reunidos de maneira a cons-
tituir um referencial bdsico e de ficil aplicac@o para o projeto de uma
mAquina de fluxo radial.

12.1 Influéncia da forma da pa

A forma da pa do rotor (impeller blade shape) de uma miquina
de fluxo é caracterizada pelos seus Angulos de entrada e saida, respecti-
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vamente, §, ¢ B.. Como estes dngulos influem na construgiio dos tridn-
gulos de velocidade, pela andlise da equagfio fundamental conclui-se
que a forma das pds tm intima vinculag¢io com a quantidade de energia
intercambiada entre fluido ¢ rotor.

O valor do dngulo B,, deve ser determinado pela condigio de en-
trada sem choque (shockless entrance condition). Ou seja, a direciio da
pa na entrada do rotor deve coincidir com a diregfio de velocidade rela-
tiva, w,, da corrente fluida, para que nfo ocorram perdas por
descolamento ¢ turbuléncia.

Buscando esta condigdo, vé-se que a inclinagio das pés do rotor é
conseqiiéncia da direcdo com que chega ao rotor a velocidade absoluta
do fluido, ¢,, ou 52ja, do 4ngulo, o, formado pela diregio da velocidade
absoluta com a diregio da velocidade tangencial, u,. Pelo tridngulo de
velocidades pode-se analisar as trés alternativas possiveis e as suas con-
seqiiéncias sobre a energia intercambiada no rotor.

Para as méquinas de fluxo geradoras radiais (fluxo centrifugo), o,
= 90° (tridngulo em linha continua na Fig. 12.1) € a alternativa mais
usval e, certamente, a de menor custo, porque corresponde 2 inexisténcia
de sistema diretor na entrada da maquina. O fluido penetra no rotor sem
a componente de giro da velocidade absoluta (c , = 0) e a equagdo fun-
damental (3.20} assume a sua forma simplificada (3.29), concluindo-se
que a energia teoricamente fornecida pelo rotor ao fluido aumenta em
decorréncia do desaparecimento do termo subtrativo da equacao. O tri-
angulo de velocidades na entrada do rotor torna-se retangulo (Fig. 12.1)
e 0 angulo B, pode ser calculado pela equagdo:

B, = arctg —* (12.1)

u,

Uma vantagem adicional apresentada por o, = 99° ¢ que a velo-
cidade absoluta serd minima para wma vazio determinada, diminuindo
a depressio na entrada do rotor ¢, conseqiientemente, o risco de cavitagio
para o caso das bombas.
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Fig. 12.1 Triangulos de velocidades na entrada de rotor radial para diferentes valores
do dngule o,

O angulo o, = 90° néo € usado para maquinas de fluxo motoras
radiais, j4 que anularia o termo positivo da equagfio (3.27). Para este
tipo de mdquina, o, < 90° (tridngulo em linha trago/ponto na Fig. 12.1),
definido pela diregéo de pds diretrizes de inclinago varidvel instaladas
antes do rotor e que fazem parte do sistema de regulagio da turbina.
Para turbinas hidrdulicas do tipo Francis, operando no ponto de projeto,
segundo Macintyre,' o dngulo o, deve ficar compreendido entre 15 e
55°, sendo tanto maior quanto major for a velocidade de rotagioc especi-
fica da maquina. Enquanto, para turbinas de fluxo cruzado do tipo Mi-
chell-Banki, Lucio? indica valores situados entre 14 ¢ 18°.

Para geradores de fluxo radiats, o, < 90° apresenta desvantagens,
pois a presenca de um sistema diretor, antecedendo o rotor, além de

. encarecer os custos de fabricagio, conduz a diminuigdo da energia teo-
ricamente fornecida pelo rotor (¢, > 0, na equagio 3.20) e a perdas
adicionais na passagem do fluido através das pés diretrizes.

J4, o ngulo o, > 90° (widngulo em linha tracejada na Fig. 12.1)
teoricamente poderia ser vantajoso para geradores de fluxo, porque um va-
lor negativo da componente tangencial da velocidade absoluta (¢, < 0)
tormaria positivo o termo negativo da equacio (3.20), aumentando, desta
maneira, a energia cedida pelo rotor ao fluido. Entretanto, este aumento
poderd nfio acontecer para a energia realmente cedida, Y, por causa das
perdas nas pés diretrizes e pelo estrangulamento provocado na entrada do
rotor pelo valor menor do ngulo B,. O 4ngulo o, > 90°, conforme ji men-
cionado, ndo é recomendado para maquinas de fluxo motoras radiais.

! MACINTYRE, A. 1., Bombas e instalacoes de bombeamentn,
: LUCIO., Pesquisa e desenvolvimento tecnoldgico.
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Embora implique muim aumento dos custos de fabricagdo ¢ apre-
sente as desvantagens j4 mencionadas, a presenga de um sistema diretor
com pis de inclinacdo regulavel na entrada do rotor pode ser justificada,
por exemplo, gquando se quer ampliar o campo de funcionamento de
ventiladores centrifugos. Neste caso, pela atuagio do sistema de regu-
lagdo, reduz-se as perdas por choque para vazies diferentes da nominal,
utilizando-se valores de o, # 90°.

Buscando, entfio, satisfazer a condigo de entrada sem choque, as pes-
quisas experimentais mostram que o 4ngulo de entrada, 3, nfo deve ser
tomado menor que 15° para geradores radiais, sendo usual a faixade 15a
20° para bombas ¢ até o dobro destes valores para ventiladores.

Para turbinas Francis, Macintyre?® indica valores de 45 a 135° para
B, 0s menores valores correspondendo as turbinas rdpidas (grande )
€ 0s maiores, as turbinas lentas {pequena n, - Plleiderer & Petermann,”
entretanto, recomendam ndo ultrapassar {3, = 90° mesmo para alturas
de queda elevadas (Fig. 12.2). Segundo Lucio,’ o melhor rendimento
para as turbinas Michell-Banki & alcangado para [, = 180°- 2 o,

s u4

Fig. 12.2 Triingulos de velocidades para a entrada e a salda de uma turbina hidrdulica
do tipo Francis.

Sabendo que a diregio das péds na entrada do rotor deve coincidir
com a diregio da velocidade relativa da corrente fluida que penetra no
rotor, w,, para satisfazer a condi¢io de entrada sem choque, faz-se, en-
tao, a pergunta: o Angulo J,, de inclinaco das pds na saida do rotor,
deve ser menor, igual ou maior do que 90°?7

* MACINTYRE, A. 1., Bombas ¢ instaiacdes de bombeamento.
+ PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdquinas de fluxo.
5 LUCIO FILHO, G.T., Pesquisa ¢ desenvalvimento tecnoldgico.
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No caso de turbinas hidrdulicas do tipo Francis, o valor do 4n-
gulo (3, inflni sobre as perdas hidrdulicas (aumentam para &ngulos
pequenos) e sobre o risco de cavitacio (cresce com o aumento do
fngulo). Seu valor costuma variar entre 15 ¢ 45°, os valores maio-
res correspondendo aos rotores lentos (pequena n_,J, buscando satis-
fazer a condigio de safda o, =90° (¢, =0) para e ponto de projeto.

Um angulo de saida o, da veloc1dade absoluta da corrente flui-
da, igual a 90°, elimina o termo subtrativo da equagio (3.27), redu-
zindo-a 4 expressdo (3.28) e contribui para o aumento do aproveita-
mento energético do rotor. O trifingule de velocidades de saida tor-
na-se retingulo (Fig. 12.2) o que, além de reduzir as perdas por velo-
cidade de saida (valor minimo de c,), altera a trajetoria do fluido que
sai do rotor, passando de helicoidal para axial pela inexisténcia da
componente de giro, ¢, e diminuindo, desta maneira, o atrito do
fluido com as paredes do tubo de sucgio.

Para turbinas hidraulicas Michell-Banki (dupla passagem pelo
rotor), € usual adotar-se 3, = 90° para a safda da primeira passagem
do fluxo através do rotor ¢ 3, < 90° para a saida da segunda passa-
gem.

No caso das maquinas de fluxo geradoras radiats, uma andlise
da forma dos canais por onde passa o fluido para os diferentes 4ngu-
los construtivos das pds na saida do rotor, mantendo-se invaridavel o
Anguio de entrada, pode ajudar a entender o processo de transforma-
- ¢do de energia e a adequagic da méiquina para uma aplicagio ou
outra. E o que se procura fazer com o auxilio da Fig. 12.3, onde se
encontram representados os canais correspondentes a rotores com B, < 90°
(pds curvadas para trds), B, = 90° (pds de saida radial) ¢ B, > 90°
(pis curvadas para frente) e a retificacdo deles, tracando perpendi-
cular e simetricamente & linha média retificada, segmentos propoz-
cionais & se¢fo do canal.

Esta representacdo indica que dngulos [, < 90° correspondem a
difusores (escoamento da direita para a esquerda nos canais retificados)
mais compridos e que se alargam gradvalmente, conduzindo a menores
perdas hidraulicas no escoamento do fluido real, ji que sdo evitados os
descolamentos da corrente fluida das paredes, mesmo com um aumento
das perdas por atrito devido ao maior comprimento dos canais. Isto explica
o maior rendimento dos geradores de fluxo com pas curvadas para trés.
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Fig. 12.3 Diferentes formas do canal entre pas do rotor correspondendo a diferenies
valores do dngulo B, de inclinagio das pés.

Os angulos B, = 90° (correspondentes a [, = 90° para
turbinas) conduzem a formas de canais mais indicados para um fluxo
centripeto (escoamento da esquerda para a direita nos canais retificados)
como ocorre nos rotores de turbinas hidrdulicas, onde um estreitamento
abrupto pode significar uma melhoria do rendimento pela reducao das
perdas por atrito, em virtude da redugio do comprimento dos canais,
neste caso, injetores ¢ ndo difusores.

Também importante para a presente andlise é estudar a influéncia
do &ngulo B, sobre o aspecto quantitativo (salto energético especifico
ideal, Y ) ¢ qualitativo {(grau de reagio tedrico, p,,) da energia
intercambiada no rotor de uma méquina de fluxo geradora radial.

Com este objetivo, considera-se (Fig. 12.4) a representaciio esque-
mitica de um rotor em que todos os parimetros construtivos permane-
cam constantes, exceto o ingulo B, paraoqual ¢, =9%" ¢ ¢, =c¢,
=cte. Neste caso, pode-se ufilizar para a anélise a equagio fundamen-
tal simplificada (3.29):

Ypé.m = Yest T Ygin = Us Cys
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parcela em pressdo no difusor (sistema diretor de saida), normalmente,
com perdas considerdveis, para reduzir a velocidade na descarga do ge-
rador de fluxo a valores aceitdyeis. Estas ocorréncias conduzirio a uma
diminuicio do rendimento da méquina.

NN Bs—op ¥  Bs>90T
f <9 / - ﬁ L
Ba<o0f : S

B

Fig. [2.4 Trifngulos de velocidades e diagrama de varjagiio da energia e do grau de
reaghio tebrico para diferentes valores do dngulo de inclinagdo das pds na
saida do rotor.
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O préoximo passo serd aplicar as equactes (3.29), (12.4)e (12.5) a
rotores com diferentes dngulos de inclinagio das.pds na saida.

Para B,<90° - ¢ =0 .. ¢ Ju =0, tem-se:

Ypéw = Us 0=
Yiin = Yest = 0
P..=1-0=1
Para B,=90° . c =u, .. ¢ fu,=1, chega-sea:
Yo U U = ug

Y
Ydin = Pi = - :Yest

2 2

I

ptm = 1 - E = 0,5
Para B,>90°, impondo-se ¢, =2 w, .. ¢ Ju, =2, obtém-se:
Y,.=u,2u,=2u;]

4-u;
Ydin = 2 : = 2 ug = Ypﬁw Yest = O
P.=1-1=0

A primeira vista, pelo exame dos diagramas da Fig. 12.4, parece
ser mais vantajosa a utilizagdo de maiores valores para a relagio ¢ Jfu._.
Mas esta vantagem ocorre até um certo limite, porque o fluido em esco-
amento ndo consegue acompanhar as superficies fortemente curvadas e
descola das paredes, provocando redemoinhos com nicleos de baixa
pressdo, o que , no caso de liquidos, pode ter como conseqiiéncia cavi-
tagdo localizada. Além disso, valores elevados do médulo do vetor ve-
locidade absoluta de saida, ¢,, exigem a transformagfo de uma grande
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Poressa equagio vé-se que o salto energético ideal depende apenas da
velocidade tangencial, u,, e da compenente tangencial da velocidade abso-
luta, ¢ ., aumentando com o aumento delas. Por outre lado, a propor¢io de
energia mecanica contida nas pas do rotor asertransformada em energiade
presséo estdtica ou energia de velocidade (energia de pressiio dindmica) sera
determinada pela relagdo ¢ Jfu,, conforme demonstrar-se-a a seguir. Para
tanto, embora os valores desta relago possam variar entre limites bastante
amplos, serd utilizada a faixa compreendida entre 0 e 2.

Partindo da equagéo (3.32) que define o grau de reagao tedrico, pode-
$€ escrever para um rotor com niimero infinito de pés:

Y,
R (12.2)
pic
onde:
2 2
Y, =5 % (12.3)
2
Pelo tridngulo de velocidades:
€= Cns+ Cis e, nestecasoparticular, ¢, =c_, =c,..
P Substituindo estes valores na equagiio (12.3), vem:
2 2 2 2
Cps T Cps — € c
Y. = ms i3] m3i _. Tul 12.4
din 2 2 ( )

Levando as equagdes (12.4) e (3.29) naequagio (12.2), chega-se a:

2z
P =1 Cus -1- Cus (12.5)
2u; oy 2 u,
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Isto explica porque guase todas as bombas sdo construidas com
pés curvadas para tras (backward curved tip), wilizando-se, na priti-
ca, dngulos [, na faixa de 14 a.50° recomendando-se, ainda, como
mais favordvel a gama de valores compreendidos entre 20 e 30°.

Para o caso de méguinas que operam com fluidos gasosos, pode-se
utilizar relagdes ¢ Ju, mais elevadas, inclusive maiores do que 1, mas
os rendimentos sio inferiores aos obtidos para rotores construidos com
pés curvadas para trds, que podem alcancar valores da ordem de 86%
ou até mais, como acontece em ventiladores com pds em forma de
perfil aerodinfmico (airfoil).

Ventiladores de média e alta pressdo (1,5 a 10 kPa) geralmenie sao
projetados com pds moderadamente curvadas para trés, com f.=40 a
60°, podendo chegara [, =90°, com uma pequena redugo do rendi-
mento, mas apresentando a vantagem de produzir a mesma diferenga de
pressio total com didmetro e velocidade de safda menores, o que reduz
as tensBes sobre o rotor e diminui o nivel de ruido. Nos turbocom-
pressores para motor de aviagiio, onde consideragdes de tamanho e peso
muitas vezes preponderam sobre o rendimento ¢ as velocidades tangen-
ciais sdo muito elevadas, utilizam-se dngulos B, =90°, por raz8es pura-
mente mecnicas.

Em certas aplicagdes, que requerem a passagem de materiais soli-
dos através do rotor ou quando se deseja simplificar o processo de fabri-
cagfio para reduzir custos, sio empregadas pas radiais totalmente re-
tas (radial tip), onde P, = B, =90°. Este tipo de construgdo, apesar de
apresentar rendimento baixo, permite um fluxo sem risco de obstrugio
através do rotor e facilita o uso de revestimentos resistentes a erosao.
Mesmo neste caso, sempre que possivel, deve-se tentar adotar uma cur-
vatura na extremidade de entrada da pé para melhorar o rendimento.

Em instalacBes de baixa pressdo (até 1,5 kPa), onde grandes vazoes
de gds devem ser insufladas, o espago disponivel € limitado e o nivel de
ruido deve ser mantido baixo, como nos sistemnas de ventilagdo e ar
condicionado, os ventiladores de pas curvadas para frente (forward
curved tip) do tipo Sirocco, com 3, =150 a 170°, normalmente repre-
sentarmn a melhor escolha, mesmo com rendimentos estdticos que rara-
mente ultrapassam 75 %. Nenhum outro ventilador centrifugo produz
maior vazio e trabalha tio silenciosamente para pressoes compardveis.
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Voltando ao diagrama da Fig. 12.4, observa-se que, enquanto o sal-
to energético especifico total, Y .., cresce linearmente com um au-
mento do dngulo 3, a energia especifica de pressdo dinfmica, Y, , cresce
segundo uma parabola e o grau de reacfo tedrico, p,,,, decresce linear-
mente, desde um valor igual a 1, correspondente aum valor B, . para
o qual nenhuma energia € iransmitida ao fluido (p4 inativa), até um
valor igual a zero, correspondente a um valor B, para o qual todo o
aumento de energia é traduzido em forma de energia de velocidade.
Valores menores que f, — conduzema p,>1 e a Y .. negativo,
com a mdquina passando a atuar como uma turbina cenirifuga de ad-
missdo interior. Valores maiores que B, . conduzema p, <0 ea
velocidade de saida torna-se tdo grande que a energia de pressio estati-
ca é menor na saida do rotor do que na entrada, embora o fluido tenha
aumentada sua energia como um todo.

Uma analise similar sobre a forma dos canais por onde escoa o
fluido poderia ser feita para um rotor radial com fluxo centripeto {caso
das turbinas Francis), mantendo inalterado o 4ngulo de sa1da das pas e
fazendo variar o fngulo de entrada.

Com relagdo 4 influéneia do grau de reagfo sobre o rendimento,
pode-se dizer que um grau de reagio elevado é seguidamente tomado
como sindnimo de um bom rendimento hidraulico, ja que um angulo 3
agudo produz um pequeno desvio da corrente fluida no interior das pas
méveis, enquanto um fngulo B, obtuso, correspondente a um pequeno
grau de reacio, aumenta os riscos de descolamento e obriga o emprego
de um difusor para transformar em pressio a energia obtida sob forma
cinética. No que concerne &s perdas por fugas, vé-se facilmente que um
acréscime do grau de reacdo aumenta a diferenca de pressio entre a
enirada e a safda do rotor, conseqiientemente, aumentando as fugas atra-
vés das folgas existentes entre a parte rotativa e a parte fixa da maquina.
O mesmo pode ser dito sobre as perdas por atrito de disco em fungdo do
aumento da velocidade tangencial, ou seja, o cresmmento do grau de
reagdo tedrico € igualmente desfavorivel.

Resumindo, tanto para mdquinas geradoras como motoras, um grarn-
de grau de reacio ¢ favoravel quanto ao rendimento hidriulico, mas
desfavordvel quanto &s perdas por fugas e por atrito de disco. Conside-
rando o rendimento total, existe entiio um grau de reacfic &timo que
depende essencialmente da importéncia relativa das perdas hidrdulicas
e das perdas por fugas e por atrito de disco.
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Finalmente, € importante salientar, como foi visto anteriormente,
que a escolha dos Angulos de inclinaciio das pis (blade angles) na en-
trada e na saida do rotor tem uma influgncia decisiva sobre a forma das
curvas caracteristicas de uma méquina de fluxo e conseqlientemente
sobre o seu funcionamento.

12.2 Modificaciio dos trifingulos de velocidades em uma méiquina real

E usual calcular mdquinas de fluxo com base na teoria do tebo de
corrente unidimensional, pela qual o rotor é suposto com um niimero
infinito de pas, infinitamente préximas e de espessura infinitesimal. Estas
condi¢des impostas fogem entretanto a realidade, onde as pés do rotor
sdo em nimero finito e, além disso, t€ém uma certa espessura, surgindo a
necessidade de se estudar a influéncia destes fatores sobre os trifingulos
de velocidade de entrada e saida do rotor de uma méquina de fluxo.

12.2.1 Influéncia do niimero de pds

Para um rotor radial de méquina de fluxo geradora com nimero
finito de pés, a consideracio de wm escoamento sem atrito (fluido isento
de viscosidade) d4 origem a um movimento que é conhecido como
vértice relativo (relative circulation). AFig. 12.5 permite explicar esta
ocorréncia.

A

IR :
Sxifet)Ner

I IT I

Fig 12.5 Origem do vartice relativo no canal entre ps de um rotor radial.
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A reta Erepresenta a orientacdo das particulas fluidas situadas na
entrada do canal formado por duas pds adjacehtes, no instante I. Ao
mesmo tempo em que estas particulas apresentam um movimento de
translag@o radial até a regifio central do canal, o rotor gira com uma
velocidade angular de rotagio, 0, conforme est4 representado no instante
II' da Fig. 12.5. Finalmente, no instante III, as particulas de fluido,
devido a sua inércia e inexisténcia de viscosidade, chegam & saida do
canal entre pds mantendo a mesma orientagio indicada pela reta AB,
ou seja, paralela a dire¢o que possuiam no instante I, mas apresentando
um giro em sentido contrdrio ao da rotago do rotor com relagio as
paredes do canal, ou seja, para um observador que se movimenta soli-
dério s pas do rotor. Este movimento de giro & denominado de vértice
relativo.

Desta maneira, o fluxo através do rotor pode ser considerado como a
superposigio da corrente de passagem das particulas fluidas através do rotor
com a corrente de circulagdo proveniente do vértice relativo (Fig. 12.6).

AR B

Corrente de passagem Vortice relativo Corrente resultante

Fig. 12.6 Composicio da corrente de passagem com o vortice relativo dando origem 3
distribui¢io de velocidades relativas num canal de rotor radial.

A distribuigdo final das velocidades relativas em um rotor de ma-
quina radial ¢ a composigio destes dois tipos de escoamento. Como o
vortice relativo produz uma corrente radial de sentido centripeto junto a
face de ataque da pd, contrapondo-se ao sentido da corrente de passa-
gem, ocorre uma redugfio da velocidade relativa junto a esta face, Na
costas da pd (face dorsal), o sentido das duas correntes coincide, o que
origina um aumento da velocidade relativa nesta regido. Com isto, sur-
ge também um gradiente de pressio através do canal, intimamente vin-
culado & troca de energia entre rotor e fluido. Na face de ataque existird
uma sobrepressio, enquanto na face dorsal surgird uma depressfio. Esta
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diferenca de pressiio entre as faces de uma mesma pa provoca o tomba-
mento da velocidade relativa de saida do rotor nadire¢@io da face dorsal,
fazendo com que o 4ngulo de inclinacio da corrente relativa logo apés a
saida do rotor, 3, seja menor que o &ngulo de inclinagao das pds na
saida do rotor, B,. Conseqiientemente, haverd wma redugio no valor da
componenie tangencial da velocidade absoluta de saida, como pode ser
observado na Fig. 127, para trés tipos diferentes de rotor: com pés
curvadas para frente, com pés de extremidade de saida radial € com pés
curvadas para tras.

Li Cus
Cu6

g5 >90° [ 8s=90° L Bs<90°

Fig. 12.7 Redugdo da componente tangencial da velocidade absoluta como conseqiiéneia
do desvio da velocidade relativa de saida do rotor.

A equacilo fundamental para méquinas de fluxo geradoras com rotor
constitufdo de um ndmero infinito de pds (equacio 3.20) &:

Ypéoc =U5€Cy5 — U4Cy4

onde:
Y o = trabalho especifico fornecido pelo rotor suposto com nimero
infinito de pds, em J/kg;

u = velocidade tangencial de um ponto na saida do rotor, em m/s;

= velocidade tangencial de um ponto na entrada do rotor, em m/s;

= componente tangencial da velocidade absoluta do fluido na saida
do rotor, ainda no interior do canal entre as pas, em m/s;

c = componente tangencial da velocidade absoluta do fluido na

entrada do rotor, ja no espago formado pelas pds, em m/s.
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As consideragoes anteriores levam 2 aplicagio da equagio funda-
mental entre os pontos 3 ¢ 6, respectivamente antes ¢ depois do rotor,
em regides onde o fluxo j4 é considerado uniformizado, de maneira que
se pode escrever:

Ypa: UsChs — U4 Cy3 (12.6)
onde:
Y , = trabalho especifico fornecido pelo rotor com néimero finito de pas,
em J/kg;

C,,= componente tangencial da velocidade absoluta da corrente fluida
imediatamente ap6s o rotor, em uma regiio em que o fluxo jase
encontra tniformizado, em m/s;

¢ ;= componente tangencial da velocidade absoluta da corrente fluida
imediatamente antes do rotor, em uma regifio em que o fluxo ainda
nio se encontra perturbade, em m/s.

Como ¢  <c, conforme se observa nos trigngulos de velocidade
da Fig. 12.7, comparando a equagio (3.20) com a (12.6) e considerando
€, =€, conforme € verificado na prética, conclui-se que:

Ypé. < Ypam

Isto permite definir o chamado Fator de Deficiéncia de Poténcia
(slip factor) , |

P S (12.7)

piiee pieo

onde: )

P . = poténcia intercambiada no rotor considerado com ndmero finito
de pds, em W,

P i = poténcia intercambiada no rotor suposto com nimero infinito
de pds, em W.

Como a andlise efetuada baseou-se em escoamento sem atrito, con-
clui-se que a diminui¢do tanto na energia como na poténcia transmitida
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ao fluido nio deve ser considerada como uma perda e sim como uma
indisponibilidade, uma redugio na energia que idealmente poderia ser
transmitida. Pois, se uma méquina geradora fornece menos energia que
a idealmente esperada, por outro lado, também consome menos potén-
cia do seu motor de acionamento.

Até agora analisou-se o caso de escoamento sem atrito. Nas condi-
¢oes reais do fluxo acelerado através de mdquinas de fluxo motoras, os
resultados experimentais demonsiram que a viscosidade do fluido exer-
ce um efeito compensador para a variagio do angulo de inclinagfo da
velocidade relativa na saida do rotor prevista na andlise tedrica, permi-
tindo concluir que a influéncia do nimero finito de pas (influence of a
finite number of blades) ndo precisa ser levada em considerago no pro-
jeto de turbinas. Ou seja, para maquinas de fluxo motoras, pode-se con-
siderar = 1. Bsta afirmativa é vdlida, segundo Pfleiderer & Petermann,®
tanto para turbinas a vapor como para turbinas hidrdulicas de baixa ve-
locidade de rotagdo especifica, desde que as pas do rotor ndo estejam
muito afastadas uma das outras.

Nas mdquinas de fluxo geradoras (bombas, ventiladores e turbo-
compressores), entretanto, a consideragio da viscosidade do tluido re-
duz ainda mais o dngulo de inclinagio da velocidade relativa da corren-
te fluida que deixa o rotor em comparagéio com o caso de escoamento
sem airito, tornando-se indispensédvel a correciio dos cédlculos por meio
do fator de deficiéncia de poténcia para evitar ue os resultados obtidos
se afastem da realidade.

Para o calculo do fator de deficiéncia de poténcia existern méto-
dos tedricos complexos como o Método das Singularidades, desenvol-
vido por Birnbaum,” para uma asa isolada, ¢ aplicado por Henn® ao
estudo de rotores radiais com base no trabalho de Salomon.” Este méto-
do, entretanto, ndo apresenta uma methor concordédncia com a pratica
do que os chamados métodos aproximados, entre os quais podem ser
citados os de Stodola,’” Pfleiderer,”! Eck'* e Wiesner,” que sdo de

¢ PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdguinas de fluxo.

’ BIRNBAUM, W. Die tragende Wirbelflaeche als Hilfsmittel zur Behandiung des
Ebenen Problems der Tragfluegel Theorie.

8 HENN. E.A L., Influéncia do nimero finito de pds em mdguinas de fluxo.

* SALOMON, L.R. Cdlculo tedrico do escoamento em mdguting de fluxe radial,

0 STODOLA, A., Steam and Gas Turbines.

' PFLEIDERER, C., Bombas centrifugas y turbocompressares.

2 BECK, B., Fans. .

¥ WIESNER, E1., A review of slip factors for centrifugal impellers.
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aplicag@o mais simples e fornecem resultados as vezes mais proximos
da realidade que os métodos complexos. )

Tomando como base os resultados experimentais obtidos por
Varley,'* Henn" verificou que os métodos aproximados citados apre-
sentam uma correlacdo maior on menor, dependendo das caracteristicas
construtivas do rotor, tais como, relagiio de raios, 4ngule de saida e nid-
mero de pés.

Com base nessas conclusfes e considerando importante a caracte-
rizagdo do tipo de difusor usado na maquina para o projeto de bombas
centrifugas, onde os dngulos de safda das pés do rotor raramente ultra-
passam 40°, indica-se a férmula de Pfleiderer,'® enquanto para o c4l-
culo de ventiladores centrifugos, nos quais o ngulo B, pode variar en-
tre 20 e 170°, sugere-se a utilizagdo da férmula de Eck!” para a deter-
minacio do fator de deficiéncia de poténcia.

A expressdo indicada por Pfleiderer'® para o cilculo do fator de
deficiéncia de poténcia & (ver Fig. 12.8):

1
o= - (12.8)
T T
1+K 2 sen
PN S, P:

onde:
N = nimero de pas (number of blades ou number of vanes) do rotor
' adimensional;

r. = raio de saida (raio exterior) do rotor, em m;

B, = angulo de inclinagdo das pas na saida do rotor, em graus;

S, = momento estitico do filete médio da corrente com relagéo ao eixo
de rotagdo, em m?

K = coeficiente de corregio experimental, que depende do angulo B,

adimensional.

" VARLEY, F. A.. Effects of impeller design and surface roughness of the performance of
centrifugal pumps.

“ HENN, E. A. L., Influéncia do nimero finito de pds em mdguina de fiuxo.

'® PELEIDERER, C., Bombas centrifugas y turbocompressores.

" BECK, B., Fans.

'® PFLEIDERER, C., Bomias centrifugas y turbocompressores.
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Fig. 12.8 Representagdo esquemdtica dos cortes [ongitudinal ¢ transversal do rotor dé
uma magquina de fluxo radial geradora.

O momento estético do filete médio da corrente, S,, pode ser cal-
culado pela expressao:

T,
=1 : 12.9
S L r ds ( )
onde:
ds = elemento de comprimento do filete médio da corrente, em m (ver
Fig. 12.8);

r = raio de referéncia do elemento de comprimento do filete de cor-
rente, em m;

T, = raio de entrada do rotor, com relagdo ao filete médio de corrente,
em m;

1, = raio de saida do rotor, com relagdo ao filete médio de corrente, em m.

Para rotores radiais, com discos dianteiro e traseiro situados sobre
planos paralelos, a equagio (12.9) assume a forma:

2 -2
S = [ rdr= 5—2—4_ (12.10)

Ty

Pfleiderer & Petermann,'? indicam os seguintes valores para o coe-
ficiente de correcio Kp:

" PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdguinas de fluxo.
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- maquina com difusor de pas (vaned diffuser):

1+[35

K = 0.6 60° (12.11)
T sen [,

— maquina com difusor de caixa espiral ou voluta (volufe casing):

]+BS

K,=(0,65a 0,85) o0 (12.12)
T sen P,

— maquina com difosor anular liso (open diffuser):

B

1+
K,=(0,85210) 60 (12.13)
T sen fi;

A férmula recomendada por Eck,™ para o cdlculo do fator de defi-
ciéneia de poténeia, é:

1
W= . (12.14)

2
1 D5 Osfig g P
§S N 90°

onde:

D, = diémetro de saida do rotor (didimetro exterior), em m;

b, = largura de saida do rotor, em m;

S = momento estatico da secio meridiana do canal em relagio ao eixo
do rotor, em m’;

nimero de pas do rotor, adimensional;

dngulo de inclinagio das pas na saida do rotor, em graus.

N
B

O momento estatico da seciio meridiana do canal, §, € expresso
por (ver Fig. 12.8):

™ ECK, B., Fans.




320 Mdguinas de Fiuido

S = j"s br dr (12.15)
1'4 . -

-

onde:
b =largura do canal do rotor para um raio de referéncia r, em m;
dr = elemento de comprimento do raio, em m.

Para rotores radiais, com discos situados em planos paralelos, a
equagdo (12.15) assume a forma:

2
Szbs_sz) 1|k
8 I

(12.16)

Para rotores radiais, com discos c¢dnicos, a equagio (12.15) torna-se:

§=De b oy, 4T 2D +Es 12.17)

2 o 3 b, + b,

onde:
b, = largura de entrada do rotor, em m;
b, = largura de saida do rotor, em m.

De acordo com Sedille,2 todas as férmulas aproximadas sfo vali-
das apenas para o ponto de projeto de uma mAquina, isto é, unicamente
na zona onde os coeficientes numéricos que elas contém podem ser con-
frontados com a experiéncia. Isto porque, enquanto a férmula de
Stodola™ d4 origem a urna curva caracteristica Y =f(Q) naformade
uma reta paralela dreta ¥ . =£(Q), as férmulas de Pfleiderer™ e Eck?
dao origem a uma reta Y]Hi =f{Q) que corta areta Ylnﬁm =f{Q) sobre o
eixo das vazées, ou seja, para umn valor nulo do trabatho especifico (Fig.
9.3). Qualquer destas hipoteses ndo apresenta uma confirmagio experi-

2 SEDILLE, M. Ventifateurs et Compresseurs Centrifugues et Axiaux.
2 STODOLA, A., Steam and gas turbines.

2 PFLEIDERER, C., Bombas centrifugas y turbocompressores.

M ECK, B, Fans.
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mental, enquanto Kovais & Desmur® contribuem para um aumento da
discusséo, apresentando um método de cdlculo para as curvas de rotores
radiais em que Ypa =f(Q) nAo & uma reta e sim uma curva,

12.2.2 Influéncia da espessura das pds

Considerando a espessura finita das pas, a secdo transversal dispo-
nivel para a passagem do fluxo é reduzida com relagio a condigio exis-
tente fora do espago ocupado pelas pds do rotor. Como isto ndo implica
em variagdo de energia, a componente ¢ da velocidade absoluta per-
manece invaridvel, enquanto a componente ¢_, intimamente vinculada
a vazio, sofre influéncia da espessura das pas (blade thickness). Para
melhor entendimento do gue ocorre, na Fig. 12.9 representa-se a entra-
da do rotor de uma mdquina de fluxo geradora radial projetada sobre
um plano perpendicular ac eixo e seu desenvolvimento retilineo.

Fig:12.9 Representagio da regido de entrada do rotor de uma méquina de fluxo geradora
radial e de sen desenvolvimento retilineo,

Aplicando a equago da continuidade (3.10) para um ponto imedia-
tamente antes da entrada (ponto 3) e para um ponto imediatamente depois
da entrada (ponto 4), como a vazdo que passa por estes dois pontos é a
mesma, pode-se escrever:

Q ==mD, b, c, =(t, —e, )b, Nc, (12.18)

¥ KOVATS, A. & DESMUR, G., Pompes, ventilaieurs, Compresseurs.
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onde:

Q, = vazdo que passa pelo rotor, em.m*/s; .

D, = didmetro de entrada do rotor, em m;

b, = largura de entrada do rotor, em m;

t, = passona entrada do rotor, medido entre pontos homdlogos de

duas pas consecutivas, em m;

= espessura das pds na entrada do rotor, medida na direc¢io
tangencial, em m;

N = mimero de pas do rotor, adimensional;

= componente meridiana da velocidade absoluta da corrente fluida
em um ponto imediatamente antes da entrada do rotor (ainda
sem a influéncia da espessura das pds), em m/s;

c_, = componente meridiana da velocidade absoluta da corrente fluida
imediatamente apds a entrada do rotor (ja no espaco entre as
pés), em m/s.
A espessura tangencial das pds na entrada do rotor, €, de acordo
coma Fig. 12.9, pode ser calculada por:
e
e, = 4 (12.19)
sen 3,
onde:

¢, = espessura da pa na entrada, medida segundo uma normal, em m;
B, = &ngulo de inclina¢do das pas na entrada do rotor, em graus.

O passo (pitch), t,, na entrada do rotor € calculado pela expressio:

t, = n_r? . N= (12.20)
t4

Levando a expressio (12.20) na equacdo (12.18), vem:

' t, —ey
tD, b, ¢, =nD, b, +—%

Coma
L,

(12.21)
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Definindo: £ = ‘4 = ®u - . (12.22)
t

4
e substituindo este valor na equagio {12.21), obtém-se:

c . —f (12.23)

3

o4 Cm4

onde:

f, = fator de estrangulamento (throttling factor) para a entrada do
rotor, adimensional. :

Da mesma maneira, chega-se a uma expressao andloga para a saida
do rotor:

Cog = o5 Cos _ (12.24)
onde:
s = componente meridiana da velocidade absoluta para um ponto ime-
diatamente apés a saida do rotor, em m/s;
Cms = COMponente meridiana da velocidade absoluta para um ponto ime-
diatamente antes da safda do rotor (ainda no espago entre pas),
em mys;

fEs = fator de estrangulamento para a safda do rotor, adimensional.

O fator de estrangulamento, f,.. de acordo com a Fig. 12.10, ¢ de-
finido pela equagio:

t, —e
f,=-"—7% (12.25)
t5
onde:
t, = passo na entrada do rotor, em m;
€5 = tSpessura tangencial das pés na saida do rotor, em m.
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Fig. 12.10 Representagio da regifo de saida do rotor de uma maquina de fluxo geradora
radial.

O passo e a espessura tangencial das pds na saida do rotor podem
ser calculados por:

n D e
WET e et (12.26)
5

onde:
D,= didmetro de saida (didmetro exterior) do rotor, em m;
_ &5 = espessura das pés na saida do rotor (normalmente igual a de entra-
da), em m;
B, = angulo de inclinacio das pds na saida do rotor, em graus.

Como o fator de estrangulamento possui um valor sempre menor
que 1 (um), conclui-se que as componentes meridianas da velocidade
absoluta situadas fora do canal entre pds apresentam valores inferiores
aos das situadas dentro do canal entre as pas do rotor, o que se traduz
numa modificagio dos tridngulos de velocidade, tanto para a entrada
como para a saida do rotor das méquinas de fluxo, conforme pode ser
observado na Fig. 12.11.
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Fig. 12.11 Modificagfio dos tridngulos de velocidades em funcio da espessura das pés.

Juntando a influéncia do mimero finito e da espessura das pas sobre
os tridngulos de velocidade e apresentando o tridingulo de entrada na sua
forma mais usual {entrada radial, o, = o, = 90°), obtém-se a repre-
sentacdo da Fig. 12,12,

Ca= Cu=0 s

Fig. 12.12 Modificagiio dos tridingulos de velocidade de entrada e de safda do rotor de
uma maquina de fluxo radial geradora levando em conta a influéneia do
mimero finito e da espessura das pds.

12.3 Roteiro para cilculo de um rotor radial

Para a apresentagiio deste roteiro serd utilizado, como exemplo, o
cédlcule do rotor de uma maquina de fluxo geradora, que poderd ser um
ventilador centrifugo ou uma bomba cenirifuga. A segiiéncia proposta
serd a seguinte:

I Dados de Projeto

a) Vazio Q aserrecalcada, normalmente fornecida em m*s tanto
para bombas como para ventiladores.

b) Trabalho ou salto energético especffico disponivel, Y, a ser
formecido ac fluido recalcado, indicado em J/kg. No caso de bombas
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esta energia estd vinculada com a altura manométrica H a ser desen-
volvida, em meires de coluna do liquido bombeado, pela expressdo: Y
=g H, onde g ¢ aceleracio da gravidade, expressa em m/s®. J4 no caso
de ventiladores, o salto energético especifico Y estd ligado & diferenga
de pressiio total, Ap,, a ser produzida pela maquina, normalmente em
N/m?, pela relagio: Y = Ap,/p, onde p & a massa especifica do fluido
a ser insuflado e que depende das condi¢des de pressio e temperatura
em que ele se encontra.

¢) Velocidade de rotagdo, n, da maquina de fluxo, em 1ps ou rpm.
A menos que as exigéncias da maguina acionadora imponham um valor
ou faixa de valores para a velocidade de rotagdo, a sua escolha néo é
rigida e muitas vezes o seu valor inicial € alterado em fungfo das
necessidades e limitagGes do projeto. Um valor elevado para esta velo-
cidade implicard numa reducio de dimensdes, conseqilentemente de
peso, mas poderd levar, por exemplo, a riscos de cavitagio no caso de
bombas ou a valores fora do campo de realizacio possivel no caso de
ventiladores.

II Definicao do tipo de rotor

Por meio do cilculo da velocidade de rotacdo especifica, n,, serd

determinado o tipo de rotor a ser utilizado e o seu formato aproximado.
A expressio a ser usada € a (5.34):

Valores muito pequenos de n , poderdo levar a necessidade de
assoclagfio em série de vdrios rotores, assim como valores miito elevados
de n, poderdo conduzir & associacfio de rotores em paralelo.

III Estimativa de rendimentos

Pela equagfio (4.29), tem-se gue:

n1=nh Tlv na nm
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Embora esses rendimentos possam variar numa faixa muito ampla
de valores, dependendo das dimensdes da miquina,do tipo de constru¢do
adotado e outros fatores, serdo sugeridos alguns valores como orientagéo
inicial de célculo.

a) Rendimento hidraulico, 1,

Para bombas, os valores deste rendimento variam normalmente
desde 0,60 para méquinas pequenas, de baixos valores de n ,, sem
grandes cuidados de fabricagdo, até 0,93 para bombas de grandes
dimensdes, bem projetadas e com muijto bom acabamento. Como
referéncias podem ser citados o valor de M, = 0,70, para uma bomba de
n, = 40 e vazio de SVs, e o valor de m, = 0,90, para uma bomba de
n , =150 e vazio de 1000 V/s. Contribuem fundamentalmenie para a
melhoria deste rendimento um aumento na qualidade do projeto e dos
processos de fabricagio.

Para os ventiladores, os valores do rendimento hidraulico ficam
praticamente dentro da mesma faixa indicada para as bombas. Como
referéncias pode-se indicar o valor de 0,85 para ventiladores com pds
curvadas para tras ({3, < 30°), o valor de 0,75 para ventiladores industriais
com B, =60° ¢ o valorde 0,70 para ventiladores de saida radial B, =
90°) e ventiladores do tipo Siroco ([35 = 160°). Deve ser salientado que
as dimensdes influem decisivamente sobre os valores deste rendimento,
tornando-o tanto maior quanto maior for o didmetro de saida, D, do
rotor do ventilador.

b) Rendimento volumétrico, 1,

Para bombas comuns, o rendimento volumétrico varia de 0,90 até
0,98, devendo-se adotar os valores mais baixos para bombas de alta
pressdo e os mais altos para as de baixa pressdo. O processo de fabricacio
tem grande importancia sobre este rendimento, pois, quanto maior a
folga deixada entre o rotor e a carcaga, menor serd o seu valor.

Para ventiladores, este rendimento é muitas vezes considerado como
uma fungiio da relagio entre os difimetros de entrada e saida, variando
desde 0,70 para uma relagio D/D, = 0,3 até um valor de 0,95 para
uma relagiio D /D, = 0,9.
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¢) Rendimento de atrito de disco, n,:

Para bombas, este rendimento aumenta rapidamente com o cres-
cimento da velocidade de rotagéo especifica, assumindo um valor da
ordem de 0,93 para n,, =60, crescendo rapidamente até 0,98 para

n =180 ¢chegandoa 0,99 para n = 350, Para rotores abertos, sem
o disco frontal, este rendimento atinge valores ainda maiores.

Nos ventiladores o rendimento de atrito de disco costuma ficar
compreendido entre 0,98 ¢ 0,99, diminuindo para rotores de velocidade
de rotagfo especifica muito baixa.

d) Rendimento mecénico, 1_:

Nas bombas centrifugas sfo alcangados rendimentos mecénicos da
ordem de 0,96 a 0,99, sendo os valores menores para bombas de pequena
poténcia e os maiores para bombas de grande poténcia.

Para ventiladores, até 100 CV, pode-se utilizar a férmula pritica
indicada por Costa:®

N =01 logP, + 0,75 (12.27)

onde:
T, = rendimento mecanico, adimensional,
P_ = poténcia no eixo do ventilador, em CV.

Acima de 100 CV podem ser utilizados valores maiores.

Tanto para bombas como para ventiladores o rendimento mecénico
diminui no caso de transmissio por polias e correias. Normalmente se
atribuem as perdas oriundas deste tipo de transmissio valores que variam
de 5a10% da poténcia transmitida, respectivamente, nas correias trape-
zoidais (em V) ou planas de elastdmero com tela, de pequena espessura,
e nas de couro.

* COSTA, E. C. da., Compressores.
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e} Rendimento total, 1 v

Testes com uma grande quagtidade de bombas mostram que o rendi-
mento total para uma dada velocidade de rotagio especifica cresce com
o aumento da vazdo e, para uma dada vazio, o0 melhor rendimento total
corresponde A faixa de velocidade especifica, n,. compreendida entre
100 e 150, podendo ultrapassar 90%.

Para ventiladores, o rendimento total para uma dada velocidade de
rotagdo especifica cresce com o aumento do difmetro D, e, para uma
dada vazio, o seu maior valor corresponde A velocidade de rotacfo
especifica, n, compreendida entre 150 e 250, podendo chegar até
N%.

1V Cilculo da poténcia no eixo

A poténcia no eixo ou poténcia de acionamento serd calculada pela
expressio (4.31):

p_PQY
un

onde:
P, = poténcia no eixo da bomba ou ventilador, em W;

-p = massa especifica do fluido recalcado, em kg/m?;

Q = varzio, em m%/s;

Y = trabalho ou salto energético especifico fornecido ao fluido, em I/
kg;

1, = rendimento total da méquina de fluxo geradora, adimensional.

V Calenlo do didmetro do eixo

Para os rotores radiais, a deierminagéo aproximada do diimetro
do eixo (impeller shaft diameter) deve preceder o cilculo das pds. Esta
determina¢io preliminar baseia-se exclusivamente numa solicitagfo de
torcdo, considerando tenséio admissivel de cisathamento, T, , com valor
subestimado para compensar possiveis imprecisdes de caleulo. Desta
maneira, o diimetro do ¢ixo das bombas serd calculado pela férmula:
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d =K, 3 | - (12.28)
n

onde:

d, = didmetro do eixo, calculado em cm;

P, = valor mdximo da poténcia no eixo para a rotagio de célculo, em
kW;

velocidade de rotacdo de projeto, em rpmy;

coeficiente adimensional que depende da tensdo de c1salhament0
admissivel, T,

n
K

(=

Considerando o eixo de ago carbono SAE 1045 ou SAE 1050,
tem-se:

K. =14, correspondendo a T, =21 Mpa, para bombas de um s6

estagio;

K. =16, correspondendo a 1., =12 Mpa, para bombas de vérios

estigios.

Embora o didmetro do eixo de ventiladores possa também ser
calculado pela equagio (12.28), baseada no momento torcor, Tedeschi®
recomenda, neste caso, o uso das seguintes relagoes, com base no mo-
- mento de flex&o, para uma primeira aproximagfo:

— para D, <400 mm, d,=0,09D
— para D,=400a 600 mm, d_=0,08D;
— para D.> 600 mm, d_=0,067 D..

Uma vez projetado o rotor, tanto para bombas como para venti-
ladores, deve-se proceder o cdleulo dos esforgos reais, levando em consi-
deragio torgio e flexdo, o cilculo da flecha médxima e a determinagio
da velocidade de rotagéo critica. O difimetro definitivo do eixo deve
levar em conta todos estes fatores.

¥ TEDESCHL, P, Proyecto de mdquinags.
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VI Fixacio do didmetro do cubo

O didmetro do cubo (hub diameter), d_, pode ser adotado normal-
mente de 10 a 30 mm maior que o didmetro do eixo, no caso de fixagio
por chaveta.

VII Célculo da velocidade na boca de admissdo ou snegio

O cdlculo estimativo da velocidade na boca de admissdo ou sucgio,
¢,, pode ser feito pela expressio:

c,=K. v2Y (12.29)

a

onde:

c, = velocidade na boca de admissfio ou sucgiio, em m/s;

Y =salto energético especifico fornecido ao fluido, em J/kg;

K = coeficiente de velocidade na boca de sucgdo, adimensional.

Para bombas, pode-se estimar o valor de Kca pela férmula:
K, = 1077684 n2} (12.30)

Ja para ventiladores, o coeficiente de velocidade na boca de sucgfo

‘pode ser calculado por:

K. = 0,082 n} (12.31)

Geralmente a velocidade ¢, estd compreendida na faixade 2 a 5
m/s para bombas, e na faixade 5 a 30 m/s, ou valores ainda maiores,
para ventiladores.

VIII Determinacio do didmetro da boca de succéo
Levando em consideracgio a obstrugio provocada pelo eixo e pelo

cubo do rotor, o didmetro da boca de sucgho, D, do rotor das bombas
pode ser detenminado pela equagio:
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4
D,- | =2 g | _ (12.32)
ﬂ T]V Ca

onde D éexpressoemm, Q,emm’s, ¢, emm/s, d, emm e 1n_¢é
. B. a [ v
adimensional.

Para ventiladores, como a obstrugfo citada normalmente nio é
levada em consideragdo, pode-se calcular o didmetro da boca de sucgio
do rotor pela expressao:

D, = /& (12.33)
Tt T‘\' Cﬂ

IX Calculo da altura de succiio maxima (no caso de bombas)

A altura de sucg@o maxima, H_ . englobando 2 altura de sucgio
geométrica, H_, e a perda de carga na canalizagdo de sucgido, H , serd
calculada a partir da equagéo (6.14), considerando ¢, =¢_, pela seguinie
expressao;

Opmin = 2.9 107 ng?

onde o coeficiente de cavitagdo, o, , pode ser calculado pela formula
(6.6):

2

pZ Pv Ca
H . =MH_+H == - -¢ H- 12.34
SOAX ( 4 ps)mﬁx T T min 2g ( )

Se o valor calculado para H_ . nfo satisfizer os requisitos de
projeto, levando em consideragiio o tipo de aplicacfo previsto, isto poderd
levar a uma modificagao dos dados de projeto, principalmente no que se
refere & velocidade de rotagdo estabelecida inicialmente.

X Fixacéio do dngulo de saida das pds do rotor
0 angulo de inclinagdio das pas na safda do rotor, 3, serd fixado

em fungéo dos critérios discutidos no itern 12.1, com as segunintes faixas
de valores recomendadas:
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— para bombas centrifugas:

B, = 20 a 30% -

— para ventiladores de alta pressdo, alto rendimento e carga limitada:
B, = 12 a 30°;

— para ventiladores de média e alta pressio do tipo industrial:

B, = 45 a 90°;

— para ventiladores de alta vazdo, pequena pressio, carga ilimitada,
do tipo Siroco:

B, = 150 a 170°.
XI Cilculo proviséric do didimetro de saida do rotor

Para o célculo provisério do didmetro de saida do rotor de bombas
centrifugas, D, estima-se primeiramente o valor do coeficiente de
pressao, ¥, por meio da expressio baseada nos estudos de Stepanoff: %

y =1,1424 - 0,0016 n,, (12.35)

Para ventiladores de construgio comum, Tedeschi® indica a sc-
guinte férmula empirica:

2
763
00 12.36
v [850—1,9 BS] (1236)

onde B, €indicado em grause ¥ € adimensional.

¥ STEPANOTE, A. I., Cemtrifugal and axial pumps.
** TEDESCHL, P, Proyecte de mdquinas.
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Uma vez estimado o valor de W, determina-se a velocidade tangencial
de saida do roior, u_, pela expressdo obtida a partir da equagdio (53.41):

o, = J2 X (12.37)
v

e o diimetro de saida do rotor, D,, pela expressao:

D, = 35 (12.38)

onde s#o utilizadas as seguintes unidades: u, em m/s; Y,em J/kg; D,,
em m; B, emrps ¢ ¥ ¢é adimensional.

XII Calculo do didmetro de entrada do rotor

A partir de critérios empfrico-estatisticos Tedeschi® indica a se-
guinte férmula para bombas centrifugas:

D, 172

—% = 0,044 nx (12.39)
Ds 4

Para ventiladores, ainda que muitos projetistas adotem D, =D,
" Eck® propde a seguinte expressdo, para . < 100°:

D, > 1,194 &% (12.40)

3

onde P € o denominado coeficiente de vazio, adimensional, definido
pela equacio (5.42):

4

T
n DI oug

* Thidem.

W ECK, B., Fans.
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J4 para ventiladores com rotor do tipo Siroco, Bs = 150 a 170°,
n, =200 a 280, P=1e ¥ = 2 a 3, pode-se considerar:

Ds _ oo (12.41)

Conhecida a relagio D 4!D5, o didmetro de entrada, D, serd cal-
culado por:

5

D, = 24 D
D5

XIII Calculo da largura na entrada do rotor

Pelas equagBes (4.12) e (12.18), levando em conta as perdas por
fuga, chega-se a:

b= — (12.42)
n nv D4 Cm3

onde:

b, = largura na entrada do rotor, em m;

T, = rendimento volumétrico, adimensional;

Q) = vazio da miquina, em m?/s;

D, = diimetro de entrada do rotor, em m;

¢_, = componente meridiana da velocidade absoluta na entrada do rotor,

m3

em my/s.

Para bombas, a componente ¢_, da velocidade absoluta na entrada
do rotor, ainda fora do recinto ocupado pelas pas, deve ser tomada ligei-
ramente superior & velocidade ¢, na boca de sucgdo para que a corrente
entre no rotor ligeiramente acelerada, ou seja:

cmy =102 1,05 ¢, (12.43)
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Para ventiladores centrifugos, Mataix™ indica a férmula:

300 1/6
ey = 05| 22| ¢
[lqA

(12.44)

X1V Célculo provisério do Angulo de inclinacio das pas na entrada

Considerando o, = o, =90°, pela equagio (12.1) tem-se:

B4 = arctg i
u

4

Para o cédlculo da velocidade absoluta do fluido 2 entrada do rotor,
jé dentro dos canais formados pelas pds, ¢,, deve-se estimar o valor do
. fator de estrangulamento para a entrada do rotor, normalmente dentro
da faixa f, = 0,8 a 0,9, para bombas, ¢ f, = 0,9 a 0,95, para
ventiladores. Logo, para entrada radial, a equagéio (12.23) permite es-
crever:

Cqa =€y =
fe4

7 A velocidade tangencial para a entrada do rotor, u ;" ¢é calculada
* pela expressio:

u, =nD, n
onde u, é medidaem m/s, D, em m e n emrps (Hz).
XV Cilculo do mimero de pas do rotor

Para bombas, uma das férmulas mais utilizadas para o célculo do
nimero de pas do rotor, N, & a de Pfleiderer:®

2 MATALX, C., Turbomdquinas hidrdulicas.
#* PFLEIDERER, C., Bombas cenirifugas y turbocompressores.
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N = K, D, + D, sen B, + B, . (12.45)
D, - D, 2

*

onde:

K, = 6,5 = coeficiente de corregao para rotores fundidos, adimensional;

K, = 8,0 = coeficiente de corregdo para pas conformadas em chapas
finas, adimensicnal.

O valor de N, assim calculado, deverd ser arredondado para o
nimero inteiro mais préximo.

Para ventiladores, Tedeschi® aconselha as férmulas seguintes:

N =10 1+D,/D; pararotores com B, < 100°  (12.46)
1~ D4/Ds . )

c

N =07 |D, 1+ D,/Ds, para rotores com i, = 160° (12.47)
1 - 1)4/D5

onde:
D, = difimetro de entrada do rotor, em mm;
"D, = didmetro de saida do rotor, em mm.

XVI Fixaciio da velocidade meridiana de saida

Para bombas, pode-se utilizar a seguinte expresséio para o célculo
da componente meridiana da velocidade absoluta na saida do rotor, ¢ ..

Cos = 0,0135 ug 2 (12.48)

** TEDESCHI, P, Proyecto de mdguinas.
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Enquanto, para ventiladores de alta pressio, adota-se comumente:
Cm5 = crn3

Para os ventiladores de baixa e média pressdes, normalmente esta
velocidade ¢ definida a partir da condigio h,=h,.

XVII Cilcuio provisério da largura de saida do rotor

Da mesma maneira que a equagédo (12.42), obtém-se para a largura
na saida do rotor, b

b, = Q (12.49)

n nv Dﬁ Cmﬁ feS

onde se considera f_ =1 para o célculo provisdrio. Nesta equagio, b,
& . an - . 1
¢ em m; Q em m’/s; Do em m; ¢, em mfs; 1 e f_ sido
adimensionais.

XVIII Fixacdo da espessura das pas

Na fixacdo da espessura das pds, e, sfio utilizados critérios de
resisténcia dos materiais, rigidez estrutural e processos de fabricacio.
Para uimna primeira orientaco, no entanto, Tedeschi®® prop&e as seguintes
formulas empiricas:

— para bombas com rotor fundido:

_ 1/3 12.50

e=03(D, b,) (12.50)

onde todas as grandezas sfio expressas em milimetros;

— para ventiladores com B5 < 100°, construidos em chapa:

e = (0,09 a 0,22) DI* (12.51)

% Thidem.




Célcuio de Rotores Radiais ©~ 336

sendo os valores mais baixos correspondentes a b /D= 0,03 e os mais
elevados correspondentes a b /D, = 0,3; -

=

— para rotores do tipo Siroco (3, = 150 a 170°):

e = 0,045 DY em pas fixadas por rebites e (12.52)

e = 0,09 DY  em pis fixadas por soldagem. (12.53)

XIX Corregiio do angulo das pis na entrada do rotor

Uma vez conhecida a espessura das pds e o seu ntimero, pode-se
fazer a comprovacéo do valor do fator de estrangulamento para a entrada
do rotor, inicialmente estimado pela equagéo (12.22).

Determinado o valor de f_, calculam-se 08 novos valores de ¢, e
do dngulo de entrada [, de acordo com o procedimento adotado nc
item XIV.

XX Cilculo do salto energético especifico ideal, Y .

Inicialmente, calcula-se o valor do trabalho especifico fornecido
pelo rotor com ndmero finito de pas, Y, pela equagao (4.10):

Y

Y,=—
M

i

Postericrmente, calcula-se o salto energético especifico fornecido pelo
rotor suposto com niimero infinito de pas, Y pela equacgio (3.31):

pdeo’

onde o fator de deficiéncia de poténcia, W, serd determinado pela ex-
pressio (12.8) para bombas, ou pela equagao (12.14) para ventiladores.
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XXI Correciio da velocidade tangencial na saida do rotor

A equacdo fundamental simplificada para maquinas de fluxo gera-
doras radiais (equacio 3.29) &
Yot = 05 Cys

pase

Pelo trifingulo de velocidades para a saida do rotor (Fig. 12.13) vé-

se que:
Cmi
Cps = U5 —
g Bs
A g5
ey
v
g
[*]

us
Cus

o
>

Fig. 12.13 Trifingulo de velocidades para a safda do rotor.
Substituindo o valor de ¢ . na equagfo (3.29), vem:

C
Ya,”:uzf L
? tg s

us

Resolvendo esta equacdo do 2° grau, obtém-se:

2
Coms Cus
u; = + + Y.
T2 B, (2 tgﬁs}

Come o sinal negativo antes do radical pode ser desconsiderado,
pois implicaria em u_ negativa, fica-se com:
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i .
Cms / Cos | 4 Y, ' (12.54)
2 g 2 tgfs |-

Esta € 2 expressdo utilizada para a corre¢io do valor da velocidade
tangencial u, quando a entrada do fluido no rotor verifica-se de maneira
radial (oc 90°), Caso isto nfo acontega, o termo u, ¢, deve ser levado
em conmderagao de acordo com a equacio (3.20).

Uy =

XXM Cilculo definitivo do didmetro ¢ da largura de saida do retor

Utilizando o valor corrigido de u,, pode-se calcular o valor defi-
nitivo do didmetro de safda, D, pela equagio (12.38).
Uma vez calculado o valor definitivo do didmetro D,, determina-se
a largura de saida b, novamente empregando a equacio (12 49), agora
- com o valor real do fator de estrangulamento, f.. calculado pelas
equagdes (12.25) e (12.26).

XXIII Tridngulo de velocidades na saida do rotor

Com os elementos até agora conhecidos jd se tem condi¢des de

. calcular os demais valores das velocidades componentes do tridngulo

para um ponto logo apés a saida dos canais formados pelas pds do rotor.

‘ A componente meridiana da velocidade absoluta de saida, ¢ s ©

~ calculada levando em conta o aumento da secdo de passagem da corrente

fluida em decorréncia do desaparecimento das pés, ou seja, pela equacdo
(12.24):

Cmg = Cps fos

Enquanto isto, a componente tangencial da velocidade absoluta para
um ponto imediatamente apés a saida do rotor deverd levar em consi-
deragdo o fator de deficiéncia de poténcia, pL, pela equagiio (3.31). Ou
seja, para o, = o, = 90°, ter-se-4:

Y, ¢
5 u3 u3
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Pode-se agora iracar o trifingulo de saida da Fig. 12.14.

o %5

Cmb

Be /
v

Cutd us

.
>

Fig. 12.14 Triingulo de safda do rotor radial com nimero finito de pds de espessura
finita.

O dngulo o, obtido neste tridngulo, estd intimamente vinculado
com o Anguto de inclina¢do das pas do difusor, no caso de difusor de
pds, oucom a inclinagfio da linglieta do difusor em caixa espiral (voluta),
caso ele seja deste tipo.

Para bombas, normalmente, o valor deste dngulo estd compreendi-
do nas faixas:

o, = 5 a 12°, paradifusorde pase o, = 12 a 25°, para difusor
em caixa espiral on anular liso.

XXIV Tracado das pas do rotor

Pela equacdo fundamental das mdquinas de fluxo vé-se que a ener-
gia teoricamente a ser fornecida pelo rotor ao fluido, depende exclusi-
vamente das condigdes de entrada e saida do rotor, ou seja, dos ingulos
B, e B, deinclinagio das pds na entrada e safda do rotor. No entanto,
um mau tracado das pés, com mudangas bruscas de diregdo, afeta dire-
tamente o rendimento hidrdulico e conseqlientemente o valor da ener-
gia que realmente o rotor cede ao fluido. Muitos sfo os tipos de tragado
que buscam uma transicéo suave entre o dngulo de entrada e o 4ngulo
de saida das pds do rotor. Entre estes podem ser citados o tragado por
pontos, o tragada por arco de espiral logaritmica e o tragado por um ou
mais arcos de circunferéncia. Como exemplo, serd comentado o tragado
por um s6 arco de circunferéncia (Fig. 12.15).
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Fig. 12.15 Tragado da p4d de rotor radial pelo métode do arco de circunferéncia.

Este tipo de tragado resume-se em resolver graficamente o problema
de buscar o centro de um arco de circunferéncia que corta as circun-
feréncias de entrada, com raio r » € saida do rotor, com raio r,, respec-
tivamente sob os dngulos P, e B, conhecidos.

Inicialmente, sdo tragadas duas circunferéncias de raios r, e r,,
respectivamente, com centro no ponto Q. A partir deste ponto, traga-
se um raio qualquer OA , sendo A o ponto final da pd a ser construida.
Em seguida, marca-se o angulo f, + f3,, a partir do raio OA , com
centro em O, dando origem, desta maneira, a um novo raio que intercepta
a circunferéncia de raio r, no ponto B. Unindo o ponto A com o ponto
B por meio de uma reta e prolongando-a até interceptar novamente a
circunferéneia de raior » determina-se o ponto C. A partir do raio OC,
com centro em €, ¢ tragado o dngulo 3, e a partir do raio QA , com
centro em A, € tragado o 4ngulo 3. O ponto D, onde se encontram as
retas ADe CD, serd o centro da circunferéncia buscada, conforme se
demonstra a seguir.
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Como o tridngulo OBC ¢ isdsceles, seus Angulos intemos gnardam
a seguinte relagio: £ OCB = £ OBC =180 - / OBA. Como £ OBA =
180 - (B, + B,) - 8, pelo triéngulo OAR, substituindo este valor na
relagiio anterior, chega-se & conclusio que £ OCB = £ OBC = B,+ P+ 0.
Por outro lado, 2 ACD = Z OCB - B, =8, + B, + & - B,, donde se
conclui que Z ACD = B, + 8= £ CAD, o que permite afirmar que o
tridngulo ACD também ¢ isésceles, com os lados AD = CD =R,
sendo R o raio de curvatura da pé a ser construida cujo centro estd
localizado no ponto D

Oraio de curvatura, R, pode ser calculado pela aplicagiio da relago
dos cosenos aos tridngulos OCD e OAD (Fig. 12.15), oque permite
€sCIeVer:

OD? =12+ R:-21, R, cosP, = + Re-2 R cos B,

donde:

2 2
Lo-I,

R. =
¢ 2t cosPs -1, cosB,)

(12.56)

A mesma construcio serve para pas curvadas para frente, per-
mutando os ponios B e C, com o conseqiente deslocamento do centro
de curvatura, D, para o outro lado da corda AC . Neste caso, como
acontece nos rotores de ventiladores Siroco (B, = 150 a 170°), a equagdo
(12.56) transforma-se em:

2 2
1’571'4

_ (1257)
Re 2[r, cos (180° - B +1,sen B,]
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XXV Construgiio do rotor

A partir do conhecimento das dimensdes basicas do rotor, obtidas
nos itens anteriores, e do método de tragado das pds, é possivel construir
um esbogo do rotor (Fig. 12.16) representando as suas grandezas princi-
pais por meio das projegdes longitudinal e transversal.

Fig. 12.16 Representagio longitudinal ¢ transversal do rotor radial com os principais

elementos calculados.







13
CALcuLo DE ROTORES AXIAITS

Nas maquinas de fluxo axiais de grande velocidade de rotag#io especi-
fica o nimero de pés € tdo reduzido que fica praticamente impossivel carac-
terizar um canal através do qual deverd escoar o fluido com uma determinada
velocidade média. B o caso, por exemplo, da turbina edlica axial do eixo
horizontal do Parque Eélico de Osdrio, RS (75 unidades acrogeradoras).
Seurotor possui 71 m de difmetro exterior, 3 pis e pode gerar 2,0 MW,
com velocidade de rotacio vanavel de 6 a 21,5 rpm.

Para este tipo de méquina de fluxe melhores resultados sfio obtidos pela
aplicacio da teoria aerodindmica (aerodynamic theory), um método
bidimensional que considera as pas como perfis aerodinimicos (airfoils)
isolados, imersos na corrente fluida, e ndo a hipdtese do tubo de corrente
unidimensional perfeitamente dirigido pelo canal formado pelas pas do rotor.

A teoria aerodindmica aproveita o conhecimento acumulado através dos
tempos no estudo das asas de avifio, aplicando o resultado dos testes de
sustentagio em perfis aerodinimicos de acronaves a miquinas cuja funcéo
primordial € alterar o nivel energético de um fluido.

O presente capitulo apresenta os fundamentos desta importante teoria,
as adaptacdes necessdrias para sua aplicagio 4s maquinas de fluxo, culmi-
nando, como na abordagem dos rotores radiais, com a apresentagio de um
roteiro de cdlculo de um rotor axial,

13.1 Fundamentos da teoria aerodindmica

Em mecénica dos fluidos, costuma-se definir como circulagiio
(circulation), T, a integral de linha ao longo de uma curva fechada L do
produto escalar do vetor campo de velocidade de escoamento pelo vetor
elementar da curva de integraco. Qu seja:
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I'= j;L ¢g.dL = ic cose dL ; (13.1)

onde:

I' =circulagio, em m¥s;

¢ vetor velocidade do escoamento, de médulo ¢, em m/s;

dL. = vetor que caracteriza um elemento da curva fechada, de médulo
dL, em m;

o = angulo que formam os vetores & e di, em graus.

Um vator nulo da grandeza definida pela equagio (13.1) caracteri-
za um fluxo irrotacional ou potencial, onde as particulas podem sofrer
deformacdes, mas ndo apresentam giro algum. O desenvolvimento de
rotagao emuma particula que, inicialmente, encontra-se num fluxo irrota-
cional requer a a¢io de tensdes cortantes sobre a sua superficie que,
num escoamento real, estardio associadas & viscosidade do fluido e ao
gradiente de velocidades. No momento em que o fluxo deixar de ser
potencial, o valor finito da circulagio passari a caracterizar a intensida-
de de rotagdo das particulas fluidas em escoamento.

Imagine-se agora um perfil aerodinamico imerso numa corrente
fluida. No inicio do escoamento em torno do perfil, considerando-se um
fluido real de baixa viscosidade como o ar, o efeito da viscosidade nio
se faz sentir diante da auséncia de gradientes de velocidade elevados. Se
a equagdo (13.1) for aplicada a uma linha fechada que envolve o pertil
(Fig. 13.1), o valor da circulagio I" serd nulo, caracterizando assim um
escoamento potencial ou irrotacional, com um ponto de estagnagio jun-
to ao bordo de ataque do perfil e outro na sua parte traseira, mas afasta-
do do bordo de fuga.

-
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Fig. 13.1 Escoamento potencial ao redor de um perfil aerodinimico imerso numa
corrente fluida.

Como o ponto de estagnacio traseiro nfo coincide com o bordo de
fuga do perfil, a medida que a velocidade do escoamento aumenta, este
bordo, bastante afilado, passard a ser circundado por particulas com
velocidade infinitamente grandes provenientes da parte inferior do per-
fil. Surgirfo, entdio, elevados gradientes de velocidade que ocasionario
por sua vez o aparecimento de forgas tangenciais considerdveis nos flui-
dos reais. Estas forgas tangenciais farfio com que as particulas de fluido
mais proximas da parede do perfil ndo tenham energia suficiente para
contornar a canda do perfil, enquanto as particulas mais afastadas, com
_maior velocidade, rolam sobre elas provocando o descolamento da ca-
mada limite aderida 4 parede ¢ o desprendimento do chamado vértice
_ inicial de intensidade I' diferente de zero (Fig. 13.2).

Fig. 13.2 Desprendimento do vértice inicial com a conseqgiiente formagio de circulagio
de ignal intensidade ao redor do perfil.
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Lembrando que o fluxo de um flnido de baixa viscosidade como o
ar é muito semelhante ao fluxo irrotacional, exceto nas proximidades
do perfil, devido ao elevado gradiente de velocidades, ao se medir a
circulagio para uma linha fechada suficientemente afastada do perfil
verifica-se que ela continua mantendo-se nula apesar da formagdo do
vortice inicial. Isto pode ser explicado pelo surgimento de uma corrente
de circulacio, em tormo do perfil, de igual intensidade mas de sentido de
giro contrario ao vortice inicial.

Esta corrente de circulagfo, & medida que aumenta de intensidade,
vai deslocando o ponto de estagnag3o traseiro no sentido do bordo de
fuga até que se origine uma corrente tangencial de saida.

Desta maneira, pode-se considerar o escoamento em torno do per-
fil como a superposigdo de um escoamento potencial (circulagio nula),
responsavel pelo transporte do fluido, com uma corrente de circulagfo
de intensidade T =0 ao redor do perfil (Fig. 13.3).

-+
=0 I'=Q

Fig. 13.3 Escoamento real (com atrito} ao redor de um perfil acrodinimico considerado
como a soma de um escoamento potencial com um vortice de intensidade T

Nenhum destes escoamentos separadamente pode exercer uma forga
sobre o perfil. Mas, ao se superporem, somando vetorialmente as velo-
cidades em cada ponto, dfio origem a velocidades maiores na parte su-
perior do perfil, onde os escoamentos tEm o mesmo sentido, ¢ a veloci-
dades menores na parte inferior, onde os escoamentos se contrapdermn.
Conseqiientemente, como 0 escoamento resultante € irrotacional, o que
permite a aplicagio de equagdo de Bernoulli para pontos situados em
linhas de corrente diferentes, produz-se uma sobrepress&o na regiao
inferior e uma depresséo na regifio superior do perfil, originando, desta
maneira, uma forga F responsdvel pelo empuxo ascensional sobre o
perfil.

Se o escoamento fosse sem atrito e houvesse uma circulagdo nio
nula ao redor do perfil, o teorema de Kutta-Joukowsky demonstraria a
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existéncia de uma forga atuante sohre o perfil que seria unicamente de
sustentagiio, ou seja, perpendicular 2 direcio da velocidade da corrente
nio perturbada pelo perfil, w,, (velocidade da corrente que vem do infi-
nito). No caso real, com a presenga do atrito, surge uma componente F_
de resisténcia ac deslocamenio do perfil, cuja direcio € paralela a dire-
¢io da corrente niio perturbada. Pelo exposto, a forga ascensional F
atuante sobre um perfil aerodinfmico imerso numa corrente fluida pode
ser considerada como a resultante de duas outras, a forc¢a de sustenta-
cdio, F_(iif), perpendicular a direco da velocidade da corrente nao per-
turbada, ¢ a forca de arrasto, F, (drag), paralela a diregdo da velocida-
de da corrente nio perturbada (Fig. 13.4). Ao ingulo & formado entre a
forga de sustentacdo, F, e a resultante F denomina-se de fingulo de

deslizamento (gliding angle), enquanto o dngulo d, formado por uma

tangente A parte inferior do perfil (segundo a convengio Gottingen) e 2
diregio da velocidade da corrente ndo perturbada, We., € chamado de
dngulo de ataque (angle of attack).

Fig. 13.4 Forgas que atuam sobre um pexfil aerodindmico imerso numa corrente fluida.

Embora os valores das forcas que atuam sobre um perfil possam
ser obtidos teoricamente, com boa concordincia com a prética, para
dngulos J pequenos, para uma maior precisdo os valoresde F e F,
para diferentes valores de @ e para um certo perfil, sdo determinados
experimentalmente em tineis acrodindmicos, normalmente com o au-
xilio de modelos reduzidos, utilizando-se balan¢as apropriadas.

Com base nestes ensaios pode-se escrever:
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2
F=C Lb p—‘;—“ - : (13.2)

2
F-C, LbZ ‘;“ (13.3)

)
a
4]

= forga de sustentagio, em N;

= forca de arrasto, em N;

= coeficiente de sustentacio, adimensional;

= coeficiente de arrasto, adimensional;

= comprimento da corda do perfil (Fig. 13.5), em my;

= envergadura ou largura do perfil (Fig. 13.5), em m;

= massa especifica do fluido no qual se encontra imerso o perfil, em
kg/m?*;

Wse = velocidade da corrente fluida ndo perturbada, em m/s.

@ mh-nvpn
|

m

== e N e
I

Fig. 13.5 Dimensdes de um perfil aerodinimico.

2

O termo P , que aparece nas equagdes (13.2) e (13.3}, deno-

minado de pressiic de estagnacio (siagnation pressure) ou pressio
dindmica, p_, produz-se junic ao bordo de ataque do perfil devido ao
estancamento da velocidade w.,..




—
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Tanto o coeficiente de sustentaciio (lift coefficient), C, como o
coeficiente de arraste (drag caeﬁ‘i‘cient), C,, séo adimensionais e de-
pendem da forma do perfil, do 4ngulo de ataque d e do mimero de
Reynolds da corrente. Para o caso de perfil aerodindmico o nimero de
Reynolds € definido por:

R = —= (13.4)

onde:

<
H

coeficiente de viscosidade cinemdtica do fluido em escoamento
que apresenta os seguintes valores:

= 1,008 10-°* m¥%s = 1,008 ¢St para dguaa20°C, e

15,1 10-° m%s = 15,1 ¢St para o ar nas condi¢des de 20°C de
temperatura e 1 bar de pressao.

'
<
1

-V

Para diferentes formas de perfil o coeficiente de sustentagéo cresce
praticamente de forma retilinea com relagéo a um anmento do dngulo
de ataque . Até valores de d da ordem de 7° hd uma concordéincia
entre os resultados tedricos e os experimentais. Para valores maiores
deste Angulo (sialling angle), daordem de 7 a 12°, comegam a ocorrer

" descolamentos da corrente na face superior do perfil com a formagdo de
vortices (Fig. 13.6), que fazem diminuir o coeficiente de sustentagdo,
C,. e aumentar o coeficiente de arrasto, C,.

Fig. 13.6 Descolamento da corrente fluida na face superior de um perfil aerodinimico.




354 Mdquinas de-Fluido

Come j4 foi mencionado, um perfil aerodindmico comporta-se de
maneira distinta no fluido real e no fluido ideal, fazendo-se necessirio o
conhecimento de suas caracteristicas reais, embora se conhegam suas
caracteristicas teéricas. Isto sé é possivel através de ensaios como 03
que se realizam sistematicamente nos laboratorios de Géttingen, na Ale-
manha, € do NACA (National Advisory Comitee of Aeronautics), hoje
NASA, nos Estados Unidos da América. Para a utilizacio dos resulta-
dos dos testes destes dois laboratdrios deve ser levada em consideragio
uma pequena diferenca em suas convengdes. Enquanto na convencio
Gottingen o angulo ¢ é medido a partir da tangente & face inferior do
perfil, na convengio NACA este mesmo dngulo € medido a partir de
uma reta que une os pontos em que a linha média do perfil corta o seu
bordo de ataque (dianteiro) e o seu bordo de fuga (traseiro) (Fig. 13.7}.

Convengio GOTTINGEN Convencio NACA

Fig. 13.7 Convencdes Gottingen e Naca para perfis aerodindmicos.

Estas experiéncias em laboratérios normalmente visam ao cdlculo
e ao projeto de aeronaves, testando modelos de perfis construidos geral-
mente com uma relacio L/b = 1/5. Neste caso, como o valorde b €
finito, desenvolve-se uma chamada resisténcia induzida, proveniente de
vértices que se formam nas extremidades do perfil, pois em conseqiiéncia
da pressdo maior que existe na face inferior do perfil, em comparagio
com a que existe na face superior, forma-se uma correnie de baixo para
cima nas extremidades que dd origem ao surgimento de vértices dissi-
padores de energia, os chamados vértices de ponta de asa (Fig. 13.8).




Celculo de Rotores Axiais

Fig. 13.8 Vortices de ponta de asa dissipadores de energia.

355

Nas maquinas de fluxo, os perfis que constituem as pas estdo limi-
tados internamente pelo cubo do rotor e externamente pelas paredes da
carcaga (presentes na maioria das méquinas), existindo normalmente
apenas um pequenc intersticio (folga) entre o rotor e a carcaga (Fig.
13.9), o que impede a formagio da corrente circulatéria de extremidade
de p4 e conseqiientemente o surgimento da resisténcia induzida. A limi-
tacdo lateral do perfil, neste caso, ndo € levada em consideragéo, supondo-

se, entdo, b = e umarelagio L/b = L.

W
' Pequenc
indersticio

_Pa do rotor

——__ Carcaga

Fig. 13.9 Pequena folga entre rotor e carcaga nas méquinas de fluxo axiais.
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Para usar no projeto do rotor de maquinas de fluxo (b = o) 0s valores
de C_e d obtidos em tineis aerodinimicos para uma relagio L/b
qualquer, deve-se utilizar férmulas de conversac como as deduzidas por
Prandtl em Pfleiderer & Petermann' para R_>10°. Paraum coeficiente
de sustentagio (C, ) determinado, Prandtl indica os seguintes valores para
o coeficiente de arrasto e para o ngulo de ataque:

2
c-c-SL (13.5)
T b
c
d=o-513 & L (13.6)
T b
onde:

= valor do coeficiente de arrasto para L/b qualquer, adimensional;
valor do coeficiente de arrasto para L/b = 1/ee, adimensional;
Angulo de ataque para L/b qualquer, em graus;

= &ngulo de ataque para L/b = 1/e, em graus.

WY O
1l

Na literatura sobre miquinas de fluxo, os valores de C, e 0 ja sdo
indicados convertidos e os perfis ensaiados t8m sua forma caracterizada
por tabelas como, por exemplo, o Quadro 13.1, para o perfil Gottingen
428, onde os valores das ordenadas {cuja diferenca traduz a espessura
do perfil) estio expressos em fungdo de valores percentuais do compri-
mento da corda do perfil.

' PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdgquinas de flixo.
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Quadro 13.1 — Dimensdes padronizadas do perfil Gotiingen 428.

X 100
L

0 125 25 50 75 10 15 20 30 40 50 60 70 80 S0 95 10

¥ 100
L

1,25 2775 350 480 605 650 755 820 855 8335 TR0 6,80 550 4,20 2,15 1,20 0,00

¥: 100
L

125 030 020 010 §,00 0,00 005 0,15 030 040 040035 023 0,15 0,05 0,00 0,00

A simbologia utilizada para representar as dimensdes principais do
perfil que constam da tabela anterior com relacio a um sistema de coor-
denadas cartesianas encontra-se ilustradana Fig. 13.10, tanto para a con-
vencio Gaéttingen como para a convengio NACA.

yll
= - "
el “-_i_ =
|
1
Convengdo GOTTINGEN Convengio NACA

Fig. 13.10 Representagio das dimensdes principais dos perfis aerodindmicos segundo
ag convengbes Gittingen e Naca.

Normalmente os resultados dos ensaios, ji corrigidos, para a deter-
minaco das caracterfsticas dos perfis aerodinimicos sdo apresentados
sob a forma de curvas, entre as quais podem ser citadas a curva de C,
em fungfo de C,, denominada de curva polar (polar diagram), e a
curvade C_ em fungao de o (Fig. 13.11).
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CS C!
66“0\0_'

S ‘ \ Inicio do
- | descalamento
> i
\ C. 7a 12° ad
a) Curvade C="1(Cx) b) Curvade C=1(a)

ou curva polar

Fig. 13.11 Curvas ou diagramas caracteristicos de perfis acrodinmicos.

A curva polar (Fig. 13.11.a) tem como abcissas os coeficientes de
arrasto, C_, e como ordenadas os coeficientes de sustentacio, Cs, para
cada angulo de ataque, cujos valores encontram-se representados sobre
a mesma curva. Para cada valor do angulo de ataque, de acorde com a
Fig. 13.4 ¢ com as equagtes (13.2) e (13.3), pode ser calculada a tangenie
do angulo de destizamento por meio da seguinte relacao:

F
e = Loz G (13.7)
EET % T ¢

5 5

O valor minimo desta tangente (tg €_, ), denominado de coeficien-
te de planeio, pode ser obtido a partir da Fig. 13.11.a, tragando uma
tangente A curva polar desde a origem das coordenadas. O dngulo de
ataque, 9, correspondente a este ponto de tangéncia serd o dngulo de
atague 6timo, ou seja, o dngulo de ataque que proporciona menor rela-
¢ciio entre a forga de arrasto e a forga de sustentagio para um determina-
do perfil. Quanto menor for o valor do coeficiente de plancio melhor
serd o perfil. De acordo com Sedille,? para bons perfis, sitvados em
uma corrente uniforme, tge_ = 0,017, o que corresponde a g = 1° A
denominaco de coeficiente de planeio a tge deve-se ao fato que se

! S8EDILLE. M. Turbomachines hydrauliqices et thermiques.
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um planador, considerado como um perfil aerodindmico, for solto a uma
determinada altura ele deslizard em diregéo 4 terra, em vdo estivel, se-
gundo um éngulo €

J4 as curvas C f(a) (Fig. 13 11.b) podem ser obtidas a partir de
equagdes oriundas da andlise estatistica dos resuitados dos ensaios que
geralmente apresentam-se sob a forma:

C, =K, Y;ﬂx + K, ? (13.8)

onde:

L = comprimento da corda do perfil, em m;

¢ = ingulo de ataque, em graus;

K, e K, = constantes adimensionais para uma determinada familia de
perfis;

=(y, —¥,) . = espessura méxima do perfil, em m;

Ul 14
sendo:
y, = ordenada superior do perfil, para um determinado valor da abcissa

x {representada como um percentual do comprimento 1), em m;

y, = ordenada inferior do perfil (pode ser negativa para determinados
perfis), para o mesmo valor da abcissa correspondente a y , em m.

Para o perfil Gottingen 428, cujas medidas j& foram apresentadas
no quadro anterior, tem-se, por exemplo:

C, =48 y% + 0,092 2 (13.9)

onde:
K =48 e K,=0092

As expressoes do tipo (13.9) permitem variar a espessura dos perfis
de uma mesma familia e conseqiientemente o valor do coeficiente de
sustentacdo para um mesma dngulo de ataque, multiplicando as ordena-
das indicadas no quadro (y_e y,) por um valor numérico denominado de
fator de engrossamento (thickning factor), e, que pode ser maior (re-
presenta engrossamento) o menor que um (representa afinamento). E pos-
sivel, algumas vezes, utilizar em uma mesma péd do rotor de maquina de
fluxo, o mesmo perfil para todas as suas secoes, fazendo-se mais grosso no
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cubo e mais fino na periferia, desde que ndo se afaste mais de 20% do
valor normal. :

Ascurvas C =f (d} obtidas experimentalmente concordam muito
bem com a equagfio (13.8), constituindo-se em retas, até o valor do an-
gulo de ataque correspondente ao inicio do descolamento (7 a 12° para
uma grande parte dos perfis).

A distribuicfio de pressBes em torno de um perfil aerodindmico estd
longe de ser uniforme, conforme se pode observar na Fig. 13.12, para
um perfil que possui na sua regifio de safda uma pressio p, maior que a
pressdo p, existente numa regido anterior a ele e ainda no perturbada
pela sua presenca. Inicialmente, constata-se sobre o bordo de atague um
acréscimo de presséo devido 4 estagnagfio, P, = P wl / 2 . Naface
inferior do perfil (lado de pressfo maior) esta pressfio varia segundo a
linha p, até se tornar igual a p,, na saida do perfil. Enquanto isto, na
face superior do pertil (lado de pressfo menor) a pressio cal brusca-
mente junto ao borde de ataque, logo apds o ponto de estagnacio dian-
teiro, até um valor p; — Ap’. Logo a seguir esta pressdo aumenta para
novamente cair até um valor py —Ap” a partir do qual passa a crescer
segundo a linha p_ até igualar-se a p, na saida.

p3 pé

ps I_P3

Fig. 13.12 Distribuigiio de pressbes em torno de um perfil aerodindmico.
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O valor da primeira depressio pode ser expresso pela formula:

pw

A ’: K’
P 2

{13.10)

K’ = coeficiente adimensional, que depende da forma do bordo de ata-
que do perfil.

A depressdio expressa pela equagio (13.10) ndo assume um papel
Iuito importante por se limitar a uma zona bastante reduzida do bordo
de ataque. Jd a depressdo — Ap” tem muito mais importincia porque se
estende por uma distincia considerdvel, onde a cavitacdio (no caso de
liquidos), que eventualmente poder se produzir, serd capaz de reduzir
consideravelmente a se¢do de passagem do escoamento, caso este perfil
faga parte, por exemplo, do rotor de uma bomba. O valor desta depressio
pode ser calculado aproximadamente por:

Ap" =K"p C, wi (13.11)

onde, como valores apenas orientadores, para o coeficiente adimensional,
K"

K”=0,7 parao caso de bombas;

K” =03 parao caso de turbinas hidrdulicas.

E importante salientar que a distribuigdo de pressdes apresentada é
apenas um exemplo, ji que ela varia de perfil para perfil e, para um
mesmo perfil, depende, entre outros fatores, do dngulo de ataque e da
velocidade do escoamento.

13,2 Modelos de escoamento utilizados no projeto de rotores axiais

O escoamento através de um rotor axial de méquina de fluxo pode
ser considerado como a superposicio de uma corrente axial uniforme
com outra corrente denominada de vortice, na qual as particulas de flui-
do descrevem trajetdrias circulares, dando origem a um fluxo que se
desenvolve sobre superficies cilindricas concéntricas. As particulas de
fluido sobre a mesma superficie cilindrica movimentam-se com uma
mesma velocidade tangencial e velocidade angular. Estas velocidades,
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no entanto, podem variar de um cilindro para outro, determinando uma
disiribuiciio de pressdes ao longo do. raio. Isto porque a condicio de
equilibrio para escoamentos de trajetdria circular requer, para cada par-
ticula, que a forga centrifuga seja compensada pela pressic ou altura de
coluna fluida, de acordo com a equagéo:

2

r

Fz dr P T

onde: _
p = pressiionoraio 1 de uma superficie cilindrica de escoamento, em
N/m?;

¢, = velocidade tangencial de uma particula fluida situada sobre este
mesmo raio, em m/s.

No caso de um rotor axial a velocidade ¢, pode aumentar ou di-
minuir do cubo até a periferia (didimetro exterior) do rotor. Na Fig,
13.13 encontram-se ilustradas duas situagdes possiveis, acima do eixo

horizontal da figura, para uma turbina hidrdulica, e, abaixo do eixo,
para uma bomba axial.

Fig. 13.13 Distribuigcdo da velocidade meridiana e da velacidade tangencial de cubo
para a periferia de nm rotor axial. Acima do eixo horizontal da figura
encontra-se representade um exemplo em que ¢ permanece constante e ¢,
decresce. Abaixo do eixo, a situagio em que ¢ e ¢ crescem.

A equac¢do geral para esta variagio €

n

¢ r" = constante (13.13)

u
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A variacfo da velocidade meridiana da particu_la fluida, ¢_, do cubo
para a periferia também sera diferente segundo o valor do expoente n
(Fig. 13.13). E importante lembrar que ¢_ varia também com a vazdo
de acordo com a equagdo (3.10).

Os modelos de escoamento mais utilizados para o projeto de rotores
axiais sdo:

a) o vértice potencial;

b) o vértice forgado.

() modelo de escoamento do tipo vortice potencial (free vorfex) é
determinado pelo expoente n =1, na equagio (13.13), o que implica na
relagdo:

¢, T = constante (13.14)

Como a equagio fundamental simplificada para miquinas de fluxo
axiais, de acordo com a equagdo (7.3), € da forma (para c,; = 0):

Y;=uc, =ore, (13.15)
A adogiio de um modelo de escoamento do tipo vdrtice potencial
- para o projeto do rotor determina gque a energia trocada entre fluido e
rotor € constante para todos os didmetros, ou seja, Y ;= constante do
cubo até a periferia do rotor.

O modelo de escoamento do tipo vértice forcado (forced vortex) é
determinado pelo expoente n=—1 naequagio (13.13), o que se traduz
na expressio;

c
— = ® = constante (13.16)
I

Ou seja, como a velocidade angular, ¢, é constante, isto significa
que o fluido movimenta-s¢ como um bloco sélide em rotagiio (solid
body rotation).
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Levando o valor de ¢, da equagfo (13.16) na (13.15), chega-se a:
Y, = @ 1’ _ (13.17H

determinando que a energia trocada entre fluido e rotor cresce do cubo
para a periferia de acordo com uma distribuicdo parabélica em fungéo
do raro.

Inicialmente ¢ escoamento do tipo vértice potencial foi o dnico a
ser utilizado no projeto de rotores axiais e ainda hoje, na Europa, é const-
derado superior aos outros modelos. Mais tarde, devido a ensaios exe-
cutados com escoamentos do tipo vértice forgado, este modelo foi consi-
derado, nos Estados Unidos da América, como o mais moderno e melhor.
Na realidade estes dois pontos de vista extremos s3o incorretos, pois
cada modelo apresenta suas vantagens e seus inconvenientes,

Por ser o mais freqiientemente usado no Brasil para o projeto de
mdquinas de fluxo axiais, buscar-se-4 a condigfo de equilibrio para o
modelo de escoamento do tipo vdrtice potencial.

Para tanto, serd aplicada a equacio de Bernoulli (Bernoulli’s
equation) a0 escoamento incompressivel através de uma mdquina de
fluxe axial, assim expressa:

C'Z

~ t o+ gz = constante (13.18)

=

onde:

¢ = velocidade absoluta da corrente fluida, em m/s;

p = pressio estatica do fluido, em N/m?;

p = massa especifica do fluido, em kg/m?;

g = aceleracio da gravidade, em m/s?%;

z = cota de referéncia de um ponto do escoamento, em m.

Como o vértice potencial € um escoamento potencial ou irrotacional,
a equagdo (13.18) serd vilida para qualquer ponto deste escoamento.

Deste modo, considerando a energia de posigfio, g Z, constante (va-
riagdo insignificante comparada com os outros termos) e derivando a
equacio de Bernoulli com relagéo ao raio, obtém-se:
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de 1 dp
c—+ - =~ =
dr  p dr

0 : - (13.19)

Combinando a equagio (13.19) com a equacio de equilibrio para
escoamentos onde as particulas de fiuido descrevem trajetérias circula-
res (13.12), chega-se a:

(=R

dc C
C_

+ % g (13.20)

r
Por outro lado, derivando com relagfo ao raio a equagio (13.14)
que rege o escoamento do tipo vdrtice potencial, vem:

dc,

S te, =0 (13.21)
r

r

Multiplicando todos os termos desta equagio por ¢, e dividindo
por r, obtém-se:

dc c? ¢t dc
c, T+ 2 =0 S+ =—-c, —
dr r r dr

Substituindo este valor na equagio (13.20), ela assume a forma:

de de,,
- v =9 (13.22)
¢ dr Cu dr

Ora, esta equagio nada mais ¢ do que a derivada com relacio ao
raio da diferenca dos quadrados da velocidade absoluta, ¢, e da sua com-
ponente tangencial, ¢ , ou seja, a derivada com relagiio ao raio do
quadrade da componente meridiana da velocidade absoluta, conforme
se pode observar no tridngulo de velocidades da Fig. 3.5. Isto permite
escrever;

-j—r(cg—cf,)=0 ¢i=0

4
dr
¢, = constante (13.23)
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Conclusio: a condi¢do de equilibrio para a aplicagfo de um
modelo de escoamento do tipo vértice potencial no projeto de rotores
axiais (axial impeller design) implica em se ter a componente meri-
diana, ¢_, constante para todos os diimetros do rotor (situagdo repre-
sentada na parte superior da Fig. 13.13). No projeto do rotor pela
teoria do vortice potencial, esta condigéo deve ser aplicada em con-
junto com a condigdo obtida anteriormente, Y , = constante, tam-
bém para todos os difimetros.

Aplicando esta condigdo para uma bomba ou ventilador axial
cm que o, = 90° para todos os didmetros, o que conduza ¢, =¢
=¢ ,, =0, pelaequagio (7.3) pode-se escrever:

Yo = Uy € = U, Cpen =1, C,q =constante (13.24)

pi nim
onde os indices 1, m, e, caracterizam componentes de velocidades
correspondentes aos cortes do rotor por superficies cilindricas coa-
xiais, de didmetros D, (didmetro interior ou do cubo), D_(didmetro
médio) e D, (didmetro exterior), respectivamente.

A equagdo (13.24) junto com a condig@o ¢ = constante, para
todos os didmetros, leva a construgéio dos tridngulos de velocidades
da Fig. 13.14, onde os dngulos de inclinagdo das pds, B (aqui repre-
sentado como o dnguloe de inclinagdo da corda do perfil com relagéo
a direcio de m), diminuem a medida que aumenta o didmetro, o que
permite concluir que as pds do rotor sofrerdo uma torgio do cubo
para a periferia.
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___Corte da pa do rofor para Di
. Corte da pa do rotor para Dm
g ~-Corte da pé do rotor para De

= Ll Lol -
i Um Ue

Fig. 13.14 Tridngulos de velocidades e representagio do corte cilindrico das pds para
diferentes diametros de um Totor axial projetado pela teoria do vortice
potencial, observando-se a diminuigao do ingulo P do cubo para a periferia.

13.3 Escoamento através de uma grade

A Fig. 13.15 representa a grade (cascade) para um determinado
diametro do rotor axial de uma méquina de fluxo, que consiste no corte
do rotor por uma superticie cilindrica e coaxial a méquina desenvolvido
sobre o plano. Na grade, o vetor 1 representa a velocidade tangencial
do Totor para o didmetro considerado, W3 € W, as velocidades
relativas da corrente fluida para a entrada e saida do rotor, respectiva-
mente, t & o passo entre as pas e L o comprimento do seu perfil.
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Fig. 13.15 Escoamento através de uma grade de maquina de fluxo axial e trifingulos de
velocidades correspondentes.

Diferentemente do escoamento em torno de um perfil isolado, que
exerce influéncia apenas sobre as particulas de fluido na vizinhanga do
perfil e no qual a velocidade reiativa da corrente ndio perturbada, w_, ,
mantém-se inalterada a uma distancia suficientemente grande do perfil,
no escoamento através de uma grade de pds, como acontece no rotor das
mdaquinas de fluxo, as velocidades wy e W, antes e apds a grade, sio
modificadas tanto em intensidade como em direcio. A adogiio dos indices
3 e 6 para as velocidades relativas significa que estéio sendo tomados
pontos suficientemente afastados das pads onde a corrente fluida ja pode
ser considerada uniformizada.

Vavra® demonstra que se pode aplicar a cada pi da grade os resul-
tados obtidos nos ensaios com perfis isolados, desde que se tome no
lugar de w ., o valor médio vetorial de & 1€ Wg» OUSEja, que a diregio

¥ VAVRA, M. H., Aero-thermodynamics and flow in turbomachines.
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e o médulo de W, , sejam definidos pela mediana com relagdo ao lado
Ac, do tridngulo formado por w,, w, e Ac (Fig. 13.15}, onde:

Ac, = ¢, — ¢, para maquinas de fluxo motoras axiais  (13.25)

Ac, = ¢, — ¢, para miquinas de fluxo geradoras axiais. (13.26)

A proximidade das p4s numa grade afeta ndo s6 a diregzo da corrente
como também a circulagio, T', em torno da pd. Deste modo, as velo-
cidades e pressdes serdo também diferentes e conseqiientemente o coe-
ficiente de sustentagio de um perfil formando grade, C_, € diferente do
coeficienie de sustentagio de um perfil considerado isolado.

Normalmente sio indicados diagramas que permitem calcular a
variagdo do coeficiente de sustentagdo de uma pa isolada, C_, em fungdo
do coeficiente de sustentagdo da pd em grade, C_. Entre estes diagramas
pode ser citado o de Kovits & Desmur® (Fig. 13. 16}, obtido a partir de
grande nimero de ensaios, no qual o coeficiente de correcéo, ng/CSIJ
dado em funcgo darelagio /L, onde t ¢ o passo entre pdsda gradee L
o comprimento da corda do perfil, e do 4ngulo f_, obtido pela média
entre os angulos B, e B, , que as velocidades w, e w, formam com a
diregdo da velocidade tangencial, u.

+ KOVATS, A. & DESMUR, G., Pompes, ventilateurs, compresseurs.
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Fig. 13.16 Diagrama de Kovits & Desmur® para o cdlculo do coeficiente de corre¢éo
para a pd situada numa grade.

Também pode ser citada a expressio analitica proposta por Souza:®

C
% 1 +[1,34-£ ][tg (55,131—0,29 £..—0,0881 82 +0,00122 ﬂf;)] (13.27)
sp

onde:

C,, = coeficiente de sustentacio da pa em grade, adimensional;
C,, = coeficiente de sustentagdo de uma pa isolada, adimensional;
t = passo entre pis da grade, em m;

L = comprimento da corda do perfil da p4, em m;

Bo = dngulo que a direciio da corrente relativa ndo perturbada, Weo,
forma com a dire¢fio da velocidade tangencial, u, para um deter-
minado diimetro do rotor, em graus.

* Ibidem.
% SQUZA, Z. de. Dimensionamenio de mdquinas de fluxo: turbinas-bombas-ventiladores.




Caleulo de Rotores Axiais 37

Como ainda nao existem informac@es suficientes sobre o efeito da
grade nas maquinas de fluxo calculadas pela teoria aerodindmica, pro-
cura-se, sempre que possivel, trabalhar com uma relagio  t/L > 1,3,
quando entdo se desconsidera este coeficiente de corregio no projeto de
rotores axiais.

13.4 Aplicaciio da teoria aerodinimica s miquinas axiais

De acordo com a Fig. 13.17, que representa o diagrama de forcas
atuantes sobre um perfil situado numa grade de turbina (méquina de
fluxo motora), ¢ conforme se observa na Fig. 13.18, que representa as
mesmas forgas atuando sobre um perfil em uma grade de bomba axial
(maquina de fluxo geradora), o ingulo B que uma tangente ao perfil
(convengdo Gdottingen) forma com a direciio da velocidade tangencial,
u, pode ser determinado da seguinte maneira;

— para méquinas de fluxe motoras: B=PB.-2 ; (13.28)

- para méquinas de fluxo geradoras: § = B_+ 9 - (13.29)

Magquina de Fluxo Motora e
- ﬁ
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Fig. 13.18 Forcas atuantes sobre um perfil de grade de méquina de fluxo geradora axial.
Ou, juntando numa mesma expressao com o sinal duplo +, onde o

sinal + refere-se 4s maquinas geradoras e o sinal — &s mdquinas motoras,

como serd adotado na deduco a seguir, para sinfetizar as equagdes:

B=f. t 3 (13.30)

Nas Fig. (13.17) e (13.18) observa-se, ainda, que:

F=— (13.31)
cos €

Para bons perfis, ja foi comentado no item 13.1 que: £¢=1°
cose=0,99985=1.

Isto permite considerar, de acordo com a equacio (13.2):

2
FEE:Qpr;M (13.32)

Como a forca F, que atua sobre o perfil, € varidvel ao longo da
envergadura, b, da pd, ao aplicd-1a sobre o anel circular elementar de
raio r elargura dr (Fig. 13.19), vem:




Cdlculo de Rotores Axiais 373

2 . .
dF= C %: L dr (13.33)

5

Fig. 13.19 Anel circular elementar do rotor axial sobre o qual atuars a forga dF.

Por detini¢ao, a poténcia que age sobre o anel elementar de uma pé
pode ser calculada como o produto de sua velocidade tangencial, u, pela
projecio, na mesma diregfio da velocidade tangencial, do elemento de
forca que atua sobre o anel, dF . Neste caso, sendo N o nimero de pis,
a poténcia elementar do rotor pode ser expressa por:

~dPys =N dF, u
Ou, pelas Fig. (13.17) e (13.18):

dP, = N dF cos[90- (. +¢)] u (13.34)
Substituindo a equagfio (13.33) em (13.34):

@, =NC, B ;" L dr cos[00-(Bze) u

Sabendo-se que: cos [00— (B, +€)] = sen (B_ +¢) vem:

Pa

p wl
dP, = Nu C, 5 L drsen B. te) (13.35)
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Por outro lado, de acordo com a equacgio da continuidade (3.10),
pelo anel elementar deve passar a vazio:

d@ =2 mrdrc,

o que leva a escrever, de acordo com a férmula da poténcia (3.25):

dP,=pdQ Y, =p2nrdrec, Yy, (13.36)

pi
Como o passo enfre pas & calculado por:

2wy
N

Levando este valor na equagiio (13.36), vem:

t = 2mr=t N

dP,=p t N dr c, Y, (13.37)

pa

Igualando as equagoes (13.35) e (13.37) e arranjando os termos, chega-
se a:

2 Y,
c, L s Cn (13.38)
t wW_ u sen (Bm ie)

Esta é a equacio que rege o cdlculo dos perfis para cada secio cilindrica
de um rotor de mdquina de fluxo axial pela teoria agrodinidmica.

Para maquinas de fluxo geradoras, normalmente s¢ despreza o valor
de € por sua pequenez com relagio a e € mesmo porque, como isto
significa desprezar o atrito e o atrito traz uma contribuigéio positiva para
o trabalho das pés, deste modo a poténcia transmitida serd maior que a
calculada, ou seja, estard sendo adotada uma medida em favor da segu-
ranca do projeto. Para maquinas de fluxo motoras (turbinas), entretanto,
nao se pode desprezar o efeito do atrito e o dngulo £ ndo deve ser
desconsiderado.

Voltando 2 equagdo {13.38) e considerando o caso das mdquinas
de fluxo geradoras, onde pode ser adotado €= 0, e sabendo que
Woo = ¢ / Sen foo , Obtém-se:
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t2 Y .
C, L=—"" (13.39)

W, U

Como t=n1D/N e u=n D n, substituindo estes valores na equagio
(13.39), tem-se:

C, L= N—zk_ (13.40)
n w,,

onde:

C, = coeficiente de sustentagdo do perfil, para um determinado dia-
metro do rotor, adimensional;

L =comprimento da corda do perfil, para um determinado didmetro
do rotor, em m;

Y . = trabalho especifico intercambiado nas pas do rotor, em J/kg;

N = nidmero de pas do rotor, adimensional;

n = velocidade de rotacfio do rotor, em rps;

w.,. = velocidade relativa da corrente nfo perturbada, em m/s.

Ou, considerando o coeficiente de corregiio que leva em conta o efeito
de grade:

C. Ce L:Q{& (13.41)

5
Csp N on w,

Esta equagfio estabelece a base para o projeto de bembas e ventiladores
axiais pela teoria aerodinidmica. Se o modelo de escoamento adotado
for o vértice potencial o lado direito desta equaciio é constante, exceto o
termo Ww. ¢, pode-se dizer que, para cada segfo cilindrica das pas do
rotor, o perfil correspondente possui uma relagio C_ L inversamente
proporcional a velocidade w...

Com relagéo 4 construcdo de ventiladores axiais Eck’ diz que o
perfil aerodindmico sé apresenta vantagens, sob o ponto de vista econd-
mico, sobre o perfil construido em chapa plana, para nimeros de Rey-

" ECK,B., Fans.
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nelds maiores que 80000 e, mesmo assim, quando se consegue um
bom acabamento superficial do perfil acrodindmico. Para muitos venti-
ladores, a pi em chapa com perfil em arco de circunferéncia (Fig. 13.20)
& a solugdo mais recomendada.

Fig. 13.20 Perfil em arco de circunferéncia.

As caracteristicas dos perfis em arco de circunferéncia podem ser
obtidas por meio de graficos experimentais como os do Laboratdrio
Géttingen ou entdo por meio de equagdes tedricas do tipo:

C.= 2 [1,4 Tt sen a] (13.42)
onde:

f =flecha do arco de circunferéncia, em m;

L = comprimento da corda do arco de circunferéncia, em m;

d = #ngulo de ataque com relagio a corda do perfil, em graus.

Os grificos de Gottingen mostram que os melhores valores de £/L
para perfis em arco situam-se na faixa de 0,05 a 0,1, tendo sido a
equacho (13.42) obtida para /L < 6,1.
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13.5 Roteiro para cilculo de um rotor axial

Este roteiro tomar4 como base as vérias etapas do cdlculo do rotor
de uma turbina hidraulica axial do tipo Kaplan ou Hélice (Kaplan or
propeller hydraulic turbine) pelo método do vortice potencial, apre-
sentando paralclamente observagdes e indicagdes que permitem usar o
mesmo método para o cdlculo de uma turbina edlica (wind tiurbine)
axial, de eixo horizontal, com pequeno nimero de pis(N=2a4pds). A
seqiiéncia proposta € a seguinte:

I Dados de projeto

Para turbina Kaplan ou Hélice:

a) Vazdo, Q, que deverd passar pela turbina, em m?s.

b) Salto energético disponivel, Y, no fluido de trabalho, em J/kg. No

caso de turbinas hidrdulicas esta energia estd vinculada com a altura de

queda da instalagdo, H, em metros, por meio da expressdo Y=gH,

onde g ¢ aaceleracdo da gravidade, em m/s?,

¢) Cota do nivel de jusante no local da instalagio com relagéio ao nivel

do mar, z, em m.

d} Freqiiéncia, f, do gerador elétrico a ser acionado pela turbina. No
_ Brasil esta freqiiéncia € igual a 60 Hz.

. Para turbina edlica axial:

~a) A velocidade do vento no local de instalagio, aqui representada pela
velocidade absoluta da corrente nfio perturbada (corrente fluida que vem
do infinito), c.., em m/s. Para turbinas eélicas de poucas pds construidas
para acionar geradores elétricos de grande poténcia, sfo usuais os valo-
res ¢ =10 a 15m/s. No Brasil, recomenda-se ¢.. =8 m/s ou vaiores
ainda menores devido & baixa intensidade dos ventos mesmo nos locais
mais favoraveis. Com base no valor da velocidade do vento pode-se
calcular o salto energético especifico disponivel e a vazio de ar que
passa pela turbina, como se verd mais adiante.
b) Fregiiéncia, f, do gerador elétrico a ser acionado pela turbina, em Hz.
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II Estimativa do valor da velocidade de rotagéio especifica

Com base nos graficos do Bureau of Reclamation,® pode-se indicar
a seguinte expressdo para uma estimativa inicial do valor da velocidade
de rotaciio especifica de uma turbina hidraulica Kaplan ou Hélice:

_ 6650 (13.43)
Nas turbinas eélicas axiais, a velocidade de rotagdo especifica €

substituida por um outro fator, denominado de relagiio de velocidade
periférica (¢ip speed ratio) ou fator de celeridade, assim definido:

o= e (13.44)
Cn-n
onde:
A = relagio de velocidade periférica ou fator de celeridade, adimen-
sional;

u, = velocidade tangencial na extremidade (didmetro exterior) das pas
do rotor, em mys;
Ceo = velocidade do vento, em m/fs.

Segundo Sadhu,® os valores que permitem o melhor aproveitamento
da poténcia do vento, s3o:

—A =57 pararotor com 2 pas;
— A =4,5 pararotor com 3 pas;
— A =2,5 pararotor com 4 pas.

¥ BUREAU OF RECLAMATION., Selecting hydrauiic reaction turbines: engineering
-monograph.
? SADHU, D. P, Energia edlica.

—_
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ITI Determinacio da rotaciio da turbina

Para o determinagiio da velocidade de rotagdo da turbina Kaplan
ou Hélice ¢ utilizada a equagio (5.34), isolando-se o termo referente 4
rotagio:

34
D, Y

noo Ba X (13.45)
]03 Q])’Z

onde:
n = velocidade de rotagfo da turbina, em rps (Hz).

Baseado nesta velocidade, determina-se o niimero de pélos do gera-
dor elétrico pela equaglo das miquinas sincronas:

p=2t {13.46)

n

onde:

p =mimero de pélos do gerador elétrico, adimensional;
f = freqiiéncia da corrente elétrica, em Hz;

n = velocidade de rotagio do gerador, em rps ou Hz.

O ntimero de pélos, p, serd fixado pela adogio do nimero inteiro
par mais proximo do valor calculado pela expressio (13.46). Ressalta-
se que a opgio pelo valor menor mais proximo diminui o prego do
gerador, mas aumenta o risco de cavitagiio, caso este exista. Uma vez
fixado o niimero de pélos do gerador serd calculado um novoe valor para
a velocidade de rotagdo, n, pela equagio (13.46).

Para turbinas edlicas axiais com pequeno mimero de pds e grande
diimetro exterior (30 a 60 m), pode-se adotar, como referéncia inicial a
ser compatibilizada pela equagio {13.44) com o valor mdximo admitido
pelo material utilizado na construciio do rotor para a velocidade
tangencial, u, a seguinte faixa de valores:

n= 30 a 50 rpm.
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Com difimetros menores podem ser usadas velocidades bem maiores do
que as indicadas nesta faixa de valores.

TV Célculo da velocidade de rotacgio especifica definitiva

A velocidade de rotagfio especifica definitiva da turbina hidriulica
serd calculada pela equagio (5.34) com o novo valor da velocidade de
rotagio.

Este valor para turbinas Kaplan e Hélice deverd ficar dentro da
faixa recomendada que vai de 300 a 1000.

¥V Calculo da altura de sucgio maxima

Para o cdlculo da altura de suc¢do méxima {para turbina hidrdulica),
Hsgm.x, serd utilizada a equagio (6.16):

H ,:pﬂ—g-"_—o. H

sgmitx min

v i

onde o__ pode ser calculado pela expressdo (6.3) ou pela equacdo
(6.5).

Apds o caleulo da altura de sucgio maxima, serd verificado se o
.valor € aceitdvel, levando-se em consideracio, entre outros aspectos, o
custo do gerador elétrico {quanto maior o nimero de pélos, maior o
preco) e de possiveis escavagBes (caso de altura de sucgo negativa). Se
o valor néo for aceitivel, o cdlculo seri refeito, alterando a velocidade
de rotagio e, conseqilentemente, o nimerc de pdlos do gerador.
Muitas vezes a turbina é projetada para uma vazdo menor do que a
maxima a passar pela miquina, o que, neste caso, torna aconselhivel
uma verificacfo da altura de sucgio mdxima correspondente a vazio
maxima.

VI Célculoe da poténcia disponivel

De acordo com a equagdio (1.24) a poténcia disponivel de uma
turbina Kaplan ou Hélice pode ser calculada por:
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P=p QY

onde:

P = poténcia disponivel para acionar a turbina, em W;

p = massa especifica da 4gua, em kg/m?,

Q = vazio da turbina, em m?/s;

Y = salto energético especifico disponivel na turbina, em J/kg.

Nas turbinas edlicas axiais, a velocidade absoluta da corrente fluida
antes de penetrar axialmente no rotor € a propria velocidade do vento (cor-
rente nfio perturbada que vem do infinito), ou seja, €, =C_,= Coo. Esta
velocidade sofre uma redugio de valor ao passar pelo rotor da turbina,
atingindo, apSs, 0 mesmo um valor ¢, (ver tridngulos da Fig. 13.21),
cuja componente meridiana pode ser expressa por, ¢_, = ¢ (1 — 2a),
onde a representa o fator de reducfio da velocidade do vento (inter-
ference factor). E como se a massa de ar que chega a turbina fosse freada
ao escoar através de uma superticie de controle tubular ficticia de segio
crescente (Hig. 13.22),

€3 = Cm3

Ceo=

Fig. 13.21 Tridngulos de velocidades para a entrada e a saida de uma turbina edlica
axial.
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Fig. 13.22 Escoamento através da superficie de controle de uma turbina elica axial.

O valor do fator de redugio da velocidade do vento, a, estd vinculado
a0 maior ou menor aproveitamento da energia edlica, variando com o
tipo de turbina e o ndmero de pds. De acordo com Sadhu, ' para turbinas
axiais, podem ser indicados os seguintes valores:

a=10,16, pararotorcom 2 pis;
a=0,12, pararotor com 3 pis;
a=0,11, pararotorcom 4 pds.

A velocidade meridiana do ar, na se¢do de passagem do rotor, €
considerada como a média das velocidades antes e apés a turbina, assim
expressa:

 Ch3TChe OO (1-2a) _

c = = c. (1-a) (13.47)
2 2
onde:
¢ = velocidade meridiana do vento na passagem pelo rotor da turbina,
em m/s;
Cea = velocidade absoluta do vento, em m/s;
a = fator de redugdo da velocidade do vento, adimensional.

O salto energético especifico disponivel na turbina &, entdo, prove-
niente da reducio provocada na energia de velocidade do vento, ou seja,
desprezando a componente de giro:

19 Thidem.
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2 2 .
Y= C. _[Caz(l_za)] - Y= 2 ci a (I_a) (1348)

onde;
Y = salto energético ou trabalho especifico disponivel da turbina, em J/kg.

A vazdo que passa pelo rotor da turbina, desprezando a drea cor-
respondente ao cubo e considerando a expressdo da velocidade meridiana
(13.47}, de acordo com a equacio da continuidade, pode, entdo, ser cal-
culada por:

2
T D;

PR (1-a) (13.49)

Q:

onde:

- Q =vazdio de ar que passa pela turbina, em m?/s;
D, = didmetro exterior do rotor, em m.

Logo, a poténcia disponivel de uma turbina eélica axial pode ser
calculada por:

o

P:pQY=%pﬂ:Df cl all—a) (13.50)

onde:
P = poténcia disponivel da turbina, em W,
p = massa especifica do ar, em kg/m®.

V1 Estimativa de rendimentos
A equacio (4.29) estabelece:

Tlt=nh nv na T]m

Para turbinas hidrdulicas do tipo Kaplan ou Hélice, serfio propostos alguns
valores para os termos desta equagio, como uma primeira orientagfio de
célculo.
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a) Rendimento total: Com base no valor da poténcia disponivel, indica-
se: : :

-, = 0,80, para P <100 kW,

-n, =085, para P=100 a 1000 kW,
-n,=090, para P=1000 a 50000 kW,
-7, = 0,93, para P> 50000 kW,

b) Rendimento volumétrico: normalmente adotado dentro da faixa n, =
0,98 a 0,995 ¢, algumas vezes, desconsiderado no célculo do rendimento
total.

¢} Rendimento de atrito de disco, n,: este rendimento € normalmente
desconsiderado no calculo de turbinas hidrdulicas axiais.

d) Rendimento mecénico: para este rendimento pode-se sugerir:

-n, =095, para P<100kW;
-1,=096, para P=100 a 1000 ¥W;
-1n,=097, para P=1000 a 50000 kW;
-n, =098, para P>50000kW.

e) Rendimento hidrdulico: serd calculado a partir da equagio (4.29):

N,

My=——
N Mo

e, normalmente, ficard compreendido na faixa de 0,85 a 0,96.

No caso das turbinas eélicas axiais, o rendimento volumétrico, 1, € ©
rendimento de atrito de disco, 1), podem ser desconsiderados, indicando-
se os seguintes valores para os demais:

-n, =0,55 a 0,80;
-1,= 0,70 a 0,85;
-n,=080 a 0,95




Cdlcudo de Rotores Axiais - 385

O valor do rendimento mecéinico dependera essencialmente do sis-
tema de transmissdo adotado e da relagio de multiplicagio de velocidades
de rotagfio entre turbina e gerador elétrico, normalmente bastante clevada
(1:26, por exemplo).

VIH Cilculo da poténcia no eixo

A poténcia obtida no eixo ou poténcia util da turbina serd calculada
pela expressdo (4.30):

P.=pQYn,
onde a poténcia no eixo, P, serd indicada em W; a massa especifica do
fluido que movimenta a turbina, p, em kg/m?®, a vazio, Q, em m/s, o
salto energético disponivel, Y, em J/kg; e o rendimento total da maquina,
1, € adimensional.

IX Cilculo do didmetro do eixo

O difmetro do eixo serd calculado, em primeira instdncia, pela e-
quacio (12.28):

LS
n

onde:

d, = diimetro externo do eixo, calculado em cm;

P = poténcia maxima no eixo, em kW,

n = velocidade de rotagéio do rotor, em rpm;

K, = coeficiente que depende da tensdo admissivel de cisalhamento,

adimensional, correspondendo a:

-K,=11 para 1, =40MPa, c
-K,=14 para T, =21MPa.

Caso o eixo seja oco, 0 que ocorre freqiientemente nas turbinas
Kaplan, o didmetro calculado serd aumentado na ordem de 15%.
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Come esta determinagfo preliminar do didmetro do eixo baseia-se
sormente numa solicitacio de torgiio, posteriormente deverd ser feita uma
verificagfio da sua resisténcia levando em conta outros tipos de solicitagio
que porventura ocorram.

X Determinagio da relacéio de cubo, D/D,

Para turbinas Kaplan e Hélice, esta relag@o pode ser estimada com
base nas indicag8es de Biichi," pela equagio:

Dl 107 7 nl, - 00012 n,, + 0,8686 (13.51)
D 9 9

=

Para turbinas edlicas axiais, esta relagio costuma ficar na faixa de
valores:

%:0,15 a 0,25 (13.52)

<
XTI Determinacéio da velocidade meridiana

Para turbinas edlicas axiais, a determinagdo da componente meri-
diana da velocidade absoluta ja foi objeto de andlise na etapa VI deste
TOteiro.

No caso das turbinas hidrdulicas Kaplan e Hélice, a equacio (5.46)
permite definir o coeficiente de velocidade meridiana:

c
K. = —& (13.33)
cm ! 2 Y
onde:
K. = coeficiente de velocidade meridiana, adimensional;
¢, =componente meridiana da velocidade absoluta da corrente fluida,

em m/s;
Y = salto energéiico especifico disponivel na turbina, em J/kg.

" BUCHIL G.. Le moderne turbine hidrauliche.
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Segundo Pfleiderer & Petermann, 2 o coeficiente de velocidade me-
ridiana pode ser determinado pela seguinte expressdo:

213

K, = 71328 107 — "o (13.54)
]_(Di/De)2

E, a partir da equagiio (13.53), pode-se calcular a componente meridiana, c
em= Koy v2 Y (13.55)
XTI Calculo dos didmetros interior (cubo) e exterior do rotor

A partir das equacdes (3.10) e (3.12), chega-se a seguinte expressio
para o cdlculo do didmetro exterior do rotor de uma turbina Kaplan ou
Hélice:

D, = | _4any (13.56)
[Dl }2
T |1- 1 [o
D m
(=4
onde:

D, = didmetro exterior ou periférico do rotor, em m;

D, = didmetro interior ou do cubo do rotor, em m;

Q = vazio da turbina, em m¥s;

1, = rendimento volumétrico da turbina, adimensional:

¢, = componente meridiana da velocidade absoluta, constante para to-
dos os didmetros, segundo o modelo do virtice potencial, em m/s.

O didmetro interior ou do cubo, D, pode ser calculado em fungiio
da relagdo D/D, fornecida pela equagio (13.51).

Para turbinas edlicas axiais, o didmetro exterior ou periférico do
rotor, I}, pode ser calculado a partir da expressio (13.44), conhecendo-
se o8 valores da velocidade do vento, e, da relagdio de velocidade
periférica, A, e da velocidade rotagdo, n. Ou seja:

" PFLEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdguinas de fluxo.
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L]
>J

A=u =D n . D=—=—"" (13.57)

a
=]

onde:

D = difmetro exterior ou periférico do rotor da turbina, em m;
« = velocidade absoluta do vento, em m/s;

n = velocidade de rotagdo da turbina, em rps ou Hz.

J4 o difmetro do cubo, D, do rotor de uma turbina edlica axial
pode ser calculado a partir do valor de D/D,, determinado a partir da
indicagéo (13.52), uma vez conhecido o valor do diimetro exterior,

XIII Fixacfio das superficies para calculo dos perfis

Nesta etapa do roteiro serio definidos o niimero e os didmetros das
superficies cilindricas a serem consideradas para o cdlculo dos perfis
do rotor, tanto para uma turbina hidrdulica do tipo Kaplan ou Hélice
como para uma turbina edlica axial. Quanto maior o nimero de
superficies adotadas, maior serd a precisfo do tragado das pés do rotor,
mas também maior serd o trabalho de cédlculo. Um numero fregiien-
temente utilizado € o0 de 5 superficies, correspondendo ao didmetro
exterior (D), ao difimetro médio (D), ao didmetro interior (D) e mais
duas intermediirias a estas. Neste caso, a distincia radial entre 0s cortes
cilindricos interior e exterior ou envergadura da p4, terd o valor:

_ De ""Di
8

b (13.58)

XIV Caleulo das velocidades tangenciais

Para cada diimetro correspondente & superficie cilindrica consi-
derada, a velocidade tangencial serd calculada pela férmula jd conhecida:

u=mnDn
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onde:

u = velocidade tangencial correspondente ao didmetro considerado,
em m/s; -

D = didmetro considerado, em m;

n = velocidade de rotacdo da turbina, em 1ps ou Hz,

XYV Calculo da variacéio da componente de giro da velocidade
absoluta entre a entrada e a saida do rotor

Aplicando a equagfo (3.27) aos pontos 3 (antes do rotor) e 6 (ap6s
o rotor) de uma méquina de fluxo axial motora, na qual o escoamento
acontece sobre superficies cilindricas coaxiais e, portanto, u, =u, =1,
= u, = u (velocidades tangenciais de pontos com mesmo didmetro), e
considerando a relagfio (3.30), chega-se i equacdo:

Yp{i =u (CuS _Cu6) | (1359)

Y, = energia especifica que as pds do rotor recebem do fluido, em J/kg;

u = velocidade tangencial para um determinado didmetro do rotor,
em mys;

¢ ., = componenie de giro (componente tangencial) da velocidade ab-
soluta da corrente fluida antes de entrar no rotor, em m/s;

¢, = componente de giro da velocidade absoluta do fluido apés sair do
rotor, em m/s.

Em se tratando do cdlculo de um rotor pelo método do vortice poten-
cial, de acordo com a equagfio (13.14), Y, serd considerada constante
para todos os diimetros.

Isolando o termo ¢, — ¢, = Ac, naequagio (13.59) e aplicando a
-definigio de rendimento hidrdulico (equagio 4.9), obtém-se:

e = XMy (13.60)

A, =c¢ w
n

u3
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onde:

Ac = varlacio da componente de giro da velocidade absoluta da cor-
rente fluida entre a entrada e a saida do rotor, para um determinado
didmetro, em m/s;

Y = salto energético especifico da turbina, em J/Kkg;

7, = rendimento hidrdulico da turbina, adimensional;

u = velocidade tangencial para um determinado diimetro da turbing, em mv/s.

It

Para turbinas hidraulicas axiais, normalmente adota-se c,.=0, ou
seja, O =90°, para que a dgua saia do rotor em direcfio ao tubo de
sucgio isenta de giro.

Jd para turbinas edlicas axiais, o ar aproxima-se do roter sem
componente de giro, ou $eja, €, = € oo =0 (0, = Cloo = 90°), mas sai com
uma componente de giro, ¢_, bastante pequena ¢ negativa (Fig. 13.21).

XVI Determinacio da velocidade relativa da corrente niio per-
turbada

Considerando a velocidade meridiana, ¢_, constante para todos os
didmetros, o que € uma das condi¢Ges decorrentes da aplicagio da teoria
do vdrtice potencial, pode-se construir os triingulos de velocidades
correspondentes s varias superficies cilindricas de uma turbina hidranu-
lica do tipo Kaplan ou Hélice, conforme se encontram representados na
Fig. 13.23, para os difimetros intetior e exterior do rotor.

|
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Fig.13.23 Triangulos de velocidades correspondentes as superficies cilindricas do
difimetro interior ¢ do didmeétro exterior do rotor axial.
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! Os valores de Ww.. podem, entdio, ser retirados graficamente dos
triingulos de velocidade ou calculados, para cada didmetro, pela expres-
sdo analitica:

w. = lu—Ac, /2P + 2 (13.61)

m

Para as turbinas edélicas axiais, a velocidade relativa da corrente
nio perturbada, we., € a propria velocidade relativa do vento, cujo valor
pode ser determinado graficamente pelo tridngulo de velocidades da
Fig. 13.21, ou calculado, para cada difimetro, pela expressio:

W = u’ +c2 (13.62)

XVII Determinaciio do dngulo oo

O fingulo Pes, que a velocidade we forma com a diregio da velo-
cidade tangencial w, para cada difimetro considerado, poder ser retirado
graficamente dos tridngulos de velecidade ou calculado analiticamente:

— para turbinas hidraulicas Kaplan e Hélice, pela expresséo:

c
.= arctg —8— {13.63)
P & u_ac, /2

— para turbinas edlicas axiais, pela equacio:

B.= arctg Ex (13.64)
u

XVIII Escolha do niimero de pas

Para turbinas edlicas axiais, o niimero de pas do rotor € previamente
fixado normatmente a partir de critérios técnicos e econdmicos. As tur-
binas com 2 pas sao de construgio leve e barata, sendo bastante difun-
didas no acionamento de geradores elétricos. Apresentam umnl maior apro-
veitamento da poténcia do vento que as turbinas de 3 e 4 pas, girando a
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uma maior velocidade de rotagfio para um mesmo difmetro. Estas (3 e 4
pds), no entanto, sio de construgdo mais robusta € normalmente apre-
sentarmn menos problemas de vibragdes.

Para a escolha do mimero de pds do rotor de uma turbina hidraulica
axial, pode-se usar o seguinte quadro baseado em valores experimentais:

Quadre 13.2 Nimero de pds de turbinas Kaplan e Hélice.

n, (rotacdo especifica) N (mimero de pés)
300 a 350 8 pas
350 a 430 7 pés
450 a 350 6 pas
550 a 650 5 pas
650 a 800 4 pas
800 a 1000 3 pas

XIX Cilculo do passo entre pis

O passo t, para os diferentes didmetros, seré calculado pela expresséo:

(- =D
N
onde:
t =passo entre as pas do rotor para o didmetro considerado, em m;
D = didmetro considerado, em m;

N = ndmero de pds do rotor, adimensional.
XX Determinag@o do comprimento da corda do perfil
O comprimento do perfil, L, é determinado em fungio da relacio

L/t para cada didgmetro. Para o didmetro exterior de uma turbina
hidraulica do tipo Kaplan ou Hélice, Gregorig" propde a seguinte relagio:

* GREGORIG, R., Mdquinas hidraulicas.
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(LJ Y _ (13.65)

2/3
Nga

e aconselha para os ouiros diimetros:

. Pi D
L__ DD (L (13.66)
t P Ltk
D

Conseglientemente, os comprimentos dos perfis para as vérias superficies
cilindricas podem ser determinados por:

L= {L] t (13.67)
t

No caso das turbinas e6licas axiais de pequeno niimero de pés, pode-
se tomar como referéncia a seguinte expressio:

Ly _ 0494 (13.68)
t, 5

. O valor da corda do perfil para o difimetro externo, L, serd calculado
pela relacio (13.67), sugerindo-se para o didmetro interior, como refe-
réncia inicial, o seguinte valor para o comprimento da corda:

L;=L.+ 007(D,-D;) (13.69)
XXI Cilculo do coeficiente de sustentaciio

Tanto para turbinas hidrdulicas como para turbinas edlicas axiais o
coeficiente de sustentagfo, C,, serd calculado pela equagio (13.38). No
caso das turbinas hidriulicas, o valor do dngulo de deslizamento €, que
depende da forma e das dimensdes do perfil a ser adotado bem como do
angulo de ataque d, serd arbitrado inicialmente em 1°. Levando este
valor na expressdo (13.38) e sabendo que Y (=Y 7, venu
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C - — 2Ym, eyt _ _ (13.70)
" wluLsen(B.-1)

Para se obter uma altura de suc¢fio mdxima uniforme para os varios
diimetros e evitar o risco de cavitagio, este coeficiente deve diminuir 4
medida que aumenta a velocidade relativa, we, Ou seja, seus valores
devem ser decrescentes do cubo para a periferia do rotor.

No caso das turbinas eélicas axiais, como as pds do rotor possuem
uma extremidade livre, deve ser considerada aresisténcia induzida pelos
vértices de ponta de asa adotando-se um valor maier, € = 1,5°, parao
angulo de deslizamento. Fazendo as substitui¢des necessérias, a equacio
(13.38) transforma-se, entfo, em:

co 4 ¢t afl—an, t (13.71)
" w2 usen(B.-15)L

XXII Escolha do perfil

Idealmente o perfil serd escolhido buscando-se nas curvas polares
aquele que possui 0 menor valor de € para o coeficiente de sustentagio,
C,, calculado. No entanto, outros fatores devem ser também considerados
no projeto de rotores axiais, tais como resisténcia da pé e facilidade de
fabricagio. Isto leva a recomendar, para todos os difimetros, perfis
pertencentes a uma mesma familia (facilita a concordéncia entre as varias
secdes da pd), adotando para secfes mais proximas ac cube aqueles que
possuem relagdo y, . /I. maior, mais grossos portanto, para aumentar a
resisténcia mecénica da pd. Como exemplo, pode-se adotar o perfil
Gottingen 480 para a se¢io cilindrica junto ao cubo {(didmetro interior)
e o perfil Gottingen 428 para as demais secOes.

XXIII Determinagiio da relaciio y_ /L para os diversos dié-
metros

As espessuras maximas dos perfis sao fixadas em valores decres-
centes do cubo para a periferia do rotor, pois, comportando-se as pds das
turbinas axiais como vigas em balango, submetidas a grandes momentos
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de flexéo, isto aumentard a sua resisténcia mecinica ja que as maiores
tensfes acontecem na raiz das pas {no didmetro D). Nas turhinas eélicas
de grande porte este cuidado cresce de importincia, particularmente
nos momentos de tempestade, pois ¢ momento de flexd3o aumenta com
o quadrado da velocidade do vento e com o cubo do didmetro.

Como valores referenciais pode-se indicar para turbinas hidraulicas
Kaplan e Hélice:

Yimix = 0,17 L para o perfil situado junto ac cubo
e

Ymax = 0,053 L para o perfil do didimetro exterior,

Para turbinas eélicas, como primeira aproximagfo, pode-se usar a
espessura mdxima do perfil padrio empregado nos diversos didmetros,
j& que, por questdes estruturais, normalmente o comprimento do perfil
aumenta da periferia para o cubo.

Uma vez definidas a espessura maxima dos perfis, para cada
didmetro, deve ser feita nma andlise da resisténcia das pés, principalmente
- junto ao cubo (raiz da p4) onde as tensdes séo maiores pela combinacio
dos esforgos de flexdo ja mencionados e de tragio devido a forca
- centrifuga, diretamente proporcional ao peso proprio da pd e ao quadrado
da velocidade tangencial.

Cabe mencionar, aqui, a importincia do chamado comprimento
de ruptura (tearing lenght) no projeto de pas de turbinas edlicas sub-
metidas a grandes velocidades tangenciais (isto também se aplica aos
ventiladores). O comprimento de ruptura ¢ definido como a relago entre
a tensdo de ruptura, G, € peso especifico, v, do material utilizado na
construgiio das pas. Com o objetivo de comparagio, citam-se os valores
desta relacdo para alguns materiais:

—-0,/y=3510'm  parao polipropileno (5, =31 MPa, y= 8,9 kN/m?);
-0, /y=5010°"m  para o ago carbono (0 =383 MPa, y=77kN/m’);
-6, /y=151m  parao duraluminio (5, =412 MPa, Y=27.5 kN/m®);

-6 /yY=19 10 m para a madeira (0,=75MPa, y=4kN/m?),
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Quanto maior o valor do comprimento de roptura maiores serfo as
velocidades tangenciais a que as pas poderdo ser submetidas. Portanto,
analisando a lista acima, pode-se concluir que a madeira s¢ nfio € mais utilizada
naconstrugio de pés de turbinas edlicas e ventiladores por ser mais suscetivel
i deterioracao por ac8o de fatores ambientats como umidade, temperatura e
fungos.

A partir da fixacHo das espessuras miximas dos perfis, pode ser
determinada a relagdo y_. /L. para os diversos difimetros.

XXIV Cilculo do fator de engrossamento ou afinamento do perfil

O fator de engrossamento ou afinamento, e, importante para a deter-
mina¢io da forma do perfil, serd calculado pela expressiio:

= yrm'\r/ L
e= _Jmir {13.72)
(Yméx/L)padﬁu
onde (y /L) € a relacfo correspondente ao perfil normalizado e

max padrig

seu valor € retirado de uma tabela como a representada no item 13.1
para o perfil Gottingen 428, onde, para um valor x = 0,3 L, pode ser
lida a mixima diferenca entre os valores das ordenadas:

L A
-y, ). =y . =(855-030)— . | 2% = 0,0825
e = v =G5 0300 < (Y]

XXV Verificacio do valor do dngulo de deslizamento
Para a verificagdo do valor do Angulo de deslizamento, g, no caso
das turbinas hidrdulicas axiais, pode-se usar a curva polar ou aplicar a

seguinte expressio, vilida para os perfis Géttingen nas proximidades
do valor timo de C,, conforme indica Pfleiderer:**

& = arctg [0,012+0,06 %J (13.73)

" PFLEIDERER, C. Bombas centrifugas y surbocompressores,
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Como as pds das turbinas edlicas axiais apresentam uma extre-
midade livre, aparecem os chamados vortices de ponta de asa e uma
resisténcia induzida que provoca o aumento do coeficiente de arrasto,
C,. e, conseqlientemente, do &ngulo de deslizamento. Isto leva a uma
transformacao da equagdo (13.73), que, neste caso, assume a forma;

£ = arc tg[0,0lZ 1 0,06 mi T %] (13.74)
TE e

Se os valores calculados pelas equagdes (13.73) e (13.74) forem
muito diferentes dos arbitrados na etapa XXI deste roteiro, os cilculos
devem ser repetidos levando em consideracfio o novo valor.

XXVI Cialculo do rendimento do perfil

O rendimento do perfil, n,. que leva em conta o atrito ao longo da
superficie das pas, mas gue nio considera o atrito no sistema diretor e
no tuba de sucgdo das turbinas hidrdulicas, pode ser calculado, de acordo
com Pfleiderer & Petermann," pela equagio:

n=1- tge W,
sen(B.— ) u

O. valor calculado por esta equacgio, pelas consideragles efetuadas, €

maior do que o rendimento hidrdulico, 0, nas turbinas hidraulicas Kaplan

e Hélice e, praticamente, igual ao valor do rendimento hidrdulico nas

turbinas edlicas axiais.

XXVIH Confirmacio da altura de sucgiio maxima

A confirmag¢do do valor da altura de sucgio méxima, H calcu-

lado na etapa V deste roteiro, sera feita, para cada didmetro do rotor,
pela equacio:
oo = 22 =B 03¢, wi- 0045 ¢ (13.76)
¥ Y

s PELEIDERER, C. & PETERMANN, H., Mdquinas de fluxo.
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XXVIII Célculo do dngulo de ataque do perfil

Para o cilculo do angulo de ataque, d, do perfil para os diferentes
didmetros serd usada a equagéio (13.8) na forma:

C, - K, ¥ max
a-_ L (13.77)
K,

onde:
0 = angulo de ataque do perfil, para um determinado didmetro, em graus.

XXIX Cilculo do dngulo de inclinacio das p4s

O éngulo B que uma tangente ao perfil (convengio Géttingen) forma
. com a diregfic da velocidade tangencial, u, para cada didmetro consi-
derado, serd calculado pela relacio (13.28):

P=B.-0

XXX Construcio do rotor

Uma vez determinada a forma do perfil e a sua inclinagfio B, ele
serd desenvolvido sobre a superficie cilindrica correspondente. Fazendo
isto para todos os diimetros considerados e unindo os diversos perfis
por uma superficie tangente a eles, estard construida uma pd do rotor
axial calculado. Salienta-se que a superficie de concordincia mencio-
nada devera unir os vérios perfis de maneira suave e continua.

No caso das turbinas hidrdulicas axiais, onde as questdes hidro-
dindmicas preponderam sobre as questdes estruturais, busca-se um
tragado da pa de maneira que a sua proje¢io sobre um plano transversal
{perpendicular ao eixo} apresente as arestas de entrada e saida numa
diregdo aproximadamente radial, conforme se encontra representado na
Fig. 13.24 para uma turbina Kaplan,
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I

Fig. 13.24 Projegio longitudinal e transversal do rotor de nma turbina hidriulica do
tipo Kaplan,
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J4 para uma turbina edlica axial as questdes estruturais ganham
importdncia e as linhas que unem os bordos de ataque e de fuga (bordo
traseiro) dos diversos perfis sdo projetadas sobre um plano transversal
sob a forma de retas praticamente paralelas ou levemente convergentes
na direcfo do difimetro exterior do rotor (Fig. 13.25).

Fig. 13.25 Projecfio transversal da pd de uma turbina edlica axial & representagio dos
perfis correspondentes aos varios diimetros corn suas respectivas inclinagSes.




14
MAQUINAS DE DESLOCAMENTO POSITIVO

Nas maquinas de deslocamento pasitivo (positive-displacement
machines), a troca de energia acontece pelo confinamento do fluido em
cAmaras formadas entre a carcaga da mdquina e um elemento com mo-
vimento alternativo ou rotativo. Durante o funcionamento, a variagio
de energia de pressdo estitica acontece pela variagio do volume destas
cémaras, que se formam e se extinguem, periodicamente, mantendo iso-
lado o fluido que se encontra em contato com a tubulagio de admissdo
daquele que estd em comunicacio com a canalizagfio de descarga.

Apesar das vantagens das méquinas de fluxo, tais como, grande
relagiio poténcia/peso, menor nimero de pecas sujeitas ao desgaste e
nfio contaminacfio do fluido de trabalho pelos lubrificantes, o que am-
plia, cada vez mais, o seu campo de utiliza¢do, existem tipos de aplica-
- ¢fo nas quais as mdquinas de deslocamento positivo €m mantido a su-
- premacia. Os motores de combustdo interna, os compressores de refr1-
. geragiio e as bombas dosadoras de processo, sdo alguns dos exemplos.

Os motores de combustio interna (maguinas de deslocamento po-
sitivo motoras), por serem tradicionalmente objeto de tratamento em
disciplina especifica e & parte das demais maquinas de fluido, néo serdo
abordados neste livro.

Fregiientemente, no entanto, o engenheiro devera decidir pelo uso
de um entre os diferentes tipos de méquinas de fluido geradoras que
podem satisfazer & mesma aplicagdo. Isto é comum em instalacdes de
transporte pneumdtico, na escolha de bombas e compressores para pro-
cessos quimicos, no projeto de comandos hidraulicos e pneumdticos,
nos sistemas de arrefecimento e lubrificacdo e na escolha do sobreali-
mentador para motores de combustiio alternativos.

Com o objetivo de contribuir para a selegio correta do tipo de mé-
quina a ser utilizado, o presente capitulo tratard das maquinas de deslo-
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camento positivo geradoras, especificamente, das bombas e dos compres-
sores de deslocamento positivo.

14.1 Bombas de deslocamento positivo

Nesta categoria de bombas, também chamadas de bombas volu-
métricas (volumetric pumps), a transmissio de energia ao liguido acon-
tece diretamente pela agiio de um &mbolo ou pistfio, de um dente de
engrenagem, de um parafuso, de um Iébulo, de uma palheta ou de uma
membrana, provocando o deslocamentoe de um volume definido de -
quido em diregéo a tubulacéo de recalque.

Enguanto as bombas centrifugas, axiais e de fluxo misto {(maqui-
nas de fluxo) tém invadido, cada vez mais, o campo de bombeamento
de liquidos, as bombas de deslocamento positivo (positive-displacement
pumps) tém um dominio quase exclusivo das aplicagtes em controle €
transmissdes hidraulicas. Isto porque, enquanto nas bombas de fluxo a
vazdo recalcada varia em fun¢do da pressdo na tubulagio de descarga,
as bombas de deslocamento positivo recalcam uma quantidade definida
e praticamente invaridvel de liguido, independentemente da pressio do
sistema em que atuam, para uma mesma rotacio do motor de acio-
namento. Também no campo das pressGes muito elevadas (acima de
100 MPa) e vazdes reduzidas (menores que 5 m*h) é caracteristico o
predominio das bombas de deslocamento positivo, fazendo com que
-este tipo de bomba seja o mais recomendado para valores da velocidade
de rotacio especifica, n, < 30.

Conforme o tipo de movimento do elemento transmissor de ener-
gia, as bombas de deslocamento positivo podem ser classificadas da
seguinte maneira:

. - de émbolo ou pistée
- Bombas alternativas K
- de diafragma ou membrana

. - de engrenagens
Bombas de deslocamento positivo Blenag

. - de parafuso
- Bombas rotativas
- de 16bulos

- de palhetas
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14.1.1 Bombas de émbolo ou pistio

Neste tipo de mdquina de deslocamento positivo, 0 movimento de rota-
¢do do motor de acionamento € transformado em movimento de deslo-
camento retilineo alternativo de um pistio (piston) ou émbolo (plunger),
no interior de um cilindro (Fig. 14.1). O émbolo € um tipo de pistio, utilizado
para pressGes mais elevadas, com anéis de vedagfio (gaxetas) situadas na
parede do cilindro e néo no corpo do préprio pistio (Fig. 14.3).

Cilindro_,
Ay

Valvula de descarg
- Biela a\‘

. \Ma.nivela

Pistig__~" !

Valvula de admissio_ ./

Reservatorio de sucgo__

Fig. 14.1 Representagiio esquemdética de uma bomba alternativa de pistio,

A homba alternativa de pistio (reciprocating pump) pode ser de
simples ou duplo efeito, dependendo se o pistio possui um ou dois cur-
sos ativos. A bomba de simples efeito (single acting) possui duas vél-.
vulas de retenciio (check valves), uma ligada A canalizagfo de sucgio e
outra ligada & canalizaco de recalque (Fig. 14.1), Quande o pistio mo-
vimenta-se em direg#o ao ponto morto inferior, produz uma depressdo
dentro do cilindro, abrindo a vélvula de admisséo ¢ fazendo com que a
pressio do reservatério de succo (normalmente atmosférica) impulsio-
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ne o liquido para o seu interior. No momento em que o pistao retorna ao
ponto morto superior, a valvula de descarga abre-se e o liquido € descar-
regado na tubulagio de recalque. A cada giro do motor de acionamento
correspondem dois cursos do pistiio, mas em apenas um deles acontece
o bombeamento.

No caso de um bomba de duplo efeito (double acting), o liquido é
recalcado tanto na ida como na volta do pistdo (Fig. 14.2). Enquanto um
lado do pistdo provoca uma depressdo no cilindro, abrindo a valvula de
admissao e succionando uma certa quantidade de liquido, o outro lado
pressiona uma parcela de liquido para a tubulacio de recalque, através
da vélvula de descarga.

Cilindre

Eixn de munivela

Fig. 14.2 Bomba de pistdo, de poténcia, de duplo efeito {Fonte: Fairbanks Morse).

Como as bombas de pistiio néo recalcam o liquido de maneira con-
tinua e uniforme, instalam-se cimaras de ar (Fig.14.2) ou outro gds na
tubulagiio de recalque, mais usualmente, ou na de sucgfo, que funcio-
nam como amortecedores de pulsacio, produzindo uma descarga prati-
camente constante na instalacfic de bombeamento.

Outra maneira de atenuar a variacéio de vazio em virtude do movi-
mento pericdico do pistio é a colocagio de vérios cilindros em paralelo,
com descargas defasadas. De acordo com o niimero de cilindros, as bom-
bas de pistio sao denominadas de bombas simplex (Fig. 14.2), duplex
(Fig. 14.3), triplex e multiplex, quando forem construidas, respectiva-
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mente, com um, dois, trés ou mais cilindros em paralelo. Como a vazio
instantinea, para cada cilindro, apresenta uma variaciio senoidal em fun-
¢80 do tempo, a curva da vaziio resultante serd obtida pela superposigio
das curvas correspondentes a cada cilindro ¢ terd formas diferentes con-
forme o mimero destes (Fig. 14.4), podendo-se considerar desprezivel o
efeito da pulsagdo a partir de uma bomba com quatro cilindros em para-
lelo {quadriplex).

—Valvula distribuidora de vapor

/ Embolo da bomba d'agua

_ Pistdo acionado Cilindros(2) da
pelo vapor bomba d'agua

Fig. 14.3 Bomba de &mbolo, duplex, de agio direta.

A vazio média recalcada por uma bomba de pistio de simples efeito
.pode ser calculada pela expressao;
tnD? _ n .

4 60 7

Q= (14.1)

onde:

= vazio média recalcada, em m3/s:

difimetro externo do pistio ou interno do cilindre (bore), em 1m;
= curso do pistdo (stroke), em m;

= velocidade de rotagdo do eixo de manivela, em rpm, ou, freqiiéncia
do movimento completo do pistdo, em ppm (pulsagdes por minuto);
rendimento volumétrico, adimensional, que leva em consideragio
as perdas por fugas entre o pistdo e o cilindro, as perdas nas gaxetas
¢ a presenga de ar no cilindro da homba.

= cho
I

=
If
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BOMBA SIMPLEX

0 90°  180°  270° 360"  450°  540° 0
Angulo do eixo de manivela ou tempo ————»

BOMBA DUPLEX

2° cilindro

2° cilindro 1° ¢ilindro

I° cilindro

»
>

0° 9 180" 270°  360°  450°  540° 0
Angulo do eixo de manivela ou tempo ——»

BOMBA TRIPLEX

Vazio resultante

Sy

w7 \< ,

, <
N . & - 4N " AN .
N c11mdrc!f 2° Cllmdr?’ 3° cﬂmdrq[zf 11 cilindro
] i : ‘ 1 ‘ i

—
P

0° 9(° 180° 270°  360°  450° 540° 0

Angulo do eixo de manivela ou tempo ——»

Fig. 14.4 Curvas de variacdo da vazdo instantinea, para cada cilindro, ¢ curva da vazio
resultante em fungdo do tempo para bombas alternativas multiplex.
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No caso da bomba de duplo efeito, a vazéio média poder4 ser calcu-
lada pela férmula:

m (D* —d%) n
=L 2oy = (14.2)
onde:

d = didmetro da haste do pistio, em m.

Algumas bombas ndo possuem o sistema biela-manivela, sendo acio-
nadas diretamente por urma maguina a vapor. So as chamadas bombas de
acdo direta (direcr-acting pumps), em que 0 movimento aliernativo de um
pistdo movimentado por vapor a alta pressio é transmitido por uma haste
diretamente ao pistdo ou &mbolo da bomba propriamente dira (Fig. 14.3).
Muito usadas para a alimentac@o de caldeiras estas bombas tém a acele-
~ ragdo do pistiio atenuada em comparaciio com o acionamento por biela-
manivela das denominadas bombas de poténcia (power pumps) (Fig. 14.2).

De acordo com a equagiio (1.5), a energia especifica fornecida ao
liquido por qualquer tipo de bomba de deslocamento positivo é:

Y=p—d§ﬂ+%<ci—c§)+g(zd—za)

onde:

Y =energia que o liquido recebe ao passar pela bomba, em J/kg;
p, = pressdio na descarga da bomba, em N/m?;

p, = pressdo na admissio da bomba, em N/m?*;

p = massa especifica do liquido bombeado, em kg/m?;

¢, = velocidade do lHguido na descarga da bomba, em m/s;

¢, = velocidade do liquido na admissio da bomba, em m/s;

z, = cota ou nivel de referéncia da descarga da bomba, em m;

z_ = cota ou nivel de referéncia da admissdo da bomba, em m.

Assim, a poténcia consumida no eixo de uma bomba alternativa de
émbolo ou pistdo poderi ser calculada por:

p=PQY , p_pQY (14.3)
nvnhnm nl
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onde:

P =poténcia no eixo da bomba, em kW;

n, = rendimento volumétrico, ja definido anteriormente;

n, = rendimento hidraulico, que leva em conta as perdas de energia no
interior da bomba, principalmente, nas vilvulas;

N, = rendimento mecinico, que leva em consideragdo as perdas por atrito
no mecanismo de transmissdo, nas gaxetas e no pistdo;

1, = rendimento total da bomba.

As bombas de émbolo ou pistdo praticamente nfio t¢ém lmite de
presséo, bastando para isto construf-la mais robusta e acioné-la por um
motor mais potente, Por este motivo, exigem a instalacio de uma valvula
de seguranca na descarga para impedir danos na bomba e na tubulagfio
de recalque em razdio de uma sobrepressdo inadmissivel. Dispensam,
entretanto, vélvula de retengio, ji que, por aspectos construtivos, nio
podem funcionar em sentido contrério.

Atualmente sdo construidas para alturas manométricas superiores
a 30000 m (pressoes da ordem de 300 MPa), numa faixa de vazdes que
vaide 0,1 a 300m*/h. A velocidade de rotagiio normalmente varia de
10 rpm, para bombas acionadas por rodas d’4gua ou cata-ventos (turbinas
edlicas), até 1800 rpm (Nas bombas dosadoras a velocidade de rotagfio
pode chegara 3500 rpm). '

‘ Nas bombas de émbolo ou pistdo a vazfio pode ser controlada por
variagdo da velocidade de rotagdo ou variagéio do curso do pistiio, por
exemplo, pela alteragio do raio da manivela, para o caso de bombas de
poténcia, ou, pela variagio da admissdo de vapor ou recirculagiio, para
bombas de-acio direta

S#o, em geral, auto-escorvantes (self-priming) e apropriadas para
liquidos isentos de particulas duras e abrasivas, qualquer que seja a sua
temperatura. Quando podem variar o curso do pistdo podem ser empre-
gadas como bombas dosadoras (metering pumps) de processo, deslo-
cando, com precisio, um determinado volume de liquido durante um
tempo estabelecido.
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14.1.1.1 Cavitagdo nas bombas alternativas de pistio

Durante o funcionamento das bombas alternativas de pistdo, as
flutuagdes de velocidade fazem com que, em razio da inércia da massa
de fluido nas tubulagdes, a forga aplicada sobre ele, antes de produzir
trabalho, comunique uma aceleracfo instanténea ao fluido. Esta acele-
ragio consome uma energia adicional que, traduzida em metros de coluna
liquida, serd chamada de carga ou altura de aceleraciio (acceleration
head).

Na linha de sucgdo da bomba, este gasto adicional de energia poderd
provocar o surgimento do fendmeno da cavitacio (cavitation) e a conse-
qiiente ruptura da coluna liquida. Isto porque a forga disponivel para
acelerar o liquido, superar as perdas por atrito na canalizagfio, vencer a
altura de sucgdo geométrica e abrir e manter aberta a valvula de admisséo
¢ oriunda da pressfo exercida sobre a superficie do liguido no reservatério
de sucgo, normalmente igual 4 pressdo atmosférica. Se a aceleragio do
pistdo, na primeira metade do seu curso, for maior que a aceleragio
proporcionada ao liguido pela pressio existente no reservatério de sucgio,
poderd ser atingida uma pressfo inferior 2 de vaporizagio do liquido, na
lemperatura em que se encontra, dando origem a cavitagfio em uma secio
qualquer da tubulagio de sucgiio.

O cilculo da energia especifica (em metros de coluna de liquideo)
necessaria para acelerar o liquido na linha de succdo, de acordo com
Falco & Mattos!, pode ser efetuada pela expressdo (Fig. 14.5):

2,2 2
H, = _’fn—l“gzi (14.4)
1800¢g D;
onde:
H_ = altura ou energia especifica de aceleraciio, em m;

'n = velocidade de rotagdo do eixo de manivela da bomba, em pm;
L, = comprimento da canalizagdo de sucgio (comprimento real, des-
prezando o comprimento equivalente dos acessérios), em m;
D = didmetro do pistao, em m;

' FALCO, R. de & MATTOS, E. E. de., Bombas indusiriais.
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L
g:
D

1l

curso do pistdo, em m;
aceleragiio da gravidade, em m/s?;
didmetro da canaliza¢fio de succio, em m.

i

De acordo com recomendagées do Hydraulic Institute,” o valor
acima calculado para a energia de aceleracfio deve ser dividido por 1,7
para o caso de hombas duplex e por 3,0 para o caso de bombas triplex.

Além da energia consumida para a acelera¢io do liquido na tubu-
lagiio de sucgiio, H , parao célculo do NPSH, disponivel na instalacio,
devem ser levadas em consideracfo a perda de carga na sucgdo, H ,ea
perda de energia para manter aberta a valvula de admissao, H .

Esta perda de carga na vélvula de admissdo pode ser estimada por:

H, =k, —= (14.5)
2g

“_.Eixo de manivela

Pistdo__-

Valvula de admisséo_ |

Fig. 14.5 Geometria de uma bomba de pistio de simples efeito.

* HYDRAULIC INSTITUTE., Hydraulic Institute standards.
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onde:

H,= perda de carga na vdlvula de admissio, em m;

L, = coeficiente de resisténcia na valvula de admissio da bomba, nor-
malmente estimado com o valor 4, adimensional;

¢, = velocidade de escoamento na sede (assento) da vdlvula de ad-

missdo, em nvs;
g = aceleracio da gravidade, em m/s

Desta maneira, para obter-se a condi¢do de seguranga quanto ao risco
de cavitagio na linha de succio, de acordo com (6.11), € necessario que:

NPSH, > NPSH,,

onde o valor do NPSH, requerido pela bomba deve ser fornecido pelo
fabricante, a partir da realizacio de testes, e 0 NPSH 4 disponivel na
instalagfo, com base na equagfio (6.9), deve ser calculado pela expressio:

NPSH, =22 —p P g g (14.6)

Y Y

em que:

. b, = pressio no reservatério de suc¢iio, normalmente, i gual a pressio

atmosférica, em kgf/m>;
- = peso especifico do liquido bombeado, em kgf/m?,;

Y
' H = altura de sucgiio geométrica, em m;
H

= perda de carga na linha de sucgiio, em m;

p, = pressdo de vaporizagio do liquido, na temperatura de bombea-
mento, em kgf/m?;

H = altura de aceleracio, em m:

H_= perda de carga na vdlvula de admisséio, em m.

Em decorréncia da variagio senoidal da vazio, funcio da variagio
da velocidade do pistdio, o maior valor da perda de carga, H , cor-
respondente & vazio méaxima que passa pela tubulagfio de sucgdo, nio
coincide, no tempo, com o valor mdximo da altura de aceleragiio, H_,
que ocorre no inicio da retomada de movimento do pistfio.
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O valor da vazic maxima pode ser calculado em fun¢éio da vazéo
média recalcada pela expressio:

Q.=K, Q 4.7

onde: ‘

Q, ., = vazio maxima que passa pela tubulagio de sucgéo, em m?/s;
(Q} = vazio média recalcada pela bomba, em m®/s;

K = coeficiente de corre¢fio da vazdo, adimensional.

O cocficiente de corregio da vazio, K , assume os seguintes valores:

— K, =3.2 para bombas simplex;

- K, =16 para bombas duplex;

—K, = 1,1 para bombas triplex;

—K_ =1,0 para bombas quadriplex ou com maior nimero de ci-
lindros em paralelo.

E recomenddvel comparar o valor do NPSH, obtido a partir do
valor mdximo da altura de aceleracdo, H,, desprezando o valor da perda
de carga, H, com o calculado a partir da consideragéo da perda de
carga H_(sem levar em conta a altura de aceleragdo), para a vazio
mdxima que passa pela tubulagdo de sucgo, adotando o que for menor,
para a comparagio com o NPSH, requerido pela bomba.

Normalmente o menor valor de NPSH, ocorre para a condigéio da
altura de aceleragiio, exceto para maquinas de baixa pulsag3o, operando
com liquidos de viscosidade muito elevada.

No caso de bombas triplex ou com maior mimero de cilindros em
paralelo, a expressio (14.6) deve ser usada completa, ou seja, com os
termos referentes a altura de aceleragfo e a perda de carga sendo com-
putados em conjunto.
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14.1.2 Bombas de diafragma

A bomba de diafragma (diaphragm pump) é uma bomba alternativa
em que um elemento elédstico (membrana ou diafragmay) substitui o pistio
como 6rgdo de movimentagio do liquido. O diafragma é fabricado de
qualquer material eldstico, como borracha, pldstico ou metal, dependendo
do liquido a ser bombeado. Pode ser acionado mecénica, hidraulica ou
pneumaticamente. Neste tiltimo caso, vélvulas de distribuigéo direcionam
0 ar sob pressdao que empurra o diafragma (Fig. 14.6).

Fig. 14.6 Bomba de diafragma acionada pneumaticamente (Fonte: Vallair).

Praticamente todas as consideragfes feitas para as bombas alterna-
tivas de pistio valem para as de diafragma, comeo, por exemplo, a néo
exigéncia de vélvula de retengio. Ao contrdrio das bombas de pistio ou
émbolo, em que liquidos que contém sélidos abrasivos podem danificar
o acabamento superficial do cilindro ¢ do pistdo, as bombas de diafrag-
ma sdo indicadas ndo sé para o bombeamento de liquidos puros, mas
também de liquidos contendo materiais abrasivos e produtos quimicos
txicos ou corrosivos, de qualquer viscosidade.

Operam numa faixa de pequenas a médias vazdes (0,2 a 300 m*/h)
¢ de pressBes médias (0,1 a 40 MPa), sendo muito utilizadas como
bombas dosadoras de processo (process metering pumps).
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Podem regular a vazio recalcada pela variagdo da velocidade do mo-
tor de acionamento ou pelo curso do elemento que movimenta o diafragma,
no caso de acionamento mecanico, ou pela regulagem da alimentagio do
6leo ou do ar, no caso de acionamento hidraulico on pneumdtico.

14.1.3 Bombas de engrenagens

Este tipo de bomba, conforme o nome indica, € constituido de duas
engrenagens, Coim engrenamento externo ou interno, que giram no inte-
rior de uma carcaga. A medida que as engrenagens giram, provocam
uma depressio no lado de entrada, chamada de cdmara de sucgdo da
bomba, fazendo com que o liquido seja admitido. Da camara de sucgéo
o liguido € transportado, através dos espagos compreendidos entre 08
dentes das engrenagens e a parede interna da carcaga, até a cimara de
pressdo na descarga da bomba, sitnada numa posicio oposta ao lado de
admissio (Fig.14.7). O engrenamento dos dentes, na parte central da
bomba, impede a comunicagfio entre a cAmara de pressio ¢ a cdmara de
succio. A pressio de saida do liquido serd maior ou menor, dependendo
da resisténcia encontrada pelo fluxo hidréulico ao longo da tubulagio
de descarga e da pressdo a vencer, ou seja, da altura de elevagio mano-
métrica.

Carcaga Engrenagem motora

j__ Eixo movido

R i .
-~ . T
S e e e R e
MR . :
T W Eixo motor

Admissio
da bomba

L= Entrada de vapor
L - B d . =— -
e ¢ aquecimento
Vilvula de i i "
seguranga «.r-\,} 'Saida de vapoj, :'E-_::___".\__‘ - _.:’7__:52}2__.
H e ide aquecimento T T 7T =
| Engrenagem movida

Fig. 14.7 Bomba de engrenagens ™ ramisa de aquecimento a vapor (Fonte:
Intersigmay.

—
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As bombas rotativas de engrenagens (gear pumps) transportam,
teoricamente o mesmo volume de liquido para cada giro das engrenagens,
independentemente da altura total de elevagio manométrica, da veloci-
dade de rotacio e das propriedades tisicas do liquido transportado. Na
pritica, este volume ¢ ligeiramente reduzido, em razio das perdas por
fugas entre as engrenagens e a carcaca, pela presenca de ar ou gases no
liquido bombeado, ou mesmo, pelo retormo i cdmara de sucgio de uma
pequena parcela de liguido que fica retido na reentrincia entre dois
dentes, j& que o volume deste vio & maior que o do dente que ali penetra
durante o engrenamento. As perdas por fugas, levadas em consideragao
pelo rendimento volumétrico, 1, tendem a aumentar com ¢ aumento da
diferenca de pressfio entre a descarga e a admissio, com a redugio da
viscosidade do liguido bombeado ¢ com o aumento da folga entre rotor
e carcaga. Um aumento desta folga implica num aumento, ao cubo, da
vazdo de fuga.

Segundo Fuchslocher-Schulz,? a vazdo recalcada por uma bomba
de engrenagens pode ser calculada por:

Q=120 A, N b n n, (14.8)

onde:

@ = vazdo recalcada, em m*/h;

A = se¢do de um dente, medida perpendicularmente ao eixo de giro e
limitada, no pé do dente, pela circunferéncia externa da engre-
nagem conjugada, em m?

N = nidmero de dentes de uma engrenagem, adimensional;

b = largura das engrenagens rotativas (rotor), em m;

n = velocidade de rotacdo, em rpm;

1. = rendimento volumétrico, que diminui com o aumento das perdas

por fugas, adimensional.

Evitando a necessidade de medir a se¢io do dente, Paimieri* propde
aseguinte expressio aproximada para o cdlculo da vazio de bombas de
engrenagens:

* FUCHSLOCHER-SCHULZ., Bomébas.
4 PALMIERI, A. C., Manual de hidraulica basica.
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Q=212,29 b E{D. -E)n (14.9)

onde:

Q = vazio recalcada, em m¥h;

Dc = didmetro exterior das engrenagens, em Im;

n = velocidade de rotagio, em rpm;

b =largura das engrenagens, em m;

E = distincia entre os centros das engrenagens, em m.

Desprezando a variagdo de energia cinética e de energia de posi¢ao
entre a entrada e saida da bomba, pode-se escrever de acordo com a
equacdo (1.5}

sza-Pa=é£_gH (14.10)

onde:

Y =energia especifica fornecida ao liquido, em J/kg;

p, = pressio na descarga da bomba, em N/m?*;

p, = pressdo na admissao da bomba, em N/m?*

p = massa especifica do liquido, em kg/m?;

Ap = diferenga de pressdo entre a saida e a entrada da bomba, em N/
m? (Pa);

g =aceleraciio da gravidade, em m/s’;

H = altura de elevagio manométrica, em m.

Tomando como base a equacio (1.26), a poténcia consumida no
eixo da bomba serd, entdo, calculada por:

p- Q4 (14.11)
T
onde:
P = poténcia no eixo da bomba, em W,
n, = rendimento total da bomba, adimensional.
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As bombas de engrenagens, como as demais bombas de desloca-
mento positivo rotativas, combinam a caracterfstica de fluxo continuo
das bombas centrifugas com a caracteristica da invariabilidade da va-
zo em fungdo da pressio de descarga das bombas alternativas de pistiio
com a vantagem adicional de nfo possuirem valvulas.

Podem ser usadas para transportar uma grande variedade de liqui-
dos, numa ampla faixa de vazdes, para diferentes pressdes, viscosidade
e temperaturas. 540 indicadas para o manejo de liquidos de qualquer
viscosidade, para processos quimicos, transmissfo hidrdulica de potén-
cia, lubrificagio sob pressio, refrigera¢do de maquinas ferramentas,
mangjo de graxas, bombas para queimadores de petrdleo, para o trans-
porte de 6leos quentes, etc. Nio devem, entretanto, trabalhar com liqui-
dos que contém substéncias abrasivas e corrosivas, pois gstas poderiio
atacar as superficies usinadas das paredes da carcaca e dos dentes das
engrenagens, provocando desgaste e diminuigio da vida e do rendimen-
+ to da bomba. A opclio por engrenagens do tipo helicoidal diminui o
nivel de ruido, normalmente elevado, durante o funcionamento deste
tipo de bomba, mas aumenta o seu custo de fabricacgo.

Operam numa faixa de vaz8es que, normalmente, vai de 0,2 a
1000 m*h, com pressdes na descarga que ultrapassam 21 MPa. E, no
entanto, no campo do transporte de liquidos altamente viscosos que as
bombas de engrenagens (incluindo a de parafusos) apresentam vanta-
gens insuperdveis por outros tipos de bombas. Enquanto as bombas
centrifugas sfo indicadas para trabalhar com liquidos de viscosidade
até 660 cSt (centistokes) ou 3000 SSU (Segundos Saybolt Universal)
e as bombas de pistdo com viscosidade até 1100 ¢St (5000 SSU), as
bombas de engrenagens podem trabalhar com liquidos de viscosidade
superior a 110000 ¢St (500000 SSU).

Na operagio com liquidos muito viscosos é aconselhavel instalar a
bomba abaixo do reservatdrio de sucgfo (afogada), para garantir um
completo preenchimento dos espacos entre os dentes das engrenagens.
Alguns tipos de construgdo envolvem a carcaga com uma camisa por
onde circula vapor, com a finalidade de reduzir a viscosidade do liquido
bombeado (Fig. 14.7). Este mesmo procedimento construtivo, por ne-
cessidade do processo industrial, também pode ser utilizado para a cir-
culagdo de algum fluido refrigerante.
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A regulaciio da vazdo das bombas de engrenagens pode ser feita por
mudanga da velocidade de rotagio, pela utilizagéio de um conduto em de-
rivagio (by-pass) que devolve o excesso de liquido 3 linha de sucgfio
(recirculagio), ou pela disposicio em paralelo de duas ou mais bombas.

Como outras bombas de deslocamento positivo, a bomba de engre-
nagens deve ser protegida de pressdes inadmissiveis pela colocagio de
uma vélvula de seguranca (vilvula de alfvio) na descarga.

O dimensionamento da tobulagio de succio deve ser feito de ma-
neira a evitar o fendmenao da cavitagiio (cavitation). Para tanto, as bom-
bas rotativas devem obedecer 2 mesma condigio (6.11) das mdquinas
de fluxo geradoras que trabalham com l{quidos:

NPSH, > NPSH,

onde o NPSH, requerido pela bomba deve ser fornecido pelo fabricante,
a partir dos resultados obtidos em ensaios de laboratério, e o NPSH,
disponivel na instalacdo, & determinado pela mesma equagdo (6.9), utili-
zada para bombas de fluxo, considerando a velocidade do liquido no
reservatdrio de sucgdo ignal a zero:

NPSH, - 22-H_-H -Pv (14.12)
Y v

p, = Ppressdo no reservat6rio de sucgdo, normalmente igual & atmos-
férica, em kgf/m?;
= peso especifico do liquido bombeado, em kgf/m?;
= altura de suc¢io geométrica, em m;
= perda de carga na tubulacao de sucgio, em m;
p, = pressdo de vaporizagdo do liguido, na temperatura de bom-
beamento, em kgf/m?.

E importante observar que o aumento da viscosidade do fluido
bombeado contribui para aumentar o risco de cavitagdo, pois ndo s6
afeta o NPSH,, diminuindo-o pelo aumento da perda de carga na linha
de sucgdo, como também aumenta o NPSH, requerido pela bomba.
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Embora ainda predominante, o uso do termo NPSH, que utiliza
uma altura de coluna liquida para caracterizar as condiges de succio
de uma bomba, dois novos termos (em unidades de pressio) comecam a
ser utilizados em bombas de deslocamento rotativas para estabelecer a
condicio de auséncia de risco de cavitagdo, o NPIPA (Net Positive Inlet
Pressure Available) e o NPIPR (Net Positive Inlet Pressure Required),
ambos em Pa ou kPa. Para que niio haja risco de cavitagio:

NPIPA = NPIPR (14.13)

onde: ‘

NPIPA = pressio disponivel na admisséo da bomba para introduzir o
liquido, em Pa;

pressdo requerida na admisséo da bomba para que nio haja
risco de cavitagdo, em Pa.

NFIPR

A parte conceitual continua a mesma, apenas alteram-se os termos da
equacao (14.4} que passam a ser expressos enl unidades de pressio no
Sistema Internacional de Unidades (Pa) e nio mais em unidades de energia
especifica no Sistema Técnico (kgf.m/kef). Ou seja, a relaciio que existe
entre as grandezas da condiggio (14.13) e as da condigdo (6.11) é a seguinte:

NPIPA=g p NPSH, e NPIPR=g p NPSH, (14.14)

olnde:
g = aceleragio da gravidade, em my/s?;
P = massa especifica do liquido bombeado, em kg/m®.

14.1.4 Bombas de parafuso

As hombas rotativas de parafuso (screw pumps) consistem em
dois ou trés parafusos de rosca helicoidal que, engrenados e com uma
folga muito pequena entre si, giram no interior de uma carcaga cilindrica
(Fig. 14.8). O movimento dos parafusos € sincronizado por engrenagens
externas, ou entfio, um deles (o central) é o propulsor e os demais sdo
arrastados pelo engrenamento. O liquido admitido numa (ou nas duas)
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extremidade € arrastado para a cAmara de pressiio, na descarga, que fica
localizada na outra extremidade ou na-parte central do cilindro, escor-
rendo entre os fios dos parafusos e a carcaga.

Parafuso motor

Parafuso movido
Fig. 14.8 Bomba de parafusos (Fonte: Bombas Nemo}).

Estas bombas sfio indicadas para o transporte de liguidos de visco-
sidade elevada, nfo abrasivos, com vazdes até 1000 m3h, pressoes até
14 MPa e temperaturas até 300°C. Como nas bombas de engrenagens,
alguns tipos de construgfo apresentam camisa de aquecimento para dimi-
nuir a viscosidade do liguido transportado.

A regulaciio da vazdo pode ser efetvada por variago da velocidade
de rotag@o dos parafusos ou, entfio, por recirculacio do liquido entre a
descarga ¢ a admissdo da bomba.

O rendimento da bomba de parafusos depende fundamentalmente
das perdas por fugas do liguido nas folgas, e da viscosidade. Quando a
viscosidade do liquido a ser deslocado € muito elevada, € vantajoso au-
mentar as folgas, porque, embora este procedimento diminua o rendi-
mento volumétrico, a redugio das perdas hidréulicas por atrito produz
uma redugao sensivel da poténcia de acionamento.
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A vazio de uma bomba de parafusos com dentes helicoidais retan-
gulares pode ser calculada pela expressao indicada por Macintyre:®

Q=75i[@2-p2) "1y, (14.15)
N

onde:

Q = vazao recalcada, em m3h;

i = nidmero de parafusos conduzidos, 1 ou 2;

D_= didmetro exterior do filete, em m;

D, = didmetro da raiz do filete, em m;

n = velocidade de rotagdo dos parafusos, em rpm;

t = passo dos filetes retangulares dos parafusos, em m;

N =ndmero de filetes ou entradas dos parafusos, adimensional;

1M, = rendimento volumétrico, adimensional.

Uma variante da bomba de paratusos € a bomba de parafuso dnico,
também chamada de bomba de cavidades progressivas ou mesmo de
bombas helicoidais (kelical pumps).

Esta bomba (Fig. 14.9) € constituida por um rotor, que possui a
forma de um parafuso helicoidal, e de um estator cilindrico no interior
do qual se encontra vulcanizada uma camisa de elastdmero, natural ou
sintético, especificado em fungio da composi¢do quimica e da tempe-
ratura do liquido a ser bombeado. Esta camisa de elastdmero possui
uma cavidade interna em forma de rosca helicoidal arredondada, de dupla
entrada, orientada em oposigio & hélice do rotor.

Durante 0 movimento do rotor, formam-se recintos vazios e estan-
ques na cavidade do estator, que sdo preenchidos pelo liquido a ser
bombeado. Com o giro do rotor, estes vazios deslocam-se continua ¢
progressivamente no sentido do passo da hélice, arrastando o liquido na
direclio da descarga da bomba. A vazio recalcada pela bomba de parafuso
unico pode ser calculada pela expressio:

Q=120 n D (D.-D;}1t (14.16)

* MACINTYRE, A. ], Bombas ¢ instalagdes de bombeamenta.




422

Mdguinas de. Fluido
onde:
Q = vazio, em m’/h; -
n = velocidade de rotagio do rotor, em rpm;
D = didmetro exterior da hélice do parafuso, em m;
D didmetro da raiz da hélice do parafusc, em m;
t = passo da hélice do rotor, em m.
ﬁ‘ - Camisa de elastdmen g
'/’: _ Estator
— ; e -.—._—__--/-.-"’ — - =il
eSS = di v
\I_Eixu mokor < % ¥ - :.._,_,_ ; {' T

Parafuso belicoidal

Acoplarmerio aricalado

Fig, 14,9 Bomnba de paratuso tnico ou de cavidades progressivas (Fonte: Intersigimay.

Abomba de parafuso inico ou de cavidades progressivas pode trans-
portar liquidos até 110000 ¢St (500000 SSU), com elevado teor de
solidos, com fibras alongadas em suspensio ou mesmo materiais pastosos
comeo chocolate, graxas, sorvetes, pirdes e massas cerimicas. Séo auto-
escorvantes, admitem uma altura de sucgio de até 7,5 m de coluna

d’dgua e podem ter a vazéo regulada pela variagio da velocidade de
rotacio do rotor.

14.1.5 Bombas de lobulos

Nestas bombas, o liquido desloca-se pela agio de rotores lobulares,
em forma de perfis conjugados, que giram no interior de uma carcaga
ovalada, de maneira sincronizada pela ag¢do de engrenagens externas.
Os rotores, que giram em sentido oposto, possuem dois ou mats 16bulos
(Fig. 14.10), cujas superficies ndo eniram em contato durante o funcio-
namento. A folga entre estas superficies, que deve ser a menor possivel,
evita o desgaste dos materiais de construcio dos 16bulos.

E—
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a)- Bomba rotativa de dois 1ébulos b)- Bomba rotativa de trés 1obulos

Fig. 14.10 Bombas de 16bulos.

O liquido penetra na bomba sob a acdo de forgas externas, como a
da gravidade, por exemplo, sendo deslocado para a descarga pela energia
fornecida pelos rotores lobulares. O funcionamento ¢ muito semelhante
ao das bombas de engrenagens, porém, como o liquido é descarregado
em volumes maiores e em menor nimero por giro, o fluxo nas bombas
de Iébulos nio € Ao constante como nas de engrenagens e o seu nivel de
ruido é maior.

As bombas rotativas de I6bulos (lobe-type rotary pumps) sio
~ apropriadas para o bombeamento de liquidos viscosos ¢ produtos com
solidos em suspensfio, sendo muito utilizadas na inddstria alimenticia
para o hombeamento de mosto de frutas, xaropes, conservas, geléias,
logurte, pasta de carnes, bagago molhado, etc. As pressdes atingem valo-
res até 1,5 MPa, com vazdes, normalmente, de 1 a 250 m¥/h. A faixa
de rotagdes vai de 100 a 1000 rpm. Para a movimentacio de liquidos
que podem solidificar, as bombas podem ser fornecidas com camisa de
aquecimento, por meio de dgua quente ou vapor.

O célculo da vazio de uma bomba de l6bulos pode ser feito, segundo
Torreira,® por uma equagio do tipo:

Q=K D2-E*}bun, (14.17)

& TORREIRA, R. P, Bombas, vdlvulas e acessdrivs.
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Q = vazio da bomba de 18bulos, em m3/s;

K = constante que depende da geometria do rotor e do nimero de 16-
bulos, adimensional;

D = didmetro exterior do rotor, em m;

distincia entre os centros dos rotores, em m;

largura do rotor, em m;

velocidade de rotagéio do rotor, em rps ou Hz;

= rendimento velumétrico, adimensional.

=S =2 o -
I

Uma variante da bomba de 16bulos & a bomha de pistdes rotativos

cujos rotores possuem a superficie externa em forma de arco de circun-
feréncia (Fig. 14.11).

Eixo motor Rotor—

Fig. 14.11 Bomba de pistdes rotativos (Fonte: Wankesha).

(O movimento dos rotores cria uma cavidade crescente no lado de
admissdo da bomba, permitindo o ingresso do fluido, arrastando-o para
o lado de descarga, quando, entdo, é forcado a sair pela contragio da
cavidade. Indicada para liquidos de diferentes tipos e viscosidades. a
sua forma construtiva permite o bombeamento de uma vazio pratica-
mente constante e sem pulsagfio, para qualquer posigdo dos rotores, o
que a distingue das demais bombas de deslocamento positive.
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/ 4.1.6 Bombas de palhetas

A bomba de palhetas (vane pumps) é constituida de um rotor
excéntrico em forma de tambor, com ranhuras radiais, no interior das
quais deslizam pafhetas que durante o giro sfo pressionadas contra a
carcaga cilindrica por agéo da forga centrifuga (Fig.14.12). O liquido é
aprisionado no espago formado pelas palhetas e conduzido para a
descarga da bomba em conseqiiéncia da variagiio do volume deste espaco
que, inicialmente, aumenta progressivamente e, apés atingir o seu valor
méiximo, passa a decrescer, até desaparecer. A lubrificagio das extremi-
dades das pds que entram em contato com a carcaca é realizada pelo
proprio liquido de trabalho.

Eixo motor

Descarga Admissao

Palheta deslizante T i Carcaga cilindrica

Fig. 14.12 Bomba de palhetas.

Este tipo de bomba pode ser utilizado para o bombeamento de suco
de frutas, solventes, vinho e outros liquidos puros, isentos de particulas
abrasivas e ndo muito viscosos. S0 muito empregadas para sistemas de
controle e transmisséio hidriulica e, na aviagdo, para o transporte de
combustivel e de Sleo lubrificante.

Trabalham com velocidades apropriadas para o acoplamento direto
com motores elétricos, recalcando vazdes de 0,5 a 60 m%h 2 pressoes
até¢ 14 MPa (1400 m de coluna liquida). Podem ser reguladas por variagio
da velocidade de rotagdo e pela vadagio da excentricidade “E”.
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Segundo Nekrassov,” a vazao das bombas de palhetas pode ser cal-
culada pela expressao:

Q=2Eb[n (D-E)N e]%nv (14.18)

onde:

Q =vazio recalcada, em m?/s;

E = excentricidade, ou se¢ja, a distdncia enite os centros do rotor e da
carcaga, em Im;

largura das pds, em m;

diimetro da superficie interna da carcaga, em m;

nimero de pds, adimensional;

espessura das pds, em m;

velocidade de rotagfic, em rpm;

T, = rendimento volumétrico, adimensional.

=0 Zogo
1]

14.2 Curvas caracteristicas de bombas de deslocamento positivo

Uma das diferengas mais significativas entre as bombas de deslo-
camento positivo e as bombas de fluxo (centrifugas, de fluxo misto e
axiais) pode ser constatada pelo exame das suas curvas caracteristicas
que representam a variacio da vazdo em funcfo da variacio da pressio
na descarga ou da altura de elevagdo manométrica, para uma velocidade
de rotagéio constante do motor de acionamento.

~ Enquanto nas bombas de fluxe a vazio varia em funcio da variagdo
da altura de clevagio, nas hombas de deslocamento positivo (alter-
nativas ¢ rotativas) a vazdo recalcada, teoricamente, independe da
altura desenvolvida.

Na Fig.14.13, encontram-se representadas curvas caracterfsticas de
funcionamento tipicas de uma bomba de deslocamento positive, que
tanto poderiam traduzir o comportamento de uma bomba alternativa de
pistdo como o de uma bomba rotativa de engrenagens.

Um exame dessas curvas revela que a caracteristica tedrica de uma
bomba de deslocamento positivo, num sistema de coordenadas Q = f (H),
para rotagéo constante, € representada por uma reta paralela ao eixo H

? NEKRASSOV, B., Cours d’hiydraulique.
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Q

&

H
Fig. 14.13 Curvas caracteristicas de bombas de deslocamento positivo, para velocidade
de rotagiio constante.

das abscissas (reta tracejada da Fig. 14.13). Isto mostra que, teoricamente,
para uma velocidade de rotagiio constante, este tipo de bomba fornece
uma vazio constante, nflo importando o valor da pressdo a ser vencida.

O rendimento total da bomba cresce inicialmente com o aumento
da altura de elevagio manométrica, chegando rapidamente ao seu valor
miximo, para depois permanecer quase constante, com um pequenc
decréscimo para as alturas ou presstes de descarga mais elevadas.

O consumo de poténcia cresce proporcionalmente ao aumento da

- diferenga de pressio entre a descarga e a admisso ou altura de elevagfio

manométrica desenvolvida pela bomba, o que leva ao risco de danificagio
do motor de acionamento ou da propria bomba, por exemplo, no caso
de um entupimento da canalizacfio de recalque. Por este motivo normal-
mente as bombas de deslocamento positivo estio equipadas com uma
vilvula de alivio ou de seguranca (safety valve), munida de um by-
pass (Fig. 14.14).
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Pd
Curva teoérica

Curva da bomba com |
/" vlvula de alivio !

/ .
Curva real_/‘\"‘

Canalizagéio__/

..Canalizacio
de succfio

de recalque

Fig. 14.14 Curva caracteristica de uma bomba de palhetas com vélvula de alivio.
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Esta vilvula se abre quando a pressfo na canalizacio de descarga
ultrapassa a pressdo exercida pela mola (p_) e deixa passar uma certa
vazdo de liquido, de volta ao recinto de admissdo, causando uma altera-
¢d0 na curva caracteristica da bomba. Até o ponto A da curva (Fig, 14.14)
a véivula encontra-se fechada, porque a pressao de descarga da bomba
nio consegue superar a produzida pela forca da mola sobre a superficie
da vdlvula, No ponto A as pressdes igualam-se, dando inicio 4 abertura
da valvula.

Na pritica, o comportamento da bomba de deslocamento positivo
& um pouco diferente, em virtude das perdas por fugas que acontecem
no interior da bomba por meio das folgas (clearances) existentes entre
as partes mdveis e as fixas. Sob efeito da pressio criada pela bomba,
uma parte do liquido retorna por estas folgas, fazendo com que haja
uma reducio na vazio efetivamente recalcada por ela e uma conseqiien-
te diminuigéo do seu rendimento volumétrico. A vazio de fuga € dire-
tamente proporcional a diferenca de pressio entre a descarga e a admis-
sfo da bomba, proporcional ac cubo do valor da folga e inversamente
proporcional & viscosidade do liquido recalcado. Em decorréncia, as
caracteristicas reais de uma bomba de deslocamento positivo sdo repre-
sentadas por curvas inclinadas na diregiio do eixo H (curva continua da
Fig. 14.13).

Na curva caracteristica real, o afastamento da reta tedrica pode ser

"acentuado por anormalidades no funcionamento, como o preenchimen-
to incompleto dos espagos tteis da bomba, pela presenga de ar ou pela
* vaporizagdo do liquido em decorréncia da cavitagdo.
Segundo Wilson,* a curva caracteristica real de uma bomba de des-
locamento obedece 4 seguinte equagio:

KV gH

=V n
Q ¢ 2TV

(14.19)
onde:

Q = vazio recalcada pela bomba, em m®s;

V.= volume caracteristico deslocado a cada rotagio, em m?;

n = velocidade de rotagfio do motor de acionamento, em rps ou Hz;

& WILSON, W. E., Positive-displacement pumps and fluid motors.

—
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K = coeficiente de escorregamento, que leva em conta a folga entre a
carcaca € o elemento que se desloca, adimensional;
g = aceleraciio da gravidade, em m/s?;
H = altura de elevagio manométrica, em m; !
v = coeficiente de viscosidade cinemitica (veritem 11.3), em m?/s (10°

cSt);
Q, = perda de vazio recalcada em fungiio da vaporizagio do liquido na
regido de admissiio, em m’/s.

O ponto de funcionamento (operating point), da mesma maneira
que nas miquinas de fluxo geradoras, € obtido pela intersecdo da curva
caracteristica da bomba com a curva caracteristica da canalizacio.

Para ¢ tragado da curva caracteristica da canalizaciio, para escoa-
mento laminar (R_ < 2000), o que € bastante comum em sistemas oleo-
dinimicos, e considerando nula a diferenca de pressio entre o reservatorio
- derecalque e o reservatdrio de sucgdo, pode ser usada a seguinte expres-
sdo derivada da equacgio (9.16):

0,165
D* Q

H=H,+ N 4_’1,5D:’_L Q (14.20)

~onde:

H = altira de elevagfio manométrica, em m;

H,, = desnivel geométrico entre o reservatdrio de recalque e o de sucgio,
em 1;

D =didmetro da tubulagio, em ny;

Q = vazio de liquido que escoa pela tubulagiio, em m?/s;

v = coeficiente de viscosidade cinemdtica do 1{quido que escoa pela
tubulagio, em m¥s; '

L = comprimento equivalente da tubulacio, em m. "

Se o escoamento for turbulento e ndo houver diferenca de pressio
entre os reservatérios de succo e recalque, a equagfio a ser usada € a

(9.17), ou seja:

H=H;+ K @
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onde a caracteristica do sistema ou da canalizago é calculada por:

16 4§ EiL

K =
g D* 7' D’

(14.21)

Na Fig.14.15 encontram-se representados os pontos de funcio-
namento F, e F, para uma bomba de deslocamento positivo, funcio-
nando, respectivamente, nas velocidades de rotagéo n, ¢ n, Conforme
pode-se observar, as curvas H =f (Q) deslocam-se paralelamente no
sentido das vazdes crescentes, 4 medida gue aumenta a velocidade de
rotacéo.

Curva tedrica da bomba

H
A n, . n,

Curvareal / P
da bomba e
. ~
AN '
a‘i@\ff% /
& -7
cerisie: £
aractt--
| Cunas ,
Qll Ql?. Q

Fig. 14,15 Ponto de funcionamento de uma bomba de deslocamento positivo.

Diante do que foi dito, conclui-se pela impossibilidade de regulagem
da vazio em bombas de deslocamento positivo, pela variagio do grau
de abertura de uma vélvula instalada no recalque da bomba. Isto faz
com que, na maioria das bombas de deslocamento positivo que fun-
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cionam com velocidade de rotacfio constante do motor de acionamento,
a regulagem da vazdo seja efetuada por vdlvula de redugiio de pressio,
com retorno de liguido 4 sucgfio através de um by-pass (Fig.14.14). Esta
viélvula se abre quando a pressio ultrapassa um certo limite ¢ deixa retor-
nar uma parte do liquido recalcado novamente & canalizagio de admissdo.
Embora antiecondmico, por desperdicar parte da energia ji entregue ao
fluido, este tipo de regulagem € muito simples.

As bombas dosadoras alternativas regulam a vazdo pela alteracio
do curso do &mbolo, manual ou autematicamente.

Uma das formas mais vaniajosas de regulagern da vazéo nas bombas
de deslocamento positivo &, no entanfo, a variagio da velocidade de
roiagio do motor de acionamento, obtendo-se, desta maneira, nm série
de retas, convergentes no sentide dos menores valores da rotagio, cada
uma correspondendo a um valor constante da press@o na descarga da
bomba (Fig. 14.16). Conforme se v& na mesma Fig. 14.16, a variacéo da
poténcia em fungio da velocidade de rotagiio também possui a forma de
linha reta, para uma viscosidade constante do liquido bombeado.
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Fig. 14.16 Variagic da poténcia e da vaziio de bombas de engrenagens recalcando
dleo de viscosidade igual 2 32 ¢St a 49°C (Fonte: Ermeto).
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14.3 Compressores de deslocamento positivo

Os compressores de deslocamento positivo (positive-discplacement
compressors) sao méquinas destinadas a fornecer energia a um fluido
compressivel (gds), elevando sua pressdio desde 0,f MPa, ou menos,
até valores superiores a 300 MPa.

A energia fornecida a um gés ¢ utilizada, nio s6 para o seu trans-
porte ou armazenamento sob pressio, mas também para possibilitar de-
terminadas reacdes quimicas que sé acontecem a elevadas pressdes. Os
compressores sao maquinas sempre presentes nas instalagdes frigorificas
¢ nas instalagdes de liquefagio de gases.

Enquanto os turbocompressores (maquinas de fluxo} dominam a
gama das grandes vazdes (acima de 100000 m*/h) e das grandes potén-
cias (acima de 1000 kW), devido ao seu elevado rendimento e dimen-
sdes reduzidas, os compressores de deslocamento positivo, principal-
-mente os de émbolo, mantém um dominio completo para a faixa das
médias e pequenas vazdes (abaixo de 1000 m¥h), com pressbes acima
de 1 MPa, tornando-os mais recomendados para valores da velocidade
de rotacdo especifica, n, <20.

Durante a passagem pela maquina, conforme o tipo de movimento
do elemento que interage com o fluido, os compressores de desloca-
mento positivo, também chamados de compressores volumétricos, clas-
sificam-se em:

, - de émbole ou pistio
- Compressores alternativ os .
- de diafragma cu membrana

- d
Compressores de deslocamen to positivo o palhietas
- de parafuso
- de J6bulos

-~ de anei liquido

- Compressores rotativos

14.3.1 Compressores de émbolo ou pistio

No compressor alternativo (reciprocating compressors), um sis-
tema de transmissio biela-manivela transforma o movimento rotativo
do motor de acionamento em movimento retilineo alternativo do émbolo
ou pistao no interior de um cilindro (Fig. 14.17).
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Camisa com 4gpa de refrigeragio_
4

Valvula de_
Bl ) I"‘-.‘ descarga \\
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}
'_Eixo de manivela Vilvula de
ou virabrequim admissio

Fig. 14.17 Compressor alternativo de pistdo refrigerado a dgua.

(s compressores de pistio (piston compressors) padem ser de simples
(single) ou duplo efeito (double acting). No de simples efeito a compressio
acontece de um lado do pistdo, de maneira que a cada rotagio do motor de
acionamento o pistio realiza um percurso de ida e volta no seu deslocamento
dentro do cilindro. J4 no compressor de duplo efeite (Fig. 14.18), sdo
efetuadas duas compressdes para cada rotagio do motor de acionamento,
uma vez que ambas as faces do pistdo sdo atuantes e a compresséio acontece
tanto no movimento de ida como no de volta do pistio.

—_Aletas de refrigeragio
i

Fig. 14.18 Funcionamento de compressor de pistio, de duplo efeito, refrigerado a ar.
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Para permitir um fluxo mais continuo de fluido, sao utilizadas cons-
trugoes com dois ou mais cilindros em paralelo, com as descargas defa-
sadas, em linha ou formando um angulo determinado (cilindro em V,
por exemplo). Também € usual 0 emprego de refrigeragio nos compres-
sores, seja para evitar a deformagéio dos elementos construtivos (valvu-
las, cilindro e cabegote, por exemplo), seja para aproximar-se de uma
compressio do tipo isotérmica, com a extracio do calor preduzido du-
rante o processo de compressio,

Como fluido refrigerante pode ser usado o ar normalmente em pe-
quenos compressores ou a dgua, em compressores médios e grandes. O
resfriamento pode ser feito no préprio corpo do compressor, com a uti-
lizagdo de aletas (refrigeragio com ar, Fig. 14.18) ou camisas (por onde
circula a dgua de refrigeracdo, Fig. 14.17). Quando a refrigeraciio é
realizada entre estigios (intercooler) ou apés varios estigios
(aftercooler) de compressio, sio utilizados trocadores de calor.

O ingresso do fluido no cilindro é comandado por vélvulas locali-
zadas na tampa (cabegote) ou nas paredes laterais do cilindro, ou ainda,
nas faces do pistdo.

Embora existam tipos de construgdo em que as valvulas séio acio-
nadas por um eixo de comando de valvulas, normalmente, elas s&o anto-
aciondveis, abrindo ou fechando por diferenca de pressio, com o au-

_ xilio de pequenas molas (Fig. 14.19). A perda de carga no escoamento

do fluido através destas vélvulas representa uma parcela significativa

das perdas totais no compressor e crescem de importincia para peque-
- nas taxas de compressio e para gases mais densos. Isto pOrIque o curso

méximo de abertura das vélvulas ou levantamento (Jift), em alguns com-
pressores, & da ordem de 1,6 mm, ou menos.
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Valvulade Vilvulade

Fig. 14.19 Compressor de pistio com vélvulas de disco (Fonte; Sulzer).

O volume deslocado pelo pistio de um compressor alternativo
durante o seu percurso desde o ponto morio inferior até o ponto morto
superior, geralmente denominado de cilindrada (swept volume), pode
ser calculado pela expressio:

v =mD (14.22)
<7y

onde:
V_ = volume deslocado pelo pistdo ou cilindrada, em m?;
D = didmetro externo do pistdo ou interno do cilindro (bore), em m;

L = curso do pistdo {stroke), entre o ponto morto inferior e o superior,
em 1.

Diante da necessidade de um espago para a instalagio das vilvulas,
o pistdo ndo pode atingir o fundo do cilindro durante o seu deslocamento,
dando origem ac chamado espaco nocivo ou espago morto (dead space
ou clearance volume). Como este espago sempre existe, nenhuma quanti-
dade de gas pode ser admitida no cilindro durante o processo de aspiragio
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antes que a parcela armazenada no espago nocivo se expanda até um
volume especifico v,, conforme pode-se constatar na Fig. 14.20, que
representa o ciclo de funcionamento de um compressor alternativo, repre-
sentado num diagrama p-v (pressdo em fungiio do volume especifico),
com suas diversas transformagdes.

p(MPa)

Fig. 14.20 Diagrama p-v de um compressor alternativo de pistio.

Chamando de V, o volume ocupado pelo espago nocivo e V, o
volume total do cilindro, pode-se escrever para o rendimento volumétrico

tedrico, definido como a relagfio entre o volume realmente aspirado \A
e acilindrada:

(14.23)
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onde:

n,, = rendimento volumétrico tedrico, adimensional;

V, = volume de géis realmente aspirado pelo compressor, em m?;

V, = volume percorrido pelo pistdo em seu deslocamento ou cilindrada,
em m’;

v, = volume especifico do gds no inicio do processo de compressao,
em mi/kg;

v, = volume especifico do gas no final do processo de compressao, em

- mkg;

v, =volume especifico do gds no final da expansdo da parcela residual
contida no espago nocivo, em m*/kg.

Multiplicando e dividindo a equago (14.23) por v,, vem:
., = Va V) —Vy _ V3 v, V,
oviev, vy Vi—ValVs ¥V,
Somando e subtraindo 1 do termo entre parénteses da expressio acima:
¥ v v
Ny =———| L=1-—+1|
Vi=Vil Vs AE

n, = Vs {ﬂ‘_"a_[ﬂ_lﬂ (14.24)
ViV, Vs Vs

Para uma transformagio isentrépica, de acordo com a equagdo (1.16), tem-se:

]

1
Ya (P2 [ oy ginda, Y2=|Ps (14.25)
v3 P vy | Pa

jdque p,=p, € p,=p,.

Na expressio (14.25):

p,/p, = p./p, = relagio entre a pressido na descarga e a pressio na ad-

missio do compressor, também chamada de relagio
de compressio (pressure ratio), adimensional;
k = expoente adiabdtico ou isentrépico, adimensional.
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Definindo como coeficiente de espago nocive a relagiio entre o
volume nocivo e a cilindrada, ou seja:

g sV (14.26)

\Y vV, =V,

onde:
£ = ceeficiente de espago nocivo.

Levando as relagdes (14.25) e (14.26) na equagio (14.24), obtém-se:

!
k
N, =¢€ 1_ [p—d] —1|+ ou ainda

e |lp.
N, =1-g [-"-ﬂ]" -1 14.27)
vi pu

Pela expressdo (14.27) conclui-se que o rendimento volumétrico
diminui com o aumento do espago nocivo, com o aumento da relagio
. de compressio e com a diminui¢do do expoente isentrépico.

Os valores do expoente isentrépico K, para alguns gases perfeitos,
. na temperatura de 300 K, sfio os seguintes:

— Ar. k=14,

— Oxigénio (O,): k=1,393;

— Nitrogénio (N,): k=1,4;

— Ambnia (NH,): k=1,297,

— Freon-12 (CF,C1): k=1,138;
— Freon-22 (CHF,Cl): k=1,18;
— Bidxido de Carbono (CO,): k =1,289;
— Hidrogénio (H,): k =1,409;
— Metano (CH,): k = 1,299,

— Etano (C,H): k =1,186;

- Butano (C,\H ): k=1,091.
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Para a obtencfio do rendimento volumétrice (volumetric efficiency)
real, 1, deve-se multiplicar o rendimento volumétrico tedrico por um
fator que leva em consideragdo a perda de carga nas valvulas, o aque-
cimento do gds admitido ¢ as fugas nas vélvulas e entre o pistio e o
cilindro. Ou seja:

"
n, =k {l ¢ [Ei} -1 (14.28)
P.

onde o fator k, pode variar de 0,90 ¢ 0,98, sendo indicado pela Atlas
Copco?® o valor de 0,96, como uma aproximagio grosseira para o ar.

Uma vez que a cada rotagiio do eixo de manivela tem-se um ciclo
de compressdo, no compressor de simples efeito a vazao aspirada pode
ser calculada por:

_Vc nnv

(14.29)
60

Q

onde:

Q = vazio aspirada, em m%s;

V_= volume deslocado pelo pistio ou cilindrada, em m’;

n = velocidade de rotacio do eixo de manivela, em rpm;
-1, = rendimento volumétrico do compressor, adimensional.

Para o fluxo mdssico de gas aspirado, de acordo com a equagio
{1.23), pode-se escrever:

m=-",  ou,ainda, m=p, Q (14.30)

onde:

m = fluxo massico de gds aspirado, em kg/s;

Q = vazdo de gis aspirado, em m>/s;

v, = volume especifico do gés a ser aspirado, em m’/kg;
p, = massa especifica do gds a ser aspirado, em kg/m".

' ATLAS COPCO., Manual do ar comprimido.
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A equagio (1.19) para o cdleulo do trabalho especifico de uma com-
pressdo isentrdpica assim expressa:

k-1

k ® +
Y=—RT P -1 [Ea_z_d)
k-1 *ip, 2

De maneira andloga 2 defini¢io do rendimento interno de uma
mdquina fluxo geradora (equagio 4.23), pode-se escrever para o rendi-
mento interno de uma mdquina de deslocamento positivo geradora:

h, —h,
= e (14.31)
uf b h

4

onde:

7, = rendimento interno ou adiabético, que leva em consideragio as
perdas internas no compressor ou o fato da transformacio real poder
ser adiabdtica, mas nio isentrépica;

h_ = entalpia do gds na admissdo do compressor, em J/kg;

h, =entalpia tedrica do gis na descarga do compressor, supondo uma
compressio isentrépica, em J/kg;

h, = entalpia real do gds na descarga do compressor, em Jikg.

A poténcia necesséria no eixo do compressor ¢, entio, calculada
pela expressio:
p-m2Y _mY (14.32)
ni Tlm nt

onde:

P, = poténcia no eixo do compressor, em W;

M,,=rendimento que leva em consideragio as perdas mecénicas do com-
pressor;

T, = rendimento total do compressor.

Os compressores de émbolo ou pistio (reciprocating compressor)
sao indicados para vazdes até 10000 m*h e pressdes que podem superar
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300 MPa. Para a redugio do desgaste, das fugas de géas entre o pistiio e
o cilindro e para o resfriamento do gds comprimido e do compressor, €
usual a utiliza¢io de lubrificacio entre a parede interna do cilindro e o
pistda. Com a construgio de compressores alternativos de émbolo seco,
foi possivel superar mais uma desvantagem com relagdo aos turbo-
compressores, pela eliminago da contaminacio do gés a ser comprimido
pelo Gleo de lubrificaciio. Nestes compressores, a auséncia de lubrificacéo
¢ suprida por construgBes especiais, com o uso de anéis de grafite, andis
de teflon ou mesmo de labirintos na superficie do émbolo ou pistio.
Pode-se dizer, entdo, que os compressores de pistio dominam por
completo a faixa de pequenas vazdes e amplamente a gama de vazdes
médias (20 a 2000 m*/h) para pressdes de descarga acima de 2,5 MPa.
O controle da vazio dos compressores de pistio pede ser efetuado
por parada e partida do motor de acionamento (geralmente associado
com um reservatdrio de acumulagio), variagiio da velocidade de rotagio
do motor de acionamento, variagdo do espaco nocivo, funcionamento
em vazio, mantendo-se abertas as vatvulas de admissiio, ou pela recir-
culagio do gis comprimido entre a descarga e a sucgio (normalmente,
com resfriamento). Os dois ultimos procedimentos {levantamento das
vilvulas de admissfo e recirculagio), também sdo empregados para alivio
na partida do compressor, jd que 0s compressores normalmente exigem
grande torque de partida, principalmente os de elevada poténcia.

14.3.2 Compressores de diafragma o membrana

Os compressores de diafragma (diaphragm compressors) sio indi-
cados para a obtengfo de vicuo ou para a compressdo de gases con-
tendo impurezas, uma vez que o sistema de acionamento, que pode ser
mecinico (Fig.14.21) ou hidrdulico, é separado do gas a ser compri-
nudo através de uma membrana flexivel. Operam numa faixa de pequenas
vazdes (abaixo de 10 m*h) e pressdes moderadas, quando acionadas
mecanicamente, atingindo pressdes acima de 100 MPa quando acio-
nadas hidraulicamente.
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Fig. 14.21 Compressor de diafragma, acicnado mecanicamente (Fonte: Atlas Copeo).

14.3.3 Compressores de palhetas

Os compressores rotativos de palhetas (vane compressors)
funcionam com um rotor em forma de tambor montado excentricamente
1o interior de um cilindro. O rotor possui palhetas, alojadas em ranhuras
radiais, que dividem o espaco de trabalhio em células. Pelo giro do rotor,
- as palhetas sdo pressionadas contra as paredes do cilindro pela agéo da
forga centrifuga. O gas € admitido pelo compressar no espago entre as
palhetas em sua posi¢io mais excéntrica, onde o volume é maior ¢, grada-
tivamente, comprimido até a descarga, onde o volume entre as palhetas
diminui em razdo da excentricidade durante o giro do rotor (Fig. 14.22).

Carmara rqurn
nda crousar,
Qetads pat
compuador

Fig. 14.22 Compressor rotativo de palhetas (Fonte: Springer Carrier).
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Desconsiderando o espaco ocupado pela espessura das palhetas,
normalmente menor do que 5%, a vazao de um compressor de palhetas
pode ser calculada pela expressio:

_2Ebn(D-E)nn, (14.33)

Q 60

onde:

(Q = vazfio deslocada pelo compressor, em m’/s;

E = excentricidade do rotor em relagao ao cilindro, em m;

b =largura do rotor, em m;

D = didmetro interno do cilindro, em m;

n = velocidade de rotagdo do rotor, em rpm;

1, = rendimento volumétrico, que leva em conta as perdas por fugas e
o aquecimento do gds, normalmente de 70 a2 90%, adimensional.

A poténcia consumida pelo motor de acionamento serd entfo:

po Y _pOY (14.34)
T'i nm T]{

onde:

m = fluxo méssico do gds deslocado, em kg/s;

Y = trabalho especifico de compressao, em J/kg;

p = massa especifica do gds, em kg/m?;

Q = vazio de gds, em m/s;

1, = rendimento interno do compressor, adimensional;
n,, = rendimento mecinico do compressor, adimensional;
n, = rendimento total do compressor, adimensional.

O trabalho ou salto energético especifico, Y, pode ser calculado
pela mesma expressio do trabalho isentrépico usada para os compres-
sores de pistfo, ou entfo, ja que € possivel resfriar o gas, lubrificar as
superficies e vedar o recinto de trabalho pela injegio de dleo, utilizar a
equacio do trabalho especifico correspondente a uma compresséo iso-
térmica:
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a

Y=R T, m[P‘d} : (14.35)

onde:

R = constante dos gases, em J/kg K;

T, = temperatura absoluta do gds na admissio do compressor, em K;
P, = pressdo do gés na descarga do compressor, em N/m? (Pa);

p, = pressio do gds na admissdo do compressor, em N/m? (Pa).

Como ilustragdo, citam-se os valores de R para alguns tipos de
gases!

— Art R=287 J/ikgK;
— Oxigénio (0,): R=259,82 J/kgK;
-~ Nitrogénio (N,): R =296,79 J/kgK;
~ Ambnia (NH,): R =488,2 J/kg K:
— Bidxido de carbono (CO,): R =188,92 J/kg K;
- Hidrogénio (H,): R =4124,3 J/kg K;
~ Metano (CH,): R=518,3 J/kgK;
- Freon-12(CECL): R=68,75 J/kgK;
~— Freon-22 (CHE,Cl): R=96,15 J/kg K.

* Os compressores rotativos de palhetas caracterizam-se por um fun-
cionamento isento de vibragSes, seguro e de grande duragiio. Com rela-
¢80 aos compressores de pistdo, para uma mesma faixa de atuagdo, apre-
sentam menor peso e volume, admitindo velocidades de rotagio maio-
res, compativeis com as velocidades tipicas dos motores elétricos. En-
tretanto, nao sédo recomendados para operagiio em meios agressivos, como
o transporte de gases contendo impurezas ou liquidos em suspenséo.

5S40 indicados para pressdes até 0,9 MPa, com vazdo variando de
20 at¢ 5000 m'/h, e a regulaciio da vazdo é feita por recirculaciio ou
cstrangulamento na sucgfo, ji que a variagio da velocidade de rotagio
nio & recomendada.
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14.5.4 Compressores de parafuso

Os compressores de paratuso (screw compressors) trabalham com
dois rotores em forma de parafuso que mantém entre si uma relagio de
engrenamento determinada (Fig. 14.23). O rotor macho tem roscas con-
vexas e o rotor fémea, rosca cdncava. A rotagfio nominal do compres-
sor & caracterizada pela rotagio do rotor mache. O rotor fémea pode ser
acionado por meio de engrenagens sincronizadas ou pelo préprio rotor
macho, no caso de compressores lubrificados a Sleo.

APDID DO
APOID EQ  ROYOR EiXo
FEMEA DESLIZANTE

SEL!
MECANICO

LAY
\ L
ROTOR APDIO B0 EiXa
S Wacha
CARCAGHA

£_PRINGIPAL

Fig. 14.23 Compressor de parafusos (Fonte: Mycom).

A partir do momento em que o gds admitido € aprisionado entre os
filetes dos parafusos em uma das extremidades do compressor, o deslo-
camento do ponto de engrenamento reduz gradativamente a cavidade
compreendida entre os filetes e a carcaga, comprimindo o gas € forgando-
o a sair pela descarga, que fica localizada na outra extremidade, em
posi¢do diametralmente oposta (Fig. 14.24).

Fase da sucglo m

FASE DA
SUCEAD

Fig. 14.24 Funciopamento de um compressor de parafusos (Fonte: Mycom).
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Segundo Rodrigues,!® a vazdo aspirada por um compressor de pa-
rafusos pode ser calculada pela relagio:

_kD*bann,

© 60

(14.36)

onde:
Q = vazo aspirada pelo compressor, em m/s;
k =constante relativa 2 geometria do compressor, estimada na ordem

de 0,5;
D = didmetro externo do rotor macho, em m;
= comprimento dos parafusos, em m:

velocidade de rotagdo do rotor macho, em rpm;

= rendimento volumétrico, normalmente de 75 a 92%, que levaem
conta as perdas por fugas (estas dependem das dimensdes das folgas,
da velocidade de rotagfio do compressor, da relagfio de compressiio
e do tipo de gds), adimensional.

b
n
n

1]

¥

O trabalho especifico pode ser calculado pela expressiio do trabalho
isentropico, ou, no case de compressores que utilizam Sleo como elemento
de vedagio e refrigeragdo, pela expressio do trabalho especifico isotérmico
~ Jd indicado no capitulo referente aos compressores de palhetas.

Em razdo da auséncia de vélvulas de admissio e descarga, bem
como da baixa vibragio, os compressores de parafuso combinam o prinei-
pio estatico do compressor de pistio com o principio dinimico dos turbo-
compressores, podendo operar com velocidade de rotacio elevada em seu
eixo de acionamento (por exemplo, 3600 rpm), o que reduz o espaco ne-
cessario para a sua instalagiio, para uma grande vazio de trabalho. E provi-
do de vilvula de retengéio na tubulagio de descarga, o que impede que o
compressor trabalhe como motor pelo retorno do gés sob pressio.

O controle da vazio pode ser feito por uma vélvula deslizante ao
longo do rotor que, a0 mesmo tempo que estrangula a descarga do com-
pressor, permite o retorno de uma parcela do gds para o recinto de ad-
misso. O seu campo de atuagio abrange vazdes de 50 m*%h a 50000
m*h, com pressGes absolutas de descarga até 4 MPa.

'* RODRIGUES, P 8. B., Compressores industriais.
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14.3.5 Compressores de [6bulos (Roots)

Neste tipo de compressor, também chamado, por sua baixa pressio
de trabalho, de ventilador ou soprador rotativo (rotary blower), dois
rotores idénticos de I6bulos conjugados giram em sentido oposto dentro
de uma carcaga comum (Fig. 14.25), comandados externamente por um
par de engrenagens sincronizadas. Os rotores encontram-se rigidamente
fixados sobre seus eixos, assegurando a auséncia de contato mecéanico
entre si e com a carcaga que os envolve.

gt @ SRHIV.16 naffo 33

Fig. 14.25 Compressor ou soprador de 16bulos (Fonte; Omel)

Durante o movimento de rotagio, enquanto o gis é captado no lado
de admissdo do compressor pelo aumento do espago enire os l6bulos,
no outro lado, ele € forcado para a boca de descarga pela reducio do
espago entre os mesmos. A compressdo do gés acontece pelo contato
com a linha de descarga, onde a pressdo é maior, correspondendo &
resisténcia do sistema com o qual o compressor encontra-se conectado,

De acordo com Silva," a vazdo desiocada pelo compressor de roto-
res com dois 16bulos semicirculares pode ser, aproximadamente, cal-
culada pela expressio:

0,75 D* b nn, (14.37)
60

Q:

' SILVA, R. B., Compressores, bombas de vdcuo e ar comprimido.
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onde:

Q = vazido deslocada pelo compressor, em m?/s;

D = didmetro externo do rotor ou interno da carcaga, em m;

b = largura dos rotores, em m;

n = velocidade de rotacio do compressor, em rpm;

1, = rendimento volumétrico, normalmente da ordem de 80%, que
leva em conta as perdas por fugas entre os I6bulos e entre estes e a
carcaga do compressor, adimensional.

Este tipo de compressor tem como caracteristicas principais a
robustez e a durabilidade. S&o indicados para vazoes de 20 a 30000 m?/
h, produzindo diferengas de pressdo total de até 0,1 MPa ou vicuos da
ordem de 50 kPa (500 mbar). Para reduzir a temperatura do gds na des-
carga, alguns fabricantes adotam o resfriamento por 4gua nas tampas
laterais do compressor.

Sua velocidade de rotacio vai de 250 rpm, para os grandes com-
pressores, até 4000 rpm, para os pequenos compressores. A regulagio
de vaziio pode ser feita pela variagfio da velocidade de rotagio do motor
de acionamento,

Como exemplos das aplicagbes dos compressores ou sopradores
de 16buloes (lobe compressor or blower), pode-se citar: o transporte

pneumitico-de pds e graos, a sobrealimentagio de motores de com-
“bustéo interna, a agitagio de banhos galvinicos, a aeragio de tan-
ques e a produgdo de vicuo em maquinas de fabricar papel.

14.3.6 Compressores de anel liguido

Os compressores de anel liquido (Higuid-packed ring compressors),
também chamados de bombas de vicuo (vacuum pumps) de anel liqui-
do, sdo constituidos de um rotor excéntrico munido de pas fixas, que
gira no mterior de um cilindro (Fig. 14.26). Como o cilindro & parcial-
mente preenchido com um liguido, o espago compreendido entre o rotor
e o corpo cilindrico do compressor é tornado estanque por um anel de
liquido, formado por centrifugacfio provocada pele giro das pés do rotor.
A espessura do anel € limitada por aberturas laterais que constituem as
bocas de admissdo e descarga do compressor. A disposi¢io excéntrica
do rotor determina a alteragao do volume entre as p4s a cada giro do
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mesmo, de maneira que 0s gases ¢ vapores a serem comprimidos sejam
aspirados e expulsos, respectivamente, pela boca de admissio e pela
boca de descarga. O volume de gés aspirado ¢ fungio do espago livre no
interior do rotor ¢ da velocidade de rotagio.

L, Carcaga

Boca de descarga

%

Boca de admissio

Liguido que
forma o anel

Fig. 14.26 Compressor ou bomba de vacuo de anel liquido (Fonte: Atlas Copco).

Os compressores de anel liquido podem funcionar, dependendo da
sua instalacde, como bomba de vécuo ou como compressor. Como li-
quido anular geralmente € usada a dgua, podendo entretanto ser utiliza-
do qualquer liquido adequado, sendo freqiiente o uso do liquido do pro-
cesso quimico em questiio (solventes, 4cidos, liquidos tdxicos, etc.). Desta
maneira, gases e vapores tdxicos, corrosivos € malcheirosos podem ser
neutralizados, por exemplo, por absorgéio, tornando este tipo de equipa-
mento extremamente (til para as indidstrias quimicas e para os proces-
sos industriais, principalmente, quando se desejar reduzir os residuos
poluentes para atender as crescentes exigéncias de protecio ambiental.

O processo de compressio, neste tipo de maquina, pode ser consi-
derado isotérmico, com um rendimento interno da ordem de 30 a 50%.

Como bomba de vicuo pode atingir uma pressdo abscluta de até
3,3 kPa (33 mbar) ou um véicuo de 98 kPa (980 mbar} e como compres-
sor uma pressdo absoluta de 0,3 MPa, para um Unico estagio. Sua faixa
de vazdes vai de 20 até 10000 m’*/h.




Médguinas de Deslocamento Positive 451

14.4 Exercicios resolvidos

1. Uma bomba dosadora alternativa de pistdo, de simples efeito, triplex
(trés cilindros ou cabegas em paralelo), possui as seguintes carac-
teristicas: didmetro do pistdo, D = 100 mm; freqiiéncia de movimento
do pistdo, n = 120 ppm (pulsagio por minuto); rendimento volu-
métrico, M, =98 %; rendimenito total, n,=80% e NPSH =1,0m
(englobando a perda de carga nas valvulas de admissfo). Esta bomba
fornece uma vazio média de 10 m¥%h de 4gua oxigenada com massa
especifica p = 1340 kg/m® e pressiio de vaporizagio, p,=6.18 kPa,
aum sistema que apresenta um desnivel de 15 m entre 0s reservatérios
de sucgdo e recalque, sendo que o reservatério de sucgdo encentra-se
ao nivel do mar e aberto & atmosfera e o reservatério de recalque
possui uma pressio manométrica de 200 kPa. A canalizagio de succio,
com didmetro de 40 mm, apresenta um comprimento equivalente de
15m, sendo 10 m correspondente a acessérios e o restante & tubulacio
reta, e a canalizagio de recalque, também com 40 mm de diimetro,
tem um comprimento equivalente de 45 m. Determinar, usando a
tabela da Fig. 6.8 para o calculo da perda de carga:

a) o curso do pistdo de cada cilindro;
b} a poténcia consumida pela bomba;
¢) a altura de suc¢do mdxima da instalaco.

SOLUCAQ:

Como a bomba € constituida por trés cilindros em paralelo (triplex),
a vazdo média por cilindro serd:

Q= % =333m’ /h =9,26.107 m’ /s

A equagdo (14.1) estabelece:

2
Q_rcD ST 4.(2).60 .
60 ©.D "7,
_ 4.9,26.10.60

m :0,06111:601111'1‘1 (Resposta H)
w1 °.120.0,

Da tabela da Fig. 6.8, para Q=10 m*h e canalizacio com 40 mm
de didmetro, retira-se: (Hp) oo, = 17 M/100m.
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As perdas de carga na suc¢do e recalque serdo, respectivamente:

17

HPS ZLGS‘(Hp)mf}UOm :15E=2,55m
17

L =Ler'(HP)rnﬂUOm =45‘@=7,65m

A perda de carga total serd entéio:
H=H +H =255+7,65=102m
E =g.H =9.81.10,2 = 100,06 J/kg

A partir da equacgo (9.6) e considerando nulas as velocidades do lquido
na superficie dos reservatdrios de sucgio € recalque, pode-se escrever:

200080 +9,81.15-+100,6 = 396,46 Jkg

v=Lr g H +E, =
p

Pela equagio (14.3), com a vazdo total da bomba, Q = 10 m%h =
2,778.107 m/s:

p _PQY _ 1340.2,778.107°.396,46
o, 0,8 B
P, = 1845W =1,85kW (Resposta b)

De acordo com ¢ Hydraulic Institute,'? para bombas triplex, o
valor da altura de aceleragio calculado pela equagio (14.4) deve ser
dividido por 3. Logo, sendo L =35 m, o comprimento da linha de
sucgdo desprezando o comprimento equivalente dos acessorios:

a

1 =?n*L,.D).L 1 77%.120%.5.0,1°.0,06
_— 3 = 3 :5,03m
3 1800.g.D? 3 1800.9,81.0,04

2 HYDRAULIC INSTITUTE., Hydraunlic Institute Standards.
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Levando em consideragdo o fator de corregio para o célculo da
vazdo maxima pela equagio (14.7) que, para bombas triplex, é K =11,
a perda de carga Hps , por ser proporcional ao quadrado da vazio, deve
ser multiplicada por 1,21.

Como o reservatério de sucgiio encontra-se ao nivel do mar:

P2 = Pam =10330—0—0§ =10330 kgf/m 2

k]

A pressilo de vaporizagéo do liquido nas condi¢des de bombea-
mento €: .

p,=6,18 kPa =630 kgf/m? e
p=1340kg/m’ = v=1340kgffm?
Quando NPSH, = NPSH, = Hsg =H

sgméx

Logo, a partir da equagdo (14.6), considerando H _ englobado no
NPSH,, conchii-se:

patm pv
H, s = 2% —=* —NPSH, -121H,, - H,

Yy
Hop =0 630 )6 012,55-5,03
1340 1340

H,.. =—187m (Resposta c)

2. Um compressor alternativo de ar, de simples efeito, apresenta as
seguintes caracterfsticas: curso do pistdo, L = 150 mm; didmetro do
pistdo, D = 150 mm; coeficiente de espago nocivo, £ = 0,05; velocidade
de rotacfo do eixo de manivela, n =400 rpm; pressdo na admissio,
p,= 100 kPa; pressdo na descarga, p 4= 300 kPa; rendimento interno
ou adiabitico, 1 = 83%; rendimento mecinico, n, = 85%.
Considerando a compressio como adiabatica, com o ar sendo admi-
tido na temperatura de 27°C e desprezando a compressibilidade
(Za =7 4 = 1), determinar:

a) o rendimento volumétrico do compressor;
b) a vazio aspirada;
) a poténcia consumida no seu eixo.
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SOLUCAO:
Pela equaciico (14.28), adotando o valor médio k, = 0,96 indicado

pela Atlas Copeo'? e com o valor do expoente adiabdtico k= 1,4 para
O ar, vem:

- 1
K 1
N, =Kk;ql—e Ps ' 4 =0,96{1-0,05 300 Y4 1
P 100

M, =0903 ou n, =90,3% (Resposta a)
O trabalho especifico de uma compressao isentrépica pode ser calculado
pela equagdo (1.19), desprezando a compressibilidade (Z =Z_ = 1):
k-1

1.4=1
k -t -
Y:L.R.T’l pd _] - ]-34 ‘287300 300 1.4 _1
‘ 14-1 100

Y=111112 J/kg =111,112kl/kg
Pela equagio (14.22), tem-se:

2 2
v = i .4D 1T .0,15

0,15=2,65.10" m’
E, pela equaciio (14.29):
0= V.nm,  2,65.107°.400.0,903

60 60
Q= 0,01595 m®/s =57,42 m*/h (Resposta b)

Sendo R =287 J/kg K, para o ar, e fazendo uso da equagio (1.11):

3 ATLAS COPCO., Manual de ar comprimido.
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Po g p, = Pe 100000

L= = =1,16 kg/m’
0. R.T,  287.300

m=p,.Q¢=116.001595=0,0185kg/s = 66,6 kg/h
A poténcia no eixo serd calculada pela equacio (14.32), ou seja:

p _ MY _ 00185111112
©onm, 0,83.0,85

=2914W=2,9 kW (Resposta ¢)

3. Uma bomba de engrenagens, girando a 600 rpm, recalca 9 m¥h de
dlec lubrificante com massa especifica, p = 910 kg/m?, viscosidade
de B7.6 ¢St (400 SSU) e pressio de vaporizagio, p, = 100 kgffm?,
através de uma canalizagio com as seguintes caracteristicas: altura
de sucgio geométrica, HSg =4 m; altura geométrica de recalque, H,
=26 m; comprimento equivalente da linha de sucgéio, L =20 m;
comprimento equivalente da linha de recalque, L_ = 30 m. Os
reservatérios de succho e recalque encontram-se abertos 4 atimosfera,
onde a pressdo € p, = 10330 kgf/m’. Considerando o rendimento
total da bomba, 1, =55% e oseu NPSH, =2,0 m, determinar:

a) o difimetro comercial minimo da tubulagio de succéo, evitando o
risco de cavitacio,

- b) apoténciano eixo da bomba, considerando o difimetro da tubulagfo

de recalque igual ao de succio;

¢) se o escoamento € laminar (R, < 2000), turbulento (R_ > 4000) ou
encontra-se na faixa critica (2000 < R_ < 4000);

d} avelocidade de rotagfic especifica da bomba, supondo que ela esteja
funcionando nas condigdes de projeto.

SOLUCAO:

Como a bomba requer um NPSH, =2,0m e a condigdo para que
néo ocorra cavitago € NPSH, 2 NPSH,, a partir da equagfo (14.12)
pode-se estabelecer:
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Pﬂ_&ﬁﬂsg —~H_ >NPSH,
Yooy
m <Pum P npsy g, = 10330 100 .4 44
vy : 910 910
H, £5.24m '

A partir de recomendacOes existentes na literatura técnica que
indicam, para uma primeira estimativa, velocidades na canalizagdo de
admissdo das bombas ¢, =0,5a 1,5 m/s paraigua e ¢, =0,320,6 m/s
para liquidos viscosos, sendo os valores maiores para as tubulacdes de
maior didmetro, adotar-se-4 a velocidade ¢, =0,6 m/s para uma primeira
tentativa de céleulo do difmetro da canalizagio de sucgiio. Sendo a vazio
Q=9m%h=25. 107 m/s, tem-se entdo:

-3
D, = 1.9 :1’4 :2.5. 10 =0,073m=73mm
T.C, n. 006

Calculando o ndinero de Reynolds para este difimetro, com v =
87.6c8t=87,6.10 °m¥s, obtédm-se:

D .
R D, _06.0073

¢ v 876.10°

=500 {Escoamento laminar )

Como o escoamento & laminar, pode-se extrair da equagio (9.16) o
termo referente A perda de carga na canalizagio:

_128.v. L 128 v. Ly . Q

E,=g.H Q . H,

F * a.p* P g.n.D?

- 128.876.107% . 20.25.107% - 1,819.107°

ps = 7 S Bp =TT
981. n. D} D:

Usando esta dltima equaciio para calcular a perda de carga para o
difimetro inicial de 73 mm e os subseqiientes valores de difimetros
comerciais, chega-se aos seguintes valores:
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~para D =73 mm = Hps=0,64m < 524 m;
—~para D =65 mm = Hpsz 1,02m < 524 m;
—para D =50mm = Hps=2,9lm < 5,24 m;
—~para D =40mm = Hps=7,10rn > 5,24 m (Risco de cavitagio!).

Logo, o didmetro comercial minimo da tubulagdo de sucgdo, para
que ndo ocorra cavitagio, &:

D, =50 mm=2" (Resposta a)

Da mesma maneira que na succio, calcula-se a perda de carga na
canalizacio de recalque:

_1285L,Q
pr g.TE-Df_ o

—6 -3
H _128.87,6.107°.30.2,5.10 —437m
P 9.81.7.0,05*

E a perda de carga total serd:

H=H +H =291+437=728m

A altura de elevacio geométrica da instalacio serd obtida pela soma
das alturas de elevacfio geométrica de sucgio e recalque, ou seja:

H,=H_+H_=4+26=30m

el g

Pela equagio (9.17) tem-se entdo:

H=H;+H =30+728=3728m

Y=g.H= 9813728 =36572 J/kg

Tomando como base as equagdes (14.10) e (14.11), chega-se a:

P - p.Q.Y 910.2,5.107.365,72
coom 0,55
P, = 1513 W =1,51kW {Resposta b)
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Para uma canalizacao de 50 mm de didmetro, a velocidade de
escoamento serd:

co 4Q 425107
D’ m005°

=1,27 m/s

E o nimero de Reynolds:

R, _ceD_ 1,27.0.(15 75,
" 87.6.10°°

donde concluf - se que 0 escoamento € laminar. (Resposta c)
A equagio (5.34) também pode ser utilizada para calcular a velo-

cidade de rotagio especifica de uma bomba rotativa de engrenagens.
Logo:

¥ - Yh
n :103DQ_,,=103@.9(2’5L:5,98 Resposta d
gA 3/ 3
v 60  (365.72)4

14.5 Exercicios propostos

1. Uma instala¢do de transporte pneumatico necessita uma vazao de 740
. m'h de ar de massa especifica igual a 1,2 kg/m® para transportar
grios de arroz através de uma tubulagiio de 100 mm de difmetro,
vencendo uma diferenca de pressdo total de 16,68 kPa. Considerando
uma velocidade de rotagiio de 720 rpm, rendimento voluméirico de
80%, rendimento total de 70%, relaciio entre largura e diimetro
externo do rotor, B/D = 0,6, determinar:
a) o tipo de miquina mais adequado para produzir o fluxo de ar: ven-
ttlador centrifugo ou compressor de 16bulos;
b) a poténcia consumida no eixo da mdquina;
¢) a velocidade do fluxo de ar que ird transportar os grios de arroz;
d) o didmetro aproximado do rotor (ou do perfil conjugado} da ma-
quina.
Respostas: a) compressor de 6bulos (Roois): n,= 4,25;
b)P =49kW;  ¢)c=26,16m/s; d) D =362 mm.
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2.Uma bomba de émbolo simplex, de simples efeito, para dgua na
temperatura de 50°C, apresenta as seguintes caracteristicas: curso
do émbolo, L = 180 mm; didmetro do émbolo, I = 120 mm;
velocidade de rotacdo do eixo de manivela, n = 100 rpm; M, = 96%;
1, = 85%; perda de carga na vélvula de admissio da bomba, H =0,5
m ¢ NPSH, =0,1 m. A canalizagfio de sucgéio desta bomba possui
didmetro de 80 mm, comprimento de 3,5 m e comprimento equi-
valente dos acessérios ignatla 1,5 m. Considerando que a instalacfo
encontra-se ao nivel do mar, vencendo uma altura de elevagfio mano-
métrica, H=060m e empregando a tabela da Fig. 6.8 para o célculo
da perda de carga, determinar:
a} a vazdo recalcada pela bomba;
b) a poténcia consumida pela mesma;
¢) a sua altura de sucgfio maxima.
Respostas: a) Q=11,73 m¥/h; h) P =223kW; c) Hsgméx =(,66 m.

3.Um compressor de parafusos deverd comprimir Amonia (NH,), aspi-
rada nas condigdes de pressio, p,= 140 kPa, temperatura, i = 0°Ce
volume especifico, v =092 m?kg, até apressio p , =700 kPa. O
compressor apresenta as seguintes caracteristicas construfivas; dia-
metro externo do parafuso macho, D =255 mm, comprimenio dos
parafusos, b = 420 mm, velocidade de rotagdo, n = 3550 rpm ¢
rendimento volumétrico, M, = 87%. Considerando o rendimento in-
- terno, M, = 87%, o rendimento mecinico, N_=96% e o expoente
adiabdtico para a Aménia, k = 1,3, calcular:
a) a vazdo aspirada pelo compressor;
b) a poténcia consumida no seu eixo, para uma compressdo consi-
derada isotérmica;
¢} a poténeia consumida no seu eixo, para wma compressao consi-
derada adiabdtica;
d) a temperatura do ar na descarga do compressor, para o caso da
compressdo adiabdtica.
Respostas:
a)Q=2530m’h; b) P =200,88kW; c)P_=24326kW; d)1,=1435°C.
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4. Uma bomba de deslocamento positivo rotativa possui um coeficiente
de escorregamento, K =2,5315.10"% e deslocaum volume de liquido,
V_=227 cm’, a cada rotagio. Fazendo girar esta bomba com uma
velocidade de rotagdo, n= 300 pm, considerando os mandmetros de
admissdo e descarga nivelados, velocidades de escoamento na
admissfo e na descarga iguais e desprezando a possivel perda de vazdo
por vaporizagio do liguido na regifo de admissdo, determinar a vazio
recalcada e o respectivo rendimento volumétrico, 1|, para as seguintes
condi¢des:

a) operacdo com liquido de viscosidade cinemdtica, v = 1,0 ¢St, massa
especifica, p = 1000 kg/m? e diferenca de pressiio, Ap = 100 kPa,
entre os mandmetros de admissfio e descarga;

b) operacdo com liquido de viscosidade cinemdtica, v = 1,0 c5t, massa
especifica, p = 1000 kg/m?, e diferenca de pressdo, Ap = 1000
kPa;

¢) operacio com liquido de viscosidade cinemdtica, v = 7,0 c¢St, massa
especifica, p = 1470 kg/m®, e diferenca de pressio, Ap = 1000 kPa;

d) operagio com liquido de viscosidade cinemadtica, v = 200 cSt, massa
especifica, p = 900 kg/m?, e diferenga de pressio, Ap = 1000 kPa.

Respostas:

2)Q=648m’h e n =95%; b Q=352 m*h e n, =52%;

)Q=649m’h e n =953%; d)Q=679m%h e n =99,7%.

3. Tomando como referéncia os seguintes valores recomendados para
velocidade de rotagfo especifica, compressor alternativo, n_, =0,5,
compressor rotativo, n_, = 10, compressor (turbocompressor)
centrifugo, n , = 150, e desprezando o fator de compiessibilidade, Z,
selecionar entre os trés tipos de compressores o mais adequado para
comprimir 10 kgfs de oxigénio (p = 3,87 kg/m?) nas condigdes de
pressdo, p =0,2 MPa, e temperatura, t = 27°C, até apressdo, p, =
7,5 MPa, com velocidade de rotacio restrita & faixa de 3600 a 16000
rpm. Determinar também o nidmero de estigios e a velocidade de
rotagio para o compressor selecionado, Calcular a poténcia consumida
pela maquina com um rendimento total estimado em 80%.
Resposta: Pela vazdo aspirada, Q = 9302 m*h e pela diferenga de
pressiio a ser produzida, Ap = 7300 kPa, pela Fig. 1.4, a decisdo
ficaria entre o compressor alternativo e o centrifugo. A elevada faixa
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de velocidade de rotacdo conduz, no entanto, a selecéio de um turbo-
compressor centrifugo de 12 estagios, velocidade de rotagéo de 15021
Tpm e poténeia consumida no eixo iguala 9,6 MW,

6. Um compressor rotativo de palhetas gira a 1800 rpm, operando com
gds refrigerante R 12 (Freon-12), de expoente isentropico, k = 1,138.
As suas caracteristicas construtivas sdo: didmetro interno do cilindro,
D =100 mm; largura do rotor, b =45 mm; excentricidade do rotor,
E = 6 mm; rendimento volumétrico, 71 = 80% e rendimento
mecénico, N_ = 85%. O gés ¢ admitido na pressio de 0,15 MPa ¢
temperatura de — 20°C (p=9,13 kg/m®) e comprimido até uma pressio
de 0,75 MPa. Considerando uma compressio perfeitamente isen-
irépica, expoente isentrépico invaridvel com a temperatura ¢ des-
prezando o fator de compressibilidade, determinar:

a) o fluxo mdssico do gds deslocado pelo compressor, em kg/h;
b) a temperatura do gés na descarga do compressor;
¢} a poténcia consumida pelo motor de acionamento do compressor.
Respostas: a) m = 125,88 kg/h; b) t, =34,5°C;
c) P =127 kW.
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bombas de agiie direta (direct-acting pumps), 407

bombas de deslocamento positivo (positive-displacement pumps), 402
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bombas de fluxo misto (mixed flow pumps), 44, 50, 115
bombas de poténcia (power pumps), 407

bombas de vacuo (vacuum pumps), 449

bombas dosadoras (metering pumps), 408

bombas dosadoras de processo (process metering pumps), 413
bombas helicoidais (helical pumps), 421

bombas hidriulicas (hydraulic pumps), 34, 135

bombas de engrenagens (gear pumps), 415

bombas rotativas de 16bulos (lobe-type rotary pumps}, 423
bombas rofativas de parafuso (screw pumps), 419
bombas volumétricas (volumetric pumps), 402
hombas-turbinas reversiveis (reversible pump-turbines), 47

C

calculo de rotores radiais (design of radial impellers), 301

calculo de rofor axial (design of axiat impeller), 366, 377

campe de aplicacio (application range), 28

canal de fuga (tail race), 92

caracteristica de poténcia sem sebrecarga (limit-load type horsepower characteristic),
237

casa de forga {power house), 187

cavifacdo {cavitation), 128, 409, 418

cavitacie em bombas alternativas (cavitation in reciprocating pumps), 409

cavita¢iao em bombas rotativas (cavitation in rotarary pumps), 418

cavitacio em maquinas de fluxo (cavitation in turbomachines}, 127

centrais hidrelétricas {hydroeletric power piants), 186

chaminé de equilibrio (stand-pipe), 188

choque de compressao (compression shock}, 145

choque sbnico (sonic shock}, 145

cilindrada (swept volume), 436

circulacio (circulation), 347

coeficiente de arrasto (drag coefficient), 146, 353, 397

coeficiente de atrito (friction factor), 73, 228

coeficiente de cavitacdio (cavitation coefficient), 133

caeficiente de pressao (pressure coefficient ou head coefficient), 113

coeficiente de snstentacdo (lift coefficient), 146, 353, 393

coeficiente de THOMA (Thoma’s cavitation coefficient), 133

coeficiente de vazio (capacity coefficient ou volume coefficient), 114

coeficiente de viscosidade absoluta (absolute viscosity}, 262

coeficiente de viscosidade cinematica (kinemalic viscosity), 292, 353, 430

coeficientes adimensionais {dimensionless coefficients), 113
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coeficientes de velocidade (speed coefficients), 115

compensagdo do empuxo axial (balancing axial thrast), 169

componente meridiana (meridional component), 58

componente tangencial (tangencial ou whirl component), 58

comportas de emergéncia (stop-logs), 197

compressor (compressor), 29

compressor alternativo (reciprocating compressors), 433, 441

compressores (compressors), 29

compressores de anel liquido (liquid-packed ring compressors), 449

compressores de deslocamenio positive (positive-discplacement compressors), 433

compressores de diafragma (diaphragm compressors), 442

compressores de parafuse (screw compressors), 446

compressores de pistdo (piston compressors), 434

compressores ou sopradores de lébulos (lobe compressor or blower), 448

compressores rotativos de palhetas {vane compressars), 443

comprimento de ruptura (tearing lenght), 395

condicio de entrada sem choque (shockiess entrance condition), 302

conduto em derivagiio (by-pass), 257

conduto forcado (penstek), 187

contrapressio (back-pressure), 142

cubo (hub), 192

curso do pistio (stroke), 4035

curva caracterisiica de bomba ou ventilador (pump or fan characteristic curve), 224

curva caracteristica do sistema (system curve}, 227, 229, 431

curva caracteristica instivel (unstable head-capacity characteristic curve}, 288

curva polar (polar diagram), 357

curvas caracteristicas das turbinas hidraulicas (characteristics curves of hydraulics
turbines), 193

curvas caracteristicas de bombas de deslocamento positive (positive-displacement
pumips characteristics curves}, 426

curvas earacteristicas dos turbocompressores (turbocompressors characteristics
curves), 298

curvas de iso-rendimento {iso-efficiency curves), 200

D

defletor de jato (jet deflector), 190

descarga (discharge ou outiet), 33

desgaste (wear), 243

diagrama topografico (hill diagram), 195
didmetro (diameter), 59

didmetro do cubo (hub diameter), 59, 331, 387
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didmetro do eixo (impeller shaft diameter), 329, 383
didmetro exterior (tip diameter), 59

didmetro interno do cilindre (bore), 405, 436
diferenca de pressio total (total pressure), 41, 225
difusor (diffuser), 44

difusor anuolar liso (open diffuser), 319

difusor de caixa espiral ou voluta (volute casing), 319
difusor de pas (vaned diffuser), 319

disco de compensacio (balancing disk), 173

E

efeito de escala (size effect), 97, 107

émbolo (plunger.), 403

empuxo axial (axial thrust}, 161, 165

empuxo radial {radial thrust), 161, 175

energia (energy), 33

enirada (inlet), 56

equacio de Bernoulli (Bernoulii’s equation), 350, 364

equaciio de Euler (Euler equation), 63

equacio fundamental para as maquinas de fluxe {fundamental equation of
turbomachines}, 63

erosfio por cavitaciie (cavitation pitting), 130

escafa de velocidades (ratio of velocities), 97

escala dindmica (ratio of forces), 97

escorvamento {priming), 141

espaco morto (dead space ou clearance volume), 436, 439

espessura das pas (blade thickness), 321, 338

F

fator de compressibilidade (compressibility factor), 38

fator de deficiéncia de poténcia (slip factor), 68, 296, 315, 339
fator de engrossamento (thickning factor), 359, 396

fator de escala (size ratio}, 96

fator de estrangulamento (throttling factor), 323

fator de reducio da velocidade do vento (interference factor), 381
fendmeno da cavitagiio (cavitation phenomenonj, 128

fluxo massice {mass flow rate), 40

folgas (clearances), 429

forc¢a de arrasto (drag), 351

for¢a de sustentacgiio (lift), 351

forma da p4 do rotor (impeller blade shape), 301

funcionamento da bomba como turbina (pump operating as turbine), 284




golpe de ariete (water hammer), 189

grade (cascade), 367

grificos de seleciio (selection multi-rating chart), 248
grandezas unitirias (unit characteristics), 100

grau de abertura {opening), 193

grau de reaciio (degree of reaction), 68, 84, 307

I

imploséo das bolhas (bubbles implosion), 130

influéncia do nimero finito de pds (influence of a finite number of blades), 316
influéncia da massa especifica (density influence), 247

injetor (nozzle), 45

instabilidade (surge), 285

L

largura do rotor (impeller width ou impeller breadth), 59, 237, 335
leis de semelhanca (similarity laws), 103, 239

leis de semelhanca dos ventiladores (fan laws), 108, 235
levantamento das vdlvulas (valve lift), 4335

limite de instabilidade (surge limit), 286, 298

limite sénico (sonic limit ou stonewall limit), 148, 298

lingtieta da voluta (volute tongue), 174, 342

M

maquina de fluido (fluid machinery), 27

maquina de flaxe (turbomachine), 43, 401

méquina de flux¢ misto (mixed flow turbomachine), 49

maquina de fluxo tangencial (tangencial flow turbomachine), 29
mdquinas alternativas (reciprocating machines), 28

miquinas de deslocamento positivo (positive-displacement machines), 28, 401
mdquinas de fluxo (turbomachines), 28

mdquinas de fluxo axiais (axial flow turbomachines), 49, 162, 374
méiquinas de fluxo de acdo (impulse turbomachines), 48
miquinas de fluxo de reacfio (reaction turbomachines), 48
méiquinas de fluxo radiais (radial flow turbomachines), 49, 166
miquinas rotativas (rotary machines), 28

massa especifica (density), 40

momento (momentum), 42

467
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N

NPIPA (Net Positive Inlet Pressure Available), 419

NPIPR (Net Positive Inlet Pressure Required), 419

NPSH (Net Positive Suction Head), 135, 419

NPSH disponivel (NPSH available), 135, 138,411, 418

NPSH requerido (NPSH required), 137, 138, 243, 411, 418

nuamero de Mach (Mach number), 145

niimero de pds (number of blades ou number of vanes), 237, 317, 336, 391
mimero de Reynolds (Reynolds Number), 73, 100

|

pa do sistema diretor (guide vane), 123

pas curvadas para frente (forward curved tip), 237, 305, 310
pis curvadas para tras (backward curved tip), 305, 310
pés de inclinacio varidvel (adjustable impeller vane), 201, 243
pas em forma de concha (spoon-shaped blades), 120

pas giratorias (runner blades), 44

pas radiais totalmente retas {radial tip), 310

passo (pitch), 322, 369, 392, 421

perda por atrito de disco (disk friction loss), 76

perdas de energia (Josses), 72

perdas hidriulicas (hydraulic losses), 72

perdas meciinicas (mechanical losses), 77

perdas por fugas (leakage losses), 74, 429

perdas por ventilaciio {(windage losses), 77

perfil aerodindmico (airfoil), 310, 347

perfis Géttingen (Gottingen airfoils), 354, 357, 359, 394
perfis NACA (NACA airfoils), 354, 357

pistdo (piston.), 403

ponto de funcionamentoe (operating point}, 229, 430

ponto nominal (rated point ou best efficiency point}, 230
poténcia (power), 33

poténcia fornecida (output power), 41

poténcia recebida (input power), 41

presenca de solidos em suspensao (solid-fluid mixture), 247
pressio atmosférica (barometric pressure), 142

pressio de estagnacio (stagnation pressure), 352, 360
pressio manométrica (gage pressure}, 150

pressdo de vaporizagio (vapor pressure), 131
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R

ramo instével (unstable branch), 284 286

refrigeracio apés vdrios estdgios (aftercooler), 435

refrigeracio entre estigios (intercooler), 435

relacioe de compresséo (pressure ratio), 438

relac@io de velocidade periférica (tip speed ratio}, 378

rendimento de atrito de disce (disk friction efficiency), 328, 384

rendimento hidranlico (hydraulic efficiency}, 78, 327, 384, 408

rendimento interne (internal efficiency), 79, 295, 441

rendimento mec¢anico(mechanical efficiency), 82, 328, 384, 408

rendimento total {total efficiency ou gross efficiency), 82, 329, 384, 408 -

rendimento volumétrico (volumetric efficiency), 78, 327, 384, 405, 415, 429

rendimento volumétrico de compressores (compressors volumetric efficiency), 438
440, 447, 449

rotacdo npominal {rated speed), 196

rotor (impeller ou runner), 44, 129, 345

¥

saida (outlet), 56

semelhanca cinemadtica (kinematic similarity}, 97

semelhanga dindmica (dynamic similarity), 97

semelhanga geométrica (geometrical similarity), 96

sisterna de regulagem da turbina {turbine governing system), 190
- gistema diretor (stationary guide casing), 44

soprador (blower), 29, 204

soprador rotativo (rotary blower), 448

T

teoria aerodinfimica (aerodynarmic theory), 347

teoria dos modelos {theory of models), 96

tomada d’Agua (intake), 187

torque (torque), 42

tridngulo de velocidades (velocity triangle), 54, 120, 148, 163, 218, 303, 304, 325,
340, 381

tubo de succfio (draft tube), 66, 129, 188

tubulagio mista (compound pipe ou pipes in series), 264

tubulacio miiltipla (branching pipe ou pipes in parallel), 265

turbina edlica (wind turbine), 347, 377, 408

turbinas a gis (gas turbines), 39, 43, 115

turbinas a vapor (steam turbines), 39, 43, 115, 316
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turbinas Dériaz (Dériaz turbines), 50, 193

turbinas Francis (Francis turbines), 99, 134,190, 193, 197, 303, 305

turbinas Hélice (propeller turbines), 98, 135, 197, 201, 377

turbinas hidraulicas (hydraulic turbines), 31, 35, 43, 113, 115, 141, 316

turbinas Kaplan (Kaplan turbines), 98, 135, 192, 201, 377

turbinas Michell-Banki (Michell-Banki turbines), 193, 197, 204, 303, 305

turbinas Pelton (Pelton turbines), 98, 190, 194, 196, 201

turboalimentadores (turbochargers), 48

turboalimentadores de automéveis (turbochargers for internal combustion
engines), 208

turbocompressores (turbocompressors), 113, 294, 310, 316, 433

turbocompressores axiais (axial turbocompressors), 298

turbocompressores radiais ou centrifugos (centrifugal turbocompressors), 298

turbocompressores supersinicos (supersonic turbacompressors), 149

turbocompressores iransdnicos (transonic turbocompressors), 149

Y

vélvula de alivio ou de seguranca (safety valve}, 408, 418, 427

vilvulas de desearga automética (antomatic discharge valves), 190

vilvulas de retengdo (check valves), 403, 408, 447

variaciio de didmetro de saida do rotor (impeller diameter changing), 243

varia¢iio do grau de abertura de nm registro na tubulagéio de aspiragfio ou descarga
da méaquina (pipe line throttling), 243

variacfo na velocidade de rotacio (speed variation), 239

vazdo ( capacity ou volume flow rate), 33, 40

vazio nula {shut-off), 233

velocidade absoluta da corrente fluida (absolute velocity of flow), 55

velocidade de disparo (runaway speed), 156

velocidade de rotacfio especifica (specific speed), 109, 134, 197,231, 289, 326, 378,
402, 433

velocidade do som (velocity of sound), 145

velocidade relativa da corrente fluida (relative velocity of flow), 55

velocidade tangenciat (peripherical velocity), 55

ventilador axial (axial fan), 115, 223, 240, 366, 375

ventilador centrifugo (centrifugal fan), 47, 236, 241, 325

ventiladores (fans), 29, 43, 99, 113, 115, 286, 294, 316

volota {volute ou scroll), 174

vortice forcado (forced vortex), 363

vértice potencial (free vortex}, 363

virtice relativo (relative circulation}, 312
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