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RESUMO 

PUELL NETO, F.- Banco de Ensaios para Pequenas Bombas Utilizando a 

Turbina MicheH-Banki como Maquina Motora. Campinas, Faculdade de Engenharia 

Civil, Universidade Estadual de Campinas, 1999, Disserta~iio de Mestrado. 

A instala~o, opera~o e aruilise de urn banco de ensaio permitiu verificar suas 

caracteristicas particulares, como a utilizayiio de uma Turbina Michell-Banki como 

maquina motora e ensaios com rota~o variavel. Como resultado desta pesquisa, tem-se 

a demonstra~iio da viabilidade de se apoiar a industria nacional no aperfei~amento de 

pequenas maquinas hidraulicas, fomecendo urn suporte experimental diferenciado do 

que hoje existe no pais, principalmente no que diz respeito a custos. Foram ainda objetos 

deste trabalho a defini~iio dos limites de apli~iio destes bancos e o estudo da vari~o 

de rot~o durante os ensaios, onde esta varia~o, dentro de limites recomendados, 

permite a execu~o de testes com ro~o reduzida. Por outro lado, a turbina e bomba 

formam urn conjunto de recalque, cujos ensaios permitiram determinar algumas de suas 

caracteristicas hidraulicas e inferir sobre ele algumas conclusoes. As principais 

caracteristicas do conjunto siio: a varia~iio de rota~ da bomba, em decorrencia do 

estrangulamento do sistema, e a forte rela~o entre a varia~iio do rendimento do 

conjunto e da bomba. A principal conclusiio quanto ao conjunto e a constata~ da 

necessidade de pesquisas para a sua otimiza~iio. 

Palavras chave: banco de ensaios, turbina Michell-Banki, ensaios com rota~iio 

variavel, dispositivos de recalque. 



l.INTRODU<;AO 

Fabricantes nacionais de maquinas hidniulicas de pequeno porte, localizados em 

muitas cidades do pais, vern atendendo parte do mercado de bombas no Brasil. Essas 

empresas, apesar das dificuldades a que estiio submetidas, concorrem diretamente com 

as tradicionais empresas multinacionais aqui estabelecidas. 

Dentre as dificuldades que ameayam a existencia e o desenvolvimento desse 

ramo industrial, a mais dificil de ser superada e a limitafi:lio do conhecimento tecnologico 

principalmente no que diz respeito ao dimensionamento dos rotores. Mecanicamente, no 

entanto, estas maquinas sao simples e robustas, e sao apropriadas as condicyoes severas 

de utilizafi:iio. Atualmente as indiistrias nacionais de bombas centrifugas sao compostas 

por mais de 100 empresas. 

Essas indiistrias, cientes da possibilidade de atraso quanto aos avanfi:OS 

tecnologicos, vern se empenhando para concorrer com produtos de tecnologia 

multinacional, buscando apoio junto a institutes e universidades piiblicas. Estes 6rgiios, 

muitas vezes, se mostram econornicamente inviaveis para executar ensaios de maquinas 

de menor porte, devido as suas instalay5es nao terem sido projetadas especificamente 

para pequenas maquinas e instrumentados de maneira que tomem os custos das 

pesquisas industriais acessiveis. 

A Unicamp, por meio deste trabalho, instalou junto a Usina Tatu urn banco de 

ensaio experimental visando a oferecer o apoio tecnologico a esse setor industrial; ao 

mesmo tempo amplia seus recursos para a pesquisa tecnologica bilsica. 
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A demonstra~o da viabilidade deste empreendimento nao pode ser apoiada 

somente em considerat;:oes te6ricas. A viabilidade tecnica, economica, e as vantagens 

para a universidade com rela~o ao ensino e pesquisas, foram demonstradas 

desenvolvendo-se esta Disserta<;:ao de Mestrado atraves da operayao deste banco de 

ensaio experimental. As conclusoes deste trabalho sao baseadas em ensaios de tres 

bombas centrifugas. 

A consolidayao do apoio as pequenas industrias depende principalmente do custo 

dos ensaios, sendo que o mesmo deve ser condizente com a capacidade economica das 

empresas. Os bancos de ensaios, em sua forma tradicional, acionados por motores 

eletricos de corrente continua, foram neste caso substituidos por turbinas Michell-Banki. 

A partir dos trabalhos aqui relatados, e possivel que a Unicamp, vencendo novas 

etapas, venha a colaborar com este ramo da industria nacional na busca dos 

conhecimentos que lhes propiciem condit;:oes para melhor competir tecnologicamente 

com as empresas multinacionais. 

2.1 Estrutura da Disserta~ao 

No capitulo 3 sao apresentados, de maneira geral, os tipos de turbinas e suas 

diferentes formas de classificat;:iio; sucintamente sao relatados alguns aspectos quanto a 

perdas, rendimentos e leis de semelhant;:a. Neste capitulo tambem sao apresentadas as 

principais pesquisas efetuadas com a turbina Michell-Banki. E abordado em outra seyiio 

o procedimento para a escolha de turbinas em funt;:ao da rotat;:ao especifica. Uma 

descri~o sucinta dos dois principais laboratorios de maquinas hidniuJicas do pais, OS 

tipos de testes e de bancos de ensaios, alem de outros dispositivos de recalque tambem 

sao apresentados. Para finalizar este capitulo, e apresentada a Micro Central Tatu, com 

sua localizat;:ao e caracteristicas. 

No capitulo 4 sao abordados a Analise Dimensional, Semelhant;:a Mecanica e os 

fundamentos dos rendimentos em maquinas hidniulicas. 
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0 capitulo 5 trata do Efeito de Escala em bombas e turbinas apresentando a 

definiyiio da equayiio geral para o cillculo do rendimento em prot6tipos, mostrando os 

fundamentos te6ricos da relayiio entre o rendimento e o numero de Reynolds e a relayiio 

entre o numero de Reynolds do prot6tipo e do modelo. 

No capitulo 6 estiio algumas considerayiies sobre a teoria dos erros, 

estabelecendo os tipos de erros e as formas de trata-los. 

No capitulo 7, dividido em duas partes, traz na primeira parte a descriyiio do 

experimento, englobando desde a instalayiio do banco, equipamentos utilizados, ate o 

procedimento adotado para a execuyiio dos testes. Na segunda parte, e apresentado o 

tratamento dos dados concernentes a cada estudo em questiio. 

0 capitulo 8 apresenta os resultados obtidos com o tratamento dos dados 

descritos na segunda parte do capitulo 7. 

Como conseqiiencia do capitulo 8 tem-se o capitulo 9, que e a analise e discussiio 

dos resultados obtidos. 

As conclusoes e recomendayoes estiio presentes no capitulo 10. 



2. OBJETIVOS 

0 objetivo deste trabalho reside na instala~ao, opera~o e analise de urn banco de 

ensaio experimental para testes de pequenas bombas, aproveitando as instalac,:Oes ja 

existentes na Usina Tatu. A analise deste banco sera feita tendo ern vista a aprova~o de 

suas caracteristicas peculiares advindas da util~o de urna turbina Michell-Banki 

como rnaquina motora, e a conseqiiente varia~o de rota~ no decorrer dos ensaios. 

Esse objetivo sera alcan~ado atraves da deterrnina~o das caracteristicas hidraulicas de 

urn conjunto Turbina-Bornba, utilizado no Brasil como dispositivo de recalque. 

Considerando que os ensaios de rnaquinas hidraulicas sao imprescindiveis para o 

seu aperfei~arnento hidrodiniimico, este trabalho constituira a primeira das etapas para 

a instala~ao de urn Laborat6rio de Maquinas H.idraulicas na Usina Tatu, para atender o 

desenvolvimento da industria nacional de pequenas bornbas e turbinas. 



3. CONSIDERA(:OES GERAIS SOBRE MAQUINAS 

HIDMULICAS 

3.1 Turbinas Convencionais 

Segundo Harvey, A (1993), as turbinas podem ser classificadas em dois grupos, 

como de <19iio ou reaviio, ou ainda em outro grupo como turbinas de alta, media e baixa 

queda_ As de rea9iio tern o rotor totalmente imerso em agua, com uma pressao no 

inv6lucro maior que a atmosft\rica. Ja as de aviio ou impulso, operam a pressao 

atmosferica. 

Monition e Roux (1984) classificam as turbinas de acordo como movimento do 

fluido em relaviio ao rotor. Na turbina de fluxo-cruzado o movimento e ao Iongo do raio 

do rotor (tluxo radial); quando o tluido escoa ao Iongo do eixo da maquina, esta e 

denominada turbina axial, como a Kaplan e a Helice_ 0 movimento do tluido pode vir a 

ser a combinaviio do tluxo axial e radial, resultando em urn fluxo misto, como ocorre 

com a turbina Francis. 

Norrnalmente, turbinas de impulso, sendo de projeto menos sofisticado, tern urn 

custo menor que as turbinas de reaviio. Essas maquinas possuem dispositivos para o 

controle de vazao, como a multi-jato Pelton, que pode funcionar com alguns jatos 

interrompidos. A turbina de tluxo-cruzado (Cross-Flow ou Michell-Banki) e a turbina 

Francis tern pas diretrizes, as quais alteram a vazao. A Pelton jato simples pode ter uma 

valvula em forma de agulha alterando a area do orificio do boca! que altera a vaziio. 
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Diferentes tipos de turbinas respondem diferentemente a alterav5es de vaziio e 

carga. Caracteristicas tipicas do rendimento sao ilustradas no grirlico 3 .1, onde pode-se 

observar que as turbinas Pelton e Michell-Banki mantem urn rendimento elevado quando 

a vazao e abaixo da projetada. 

Segundo Arndt et a! (1984), nas turbinas de impulso, a carga disponivel e 

convertida em energia cinetica antes de chegar ao rotor, sendo que a potencia disponivel 

sera extraida do escoamento a pressao atmosferica. Ja em turbinas de reavao, o rotor e 

completamente submerso, onde velocidade e pressiio no escoamento diminuem da 

entrada para a saida do rotor. 

De acordo com Krivchenko (1986), a principal caracteristica de uma turbina e o 

diiimetro do rotor; turbinas com urn diiimetro de rotor nao maior que o intervalo de 1,5 a 

2,5 metros sao classificadas como pequenas. 0 diiimetro de turbinas grandes esta no 

intervalo de 7,5 a 10,5 metros. 
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Figura 3.1 - Rendimento de diferentes turbinas em fun~iio da vaziio 
Fonte: Harvey (1993) 
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Segundo Harvey, A (1993), a turbina Francis e a mais comum e complexa entre 

grandes maquinas hidraulicas; em contraste ao baixo custo das turbinas de impulso, a 

turbina Francis faz uso do tubo de queda localizado abaixo do rotor, ligado a turbina e 

proporciona urn aumento na sua carga. As turbinas de impulso tern seus inv61ucros 

funcionando a pressao atmosferica, entretanto, turbinas de fluxo-cruzado operando sob 

baixas cargas, muitas vezes, utilizam carga de suc<;iio. A sua utilizac;iio e limitada devido 

a baixa pressiio que pode ser excessiva, levando a ocorrer o fenomeno da cavitayiio, 

resultando em erosoes nas aletas. As turbinas consideradas de impulso siio a roda Pelton, 

a turbina Michell-Banki e a Turgo. Siio mais apropriadas para pequenos aproveitamentos 

hidraulicos em relac;iio as turbinas de reac;iio, apresentando algumas vantagens, que 

seguem abaixo: 

• Siio mais tolerantes quanto a areia e outras particulas em agua. 

• Permitem melhor acesso para manutenc;iio. 

• Siio de facil fabricac;iio e montagem. 

• Siio menos propensas a cavitac;iio ( embora em altas cargas e altas velocidades 

pode ocorrer cavitac;iio nos bocais e sobre as aletas). 

• Tern a curva de rendimento favorecida se a vaziio e controlada pela maquina , 

como a mudanc;a do numero de jatos, mudanya na posic;iio da pa diretriz e 

divisiio do jato de agua. 

Segundo Monition e Roux (1984), turbinas a reac;iio operam atraves da passagem 

do fluxo pelo distribuidor da turbina onde a energia presente esta dividida na forma 

cinetica e na forma de energia de pressiio. 

Nas turbinas a impulso, a energia disponivel e transformada inteiramente em 

energia cinetica; como conseqiiencia, a ilgua deixa este componente a pressao 

atmosferica na forma de jato livre, fato que ocorre na turbina Pelton e Michell-Banki. 

A tabela 3.1 apresenta uma classificac;iio dos tipos de turbinas de acordo com o 

seu principio de funcionamento e tambem em func;iio da carga. 



lmpulso 

Rea~iio 

Tabela 3.1: Classifica~iio dos tipos de turbinas de 

acordo com a carga e principio de funcionamento 

Alta 

Pelton 
Turgo 
Multi-jato Pelton 

Carga 

Media 

Fluxo-cruzado 
Turgo 
Multi-jato Pelton 

Francis 
Turbina Reversivel 

Fonte: Harvey (1993) 

Baixa 

Fluxo-cruzado 

Propeller 
Kaplan 

Turbinas de lmpulso 
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Sao geralmente do tipo Pelton, destinadas a serem utilizadas sob quedas 

relativamente grandes; tern urn ou mais bocais descarregando jatos de agua incidindo em 

uma serie de conchas montadas sobre a periferia de urn disco circular, como mostra a 

figura 3.2. 

0 principio da turbina Pelton e converter a energia cinetica do jato de agua em 

rotavao angular das conchas tocadas pelo jato. 0 rendimento e melhorado quando o jato 

de agua e dividido em dois ap6s tocar a concha, restando ap6s o contato energia 

cinetica. As conchas da Pelton sao projetadas para defletirem o jato em 165°, o qual e o 

iingulo maximo possivel sem que o jato retorne interferindo no jato que incidiria na 

proxima concha. 



Figura 3.2- Roda Pelton com urn jato 

Fonte: Harvey (1993) 
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0 momento do jato da agua e melhor utilizado quando a agua deflete saindo da 

concha com a mesma velocidade que chega. Com a concha deslocando-se para frente, o 

jato e defletido, saindo com a velocidade de chegada. Teoricarnente para urn rendimento 

6timo, a velocidade do jato precisa ser duas vezes maior que a velocidade da concha. 0 

maior rendimento e obtido na pratica quando a velocidade da concha e 

aproximadamente igual a 0.46 da velocidade do jato. 

0 perfil e forma da concha Pelton receberam varias mudan9as; essencialmente 

elas tern sido desenvolvidas para o maximo rendimento atraves de experiencias e 

modelaviio te6rica. A concha e dividida em duas partes, ao meio, assim a area central 

nao e capaz de defletir a agua na chegada do jato. 0 entalhe mais baixo, o labio, na 
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extremidade da concha, permite a concha sofrer interferencia do jato por mais tempo. 0 

boca! e a concha da Roda Pelton sao ilustrados na figura 3 .3. 

De acordo com Monition e Roux (1984), esta turbina e mais apropriada a grandes 

quedas (>200m) e para baixas vazoes, cobrindo o intervalo de baixa rota~ao especifica, 

que e caracteristica desta turbina. Estas maquinas apresentam urn born rendimento sobre 

o intervalo de variayao de acordo com o grau de abertura do boca!. 

Segundo Harvey, A. (1993), as turbinas Pelton sao normalmente utilizadas para 

cargas acima de 150 metros, sendo eventualmente utilizadas em quedas menores, desde 

que a baixa velocidade nao seja urn fator limitante a sua utilizayao. 

Figura 3.3 - Boca! e concha da Roda Pelton 

Fonte: Harvey (1993) 

Se a alta rotayao e urn pequeno rotor sao requeridos, entao existem duas op~es 

de projeto: 

• Aumento do numero de jatos, permitindo urn rotor menor para uma 

dada vazao, aumentando a velocidade de rotayao. 0 rendimento da 

turbina multi-jato Pelton operando com vazao parcial e melhor que a 

de reduzido numero de jatos. 
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• Separa~iio de rotores, utilizando dois rotores !ado a !ado no mesmo 

eixo ou posto na outra extremidade do eixo, do outro !ado do gerador. 

Esta op<;:ao de projeto nao e comum, ocorrendo muitas vezes com a 

Pelton de urn jato. E usualmente considerada somente quando o 

numero de jatos por rotor tenha ja sido maximizado, velocidade baixa, 

ou ainda rotor com grandes dimensoes. 

As vantagens da Pelton com multiplos jatos em rela<;:ao a de jato unico sao a alta 

velocidade de rota<;:ao, pequena dimensao da caixa e rotor, menor probabilidade de 

interrupyaO ( obstruyaO) devido aOS muitipios jatOS. 

As desvantagens sao a possibilidade de interferencia no jato devido ao sistema 

ser projetado incorretamente, perdas por atrito nas complexas liga<;:oes com varios tubos, 

urn regulador para controle de vazao torna-se proibitivamente complexo. 

Turbinas de Rea~lio 

Segundo Krivchenko (1986), turbinas de reao;:ao sao ciassificadas de acordo com 

a varia<;:ao da dire<;:ao do fluxo passando pelo rotor, em fluxo radial e fluxo misto. A 

turbina Francis pode ser de fluxo radial e fluxo misto, dependendo do projeto. As com 

rotor de fluxo radial apresentam baixa rota<;:ao especifica e as com rotores de fluxo 

misto apresentam uma rotao;:iio especifica mais elevada. 

Turbinas de fluxo axial sao turbinas a helice, que podem ter pas fixas ou 

ajustaveis, que entao recebem o nome de Kaplan; nestas maquinas o fluxo entra 

radial mente. 

Segundo Monition e Roux (1984), a turbina Francis e a Helice sao turbinas de 

rea<;:ao. Em geral turbinas de rea<;:ao possuem uma rota<;:iio maior que as do tipo impulse 

para uma mesma carga e mesma vaziio. A turbina a helice gira mais rapidamente que a 

Francis, apresentando uma alta rota<;:iio especifica, o que permite que a mesma seja 

acoplada diretamente a urn gerador, obtendo economias significativas devido a 

elimina<;:iio da necessidade da multip1ica<;:iio de rota.;:iio. 



12 

A turbina Francis e conveniente para cargas medias, a tipo helice e ma1s 

adequada para cargas baixas; turbinas a rea9ao exigem uma fabrica9ao sofisticada, muito 

mais que uma turbina do tipo Impulso, uma vez que elas utilizam urn perfil de pas 

complexo. 0 custo extra envolvido e compensado pelo alto rendimento e a vantagem da 

alta rota9ao do rotor quando submetido a cargas baixas. 

As turbinas a rea9ao sao utilizadas de quedas baixas a medias. Para quedas 

menores que 4 a 6 m, o distribuidor e rotor sao submerses, localizando-se em uma 

ciimara. Para quedas maiores e conveniente direcionar a agua atraves de uma tubula91io 

em espiral a turbina. 

A Turbina Francis 

Segundo Harvey, A (1993), a turbina Francis utiliza aletas do rotor perfiladas de 

maneira complexa, o inv6lucro tern o formato adequado para que seja feita a 

distribui9ao adequada do fluxo de agua ao redor de todo o perimetro do rotor. As figuras 

3.4a e 3.4b ilustram uma turbina Francis. 

Em operayiio, a agua entra ao redor da periferia do rotor passando por entre as 

aletas guias e aletas do rotor, antes de sair axialmente pelo centro do rotor, saindo da 

turbina atraves do tubo de queda. 

A turbina Francis e sempre constituida com pas diretrizes que regulam a vazao da 

agua entrando no rotor, e usualmente sao conectadas a urn sistema regulador, o qual casa 

a vazao com a carga na turbina, como o que faz a agulha na Roda Pelton. Como a vazao 

e reduzida, o rendimento da turbina diminui, como e mostrado na figura 3 .1. 

De acordo com Monition e Roux (1984), o rotor da turbina Francis tern entre 8 e 

15 aletas, localizadas internamente a urn cubo ronico e exteriormente a urn anel 

cilindrico. Este tipo de turbina e usado principalmente para cargas entre 10 e 100m e 

vazoes de ate 30 m3 Is . A rota9ao fica entre 250 e 1000 rev/min, com urn rendimento da 

ordem de 80 a 90%, entretanto com o aumento da rota9ao especifica ocorre urn aumento 

sobre seus valores 6timos. 



Figura 3.4a - Turbina Francis 
Fonte: Harvey (1993) 

Figura 3.4b - Turbina Francis 
Fonte: Harvey (1993) 
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A Turbina a Helice e Kaplan 

Segundo Harvey, A. (1993), esta turbina basicamente consiste de uma helice, 

semelhante a uma de navio, embutida no interior do penstock, tern o eixo saindo no local 

onde o tubo muda de dire<;:ao. Usualmente de tres a seis pas sao usadas, tres em casos de 

baixa carga. A vazao de agua e regulada pelo uso de uma comporta acionada por urn 

eixo acima da helice. 

Esta turbina a helice e conhecida como turbina de escoamento axial com os 

angulos das pas fixas. Sendo assim, a geometria das aletas nao muda. Tradicionalmente 

as helices sao perfiladas para otimizar o efeito da pressao dissipando a a<;:ao das for<;:as 

sobre elas. Projetos tern sido produzidos com seyiies especificas its quais proporcionam 

urn rendimento menor, mas sao mais facilmente fabricados. 

Em grande escala utiliza-se de turbinas mais complexas que a turbina a helice, 

onde iingulos das pas sao variaveis buscando manter o rendimento el evado sob 

condi<;:oes de vazoes intermediarias. Essas turbinas sao conhecidas como turbinas 

Kaplan. 

Comportas circulares sao cuidadosamente perfiladas para induzir o fluxo 

tangencialmente. Projetos comuns incluem o uso de urn inv6lucro alimentando o fluxo 

de agua radialmente da periferia para o interior como ilustrado nas figuras 3.5a e 3.5b. 

De acordo com Monition e Roux (I 984 ), com o aumento da rota<;:ao especifica na 

turbina a Helice e Kaplan, o fluxo da agua atraves do rotor se torna menos radial ate que 

eventualmente ele se tome completamente axial ( ns > 500rpm ). A turbina Kaplan e 

uma turbina com helice ajustavel, a qual permite uma opera<;:ao livre de turbulencia em 

cargas variaveis. 



Figura 3.5a - Turbiua a Helice 
Fonte: Harvey (1993) 

Figura 3.5b - Turbina a Helice 
Fonte: Harvey (1993) 
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3.1.1 Perdas e Rendimentos na Turbina 

De acordo com Arndt et al (1984), o rendimento hidniulico 71h de uma turbina e 

definido por 

relacionando a carga uti! H. e a carga liquida H oferecida a turbina. 0 rendimento 

hidraulico expressa a transferencia de carga disponivel para o rotor que escoa atraves 

dele. 

0 rendimento volumetrico 77v de uma turbina e definido como a relayao entre a 

vazao que efetivamente aciona o rotor Q, e o total de vazao que escoa atraves da turbina 

Q; o rendimento e expresso pela relayiio 

0 rendimento mecanico e definido como a relayiio entre a potencia no eixo da 

maquina e a potencia fomecida pelo sistema. A potencia total N corresponde a potencia 

no etxo N, somada a potencia consumida pelo atrito mecanico e devido a perdas 

viscosas que ocorrem devido a presen9a do fluido entre o inv61ucro e o rotor. 0 

rendimento mecanico pode ser expresso pela seguinte rela9ao 

0 rendimento global de uma turbina e o resultado do produto dos tres 

rendimentos, expresso pela seguinte expressao 
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3.2 Turbina Michell-Banki 

Segundo McGuidan, D. (1979), a turbina Mitcheli-Banki e conveniente para ser 

utilizada em urn amplo intervale de queda e vazao, compreendido entre 1 e 180m para a 

queda, e de 0.03 m
3
/s a 7.1 m

3
/s para a vazao, permitindo a concorrencia com a turbina 

Francis, porem afirmando ser muito mais simples quanto a constrw;:ao e manuteno;:ao, e 

com urn melhor rendimento quando utilizando-se de vazoes parciais. 

A turbina e caracterizada como sendo de impulso radial e a posiciona entre as 

turbinas Pelton e Francis quanto a rotao;:ao especifica. 0 jato de agua se da com forma 

retangular na entrada do rotor, escoando por entre urn grupo de aletas que formam urn 

cilindro. 0 fluxo, ao cruzar o cilindro, passa novamente pelas aletas na saida do rotor; 

devido a isso, afirma-se que esta turbina apresenta urn rendimento maior que a Roda 

D'agua, com rendimento de 80''/o para maquinas pequenas e de 84 a 88% para 

equipamentos maiores. 

Em 1903, na Australia, A G. M. Mitchell patenteou a turbina de fluxo-cruzado, e 

aproximadamente 20 anos depois Ossberger comeo;:ou a fabricar estas turbinas, obtendo 

resultados consideraveis com o desenvolvimento de pesquisas, passando a produzir 

rotores mais eficientes. 0 Prof. Donat Banki, em Budapest tambem desenvolveu a 

turbina de fluxo-cruzado e publicou os detalhes em 1917. Tres anos mais tarde Ganz 

Mavag (Budapest) inicia a produyao da turbina de fluxo-cruzado que e cessada em 1946. 

Como vantagens da turbina de fluxo-cruzado sobre a Francis e a Kaplan e citado 

que a mesma nao esta sujeita a cavita<;:ao e ainda permite a passagem de folhas e objetos 

atraves das aletas sem maiores prejuizos. 0 rendimento da turbina de fluxo-cruzado e 

reduzido quando o eixo vern a trabalhar afogado, devendo este ficar acima do nivel 

d'agua de salda. Pode-se utilizar urn tubo de suco;:ao entre a turbina e o canal de fuga 

criando uma altura de sucyao fuzendo com que aumente a carga A turbina de fluxo­

cruzado e a mais simples de ser fabricada e de se vender sendo isso facil de se verificar. 

As imicas desvantagens e que ela nao apresenta urn rendimento alto quando afogada e o 

efeito do tubo de suco;:ao nao e tao born como no caso da Francis. 
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De acordo corn Monition e Roux (1984), o ajuste do jato retangular na turbina 

Mitchell-Banki e possivel atraves de urna pa diretriz. A turbina e de duplo irnpulso e 

inj~ao parcial. 0 fluxo de agua atua por duas vezes no cilindro, o qual e forrnado por 

dois discos conectados atraves de aletas. 

Devido a sua capacidade de adaptaviio a urn arnplo intervalo de operaviio, este 

tipo de turbina pode ser usado para o intervalo de cargas variando entre 2 e 200 rn, e 

vazao variando de 20 a l 0000 1/s. A rotayiio tarnbern e altarnente varia vel, ficando entre 

50 e 2000 RPM. Entretanto, adverte que o con junto de aletas se toma rnais friigil com o 

aurnento da potencia, devido ao tarnanho fisico da maquina, ficando a potencia sernpre 

limitada a urn valor rnenor que 1360 CV. 

Afirrna ser possivel tarnbern a parti9iio do fluxo rnantendo o rendirnento 

constante para vazoes parciais. Este tipo de turbina, compacta, de facil manuten9ao e 

opera9ao, e de grande flexibilidade e adapta9ao a mudan9as no seu padrao de opera9ao e 

sua sirnplicidade de instala9iio e de escolha ideal para muitas esta9oes geradoras. 

Segundo Harvey (1993), a turbina de fluxo-cruzado e charnada de Banki, 

Michell, ou Ossberger; e forrnada por urn rotor constituido por dois discos paralelos 

conectados pr6ximos a borda de urn eixo, ligados por urna serie de aletas curvadas. 0 

rotor fica na posiyao horizontal e urn boca! retangular direciona o jato para o 

cornprimento total do rotor. 0 fluxo incide sobre as aletas transferindo a maior parte da 

energia cinetica, passando entao pelo interior do rotor incidindo novarnente sobre as 

aletas na saida, transferindo assirn urna pequena quantia de energia antes de deixar o 

rotor. A turbina de fluxo-cruzado e ilustrada na figura 3. 6 e o seu funcionarnento na 

figura 3.7. 

A carga efetiva no rotor da turbina de fluxo cruzado pode ser aumentada pela 

forrnayiio de vacuo no interior do involucro, sendo causado por urn apropriado tubo de 

queda abaixo do rotor 0 qual fica perrnanenternente cheio de agua. 0 vacuo e lirnitado 

pela utilizayiio de urna valvula que controla a entrada de ar no inv6lucro. Ressalta-se ser 

necessariarnente caro, urna vez que requer o uso de selos de ar para tomar o involucro 

vedado. Uma vantagem adicional pela forrna9ao do vacuo e a reduyao dos respingos 

preservando os rolamentos intemos. 



Figura 3.6 - Turbina de Fluxo-Cruzado 

Fonte: McGuidam, D. (1979) 
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Para o dimensionamento da turbina, as dimensoes de interesse sao o 

comprimento e diametro do rotor e a espessura do jato. A largura do jato retangular e 

tomada sempre igual ao comprimento do rotor; ao mesmo tempo, a segunda dimensao 

da se<;:ao transversal do jato e projetada para se obter urn 6timo rendimento. 

De acordo com Khosrowpanah et a! (1988) esta turbina, do tipo impulse radial, e 

classificada como de pequena escala ou de baixa queda, baseada na defini<;:ao do U.S. 

Army Corps Engineers' (1979). No entanto, Ossberger Turbinenfabrik (1981) tern 

fabricado turbinas de fluxo-cruzado para alturas de queda de 200 m e vazoes de 11.32 

m3/s. 



Figura 3. 7 - Turbin a de Fluxo-Cruzado em funcionamento. 

Fonte: Harvey (1993) 
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Banki desenvolveu metodos de projetos para as aletas e uma ex:pressao para o 

maximo rendimento, alem de uma rela~iio entre o diametro interno e externo do cilindro 

e uma expressao para a energia transferida em cada estagio. Sonnek (1923) modificou a 

teoria Banki e recomendou a diminui~ao da largura do boca! em rela~o a largura do 

rotor para reduzir a separa~ao do fluxo na parte superior das aletas. Mockmore e 

Merryfield (1949) testaram urn modelo da turbina de fluxo-cruzado e concluiram que 

este tipo de turbina de fluxo-cruzado opera eficientemente dentro de urn amplo intervalo 
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de vazao, cobrindo a maior parte das turbinas convencionais. 0 maximo rendimento 

ocorre com a mesma rota.yiio para todas as aberturas do fluxo para as aletas a uma carga 

constante; a figura 3.8 apresenta o rendimento em fun.yiio de vazoes parciais para a 

turbina Francis e Michell-Banki. 

Figura 3.8 - Rendimento da turbina de Fluxo-Cruzado 
e turbina Francis para vazoes parciais. 
Fonte: Harvey (1993) 
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Citado por Khosrowpanah et a! (1988), Shepherd (1956) demonstrou 

teoricamente que 72% da energia e transferida para o rotor no primeiro est agio; Varga 

(1959), investigou a variac;:ao da pressao estatica ao Iongo do boca! de uma turbina de 

fluxo-cruzado, verificou a relac;:ao proposta por Banki entre a velocidade tangencial e a 

velocidade absoluta de escoamento resultando em urn rendimento mitximo. Raimer! 

(1960) afirma que a turbina de fluxo-cruzado nao e uma perfeita turbina de impulso 

porque na saida do boca! a pressao e ligeiramente maior que a atmosferica. Johnson et 

a!. (1983), estudaram efetivamente a construyiio de turbinas de fluxo-cruzado com novos 

materiais. Nakase et al. (1982) estudaram o efeito da forma do boca! e do tamanho sobre 

o rendimento da turbina de fluxo-cruzado; definiram uma variavel, Tr e sugeriram entre 

aqueles valores estudados a relayao mais conveniente para o boca! como sendo 

s 
Tr = - 0

- = 0.26 
fiXA 

o limite maximo obtido em seus estudos para o valor de T,. que e de 0.44. 

(3 1) 

Khosrowpanah et al (1988) mencionam ainda em seu trabalho que a maior parte 

dos intensivos trabalhos no desenvolvimento de turbinas de fluxo-cruzado talvez tenha 

sido feita por Ossberger (1981), pois produziu 7500 unidades nos ultimos 60 anos. 

Estudos experimentais foram realizados com a turbina de fluxo-cruzado, 

variando-se o numero de aletas, o diametro do rotor e a variac;:ao do iingulo de entrada do 

escoamento ap6s o boca!, resultando no mitximo rendimento para algumas combinac;:oes 

de aumento de carga, de vazao, aumento do iingulo de entrada no rotor e no decrescimo 

na relac;:ao de diametros do rotor. 

Equac;:oes foram sugeridas para a obtenc;:ao do numero 6timo de aletas, buscando 

o maximo rendimento, e tambem para determinar a rotac;:ao especifica da turbina de 

fluxo-cruzado, que e func;:ao unicamente da vazao e do iingulo de entrada no boca!. 

Balje (1981), citado por Khosrowpanah et a! (1988), mostrou que o maximo 

rendimento da turbina ocorre para uma relac;:ao de velocidades compreendida no 

intervalo de 0.4 a 0.5 para o primeiro estagio e uma relac;:ao mais elevada para o segundo 

estagio. Afirma ainda que 70% da energia e transferida no primeiro estagio e 30% no 

segundo estagio da turbina. As analises de Balje sao baseadas sobre a entrada do 
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escoamento atraves de metade do rotor e a sua saida atraves da outra metade. 0 maximo 

rendimento te6rico e especificado como sendo de 73% para turbinas de fluxo-cruzado 

sem o tubo de queda e de 82% com o tubo de queda. 

Khosrowpanah et a! (1988) ainda descrevem os fatores que afetam o rendimento 

da turbina de fluxo-cruzado, que seguem abaixo. 

• Rela~ao de Velocidades 

0 diagrama de velocidade de uma turbina de fluxo-cruzado dentro de urn plano 

radial-tangencial e demonstrado na figura 3.9. A condic;iio de maximo rendimento para 

uma turbina de fluxo-cruzado foi analisada por Sonnek (1923), que demonstrou 

seguramente ser obtido o maximo rendimento quando 

u, = 1 

V, 2 x cosa, 
(3.2) 

u 
onde a relac;iio de velocidade v:' pode ser expressa em termos da queda total e da 

1 

velocidade de rotac;iio do cilindro, 

U, n:xD, xn 

v; - 60xJ2xgxH 
(3.3) 

• Niimero de Aletas 

0 numero 6timo de aletas e importante no projeto do rotor para turbinas de fluxo­

cruzado, sendo que seu uso em excesso faz com que aumentem as perdas, o peso do 

cilindro e o custo da turbina; tambem o uso excessivo de aletas na concepc;iio do cilindro 

causam uma grande perda pela separac;iio do escoamento na parte superior do cilindro. 
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Khosrowpanah (1984) obteve a seguinte expressao para se definir o numero 6timo de 

a! etas 

(3.4) 

D 
A relayiio ; na equayao (3.4) deve variar no pequeno intervale de 0.66 a 0.69 de 

I 

acordo corn o trabalho te6rico feito na turbina de fluxo-cruzado (Sonnek 1923). 

De acordo com Khosrowpanah et al (1988), Khosrowpanah e Warnick (1984), o 

estudo de turbinas hom6logas pode ser feito atraves das rela9oes unitiuias 

Q' = Q I 

D 2 xH2 
I 

N' = NSaida 
3 

D/xH2 

. nxD
1 n = --;-,-'-

Hz 

I 

n = n x Nsatda2 
s ' 

H• 

(3.5) 

(3.6) 

(3.7) 

(3.8) 



Figura 3.9 - Rotor da turbina de Fluxo-Cruzado 

e diagrama de velocidades 

Fonte: Khosrowpanah et al (1998) 
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Estas constantes da turbina nao sao adimensionais, mas sao parfunetros 

convencionais para descrever turbinas hom6logas (Balje, 1981 ). Outros parfunetros 

como ~ e o rendimento TJ sao parfunetros importantes nos projetos e sao utilizados na 

apresenta<;ao dos resultados. 
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Nos trabalhos de Khosrowpanah et a! (1988), os bocais para todos os cilindros 

tinham o mesmo comprimento das aletas, mas o iingulo de abertura do boca! variando de 

58°, 78° e 90°. Angulos de entrada maiores nao sao recomendados sem o uso da pa 

diretriz (Ossberger 1981) e por esta razao nao foram utilizados. 

• Efeito do Angulo de Entrada do Boca! 

Com o iingulo de abertura do boca! aumentando de 58° para 90°, o rendimento 

maximo e crescente, sendo que o maior rendimento obtido foi para o iingulo de 90°. Para 

pequena abertura (58°) a pressao estatica no topo do boca! e mais alta do que para 

grandes aberturas. Esta alta pressao no boca! reduz o rendimento porque o iingulo de 

ataque a, mostrado na figura 3.9, provavelmente e desviado do valor de projeto, como 

tambem observado por Nakase eta!. (1982); sendo que uma grande parte do escoamento 

propaga-se por sobre as aletas. A variayao do rendimento com o iingulo de abertura do 

boca! pode ser vista na figura 3.1 0. 

3.10. 

• Efeito da Rela~o de V elocidade 

u 
A variayao do rendimento com a re!ayao de velocidade f e apresentada na figura 

1 



Figura 3.10- Varia~ao do rendimento 

com a rela~ao de velocidade. 
Fonte: Khosrowpanah et al (1998) 
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Com urn angulo de ataque a 1 de 16° a equa91io 3.5 indica uma rela91io de 

velocidade de 0.52, que resulta em um maximo rendimento. 0 gnifico para ~ 1 
=0.52 e 

1 

mostrado na figura 3.1 0. 0 maximo rendimento para os cilindros testados ocorrem 

u 
aproximadamente para a rela91io de velocidade V:

1 
no intervalo de 0.53 a 0.54, o qual e 

1 

muito proximo para o valorte6rico de 0.52. 
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• Efeito do Tamanho do Cilindro 

A redw;:ao do diiimetro do cilindro fez com que o rendimento da turbina 

diminuisse. 

• 0 Efeito do Numero de Aletas 

Os resultados experimentais para diferentes tamanbos de cilindros com 20, 15 e 

10 aletas, para uma vazao de 0.04 m3/s mostra que o maximo rendimento para estes 

cilindros com bocais de entrada com iingulos de 58°, 78° e 90°, ocorrem 

aproximadamente para 15 ou 16 aletas. Observa~oes do modelo durante o escoamento 

no teste confirmam a pequena perda por separa~ao para cilindros com 15 aletas. 0 

numero de aletas 6timo neste experimento e de aproximadamente 15 para urn diiimetro 

do cilindro de 30,48 em, o qual tern uma rela~ao de aspecto de 2.0. A equa~ao 3.4 

propoe o numero 6timo de aletas para alguns tamanhos de turbina. 

• Rota~ao Especifica 

A analise dos dados indicou a rota~ao especifica como sendo fun~ao do iingulo de 

entrada do boca! e da vazao unitaria. Entretanto, as mU!tiplas anruises de regressao linear 

conduziram a rotayao especifica a uma fun~ao constituida de variaveis dependentes, 

como o iingulo de entrada do boca! e a vazao unitaria, e tambem com variaveis 

independentes, resultando 

N 3 = 6.67-18.85 x A+ 24.34 x Q' (3.9) 

D 
para o cilindro de numero 1 ( ; = 1.0) e 
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(3.10) 

D 
para 0 cilindro de numero 2 ( ; = 2.0). 

A equaviio 3 .l 0 pode ser aplicada a outros cilindros, sendo que a rotaviio 

especifica previsivelmente ficara muito proxima dos valores medidos. Isto demonstram 

as observav5es feitas por Warnick (1984) quanto a rotaviio especifica obtida em seus 

estudos, com a altura de queda variando dentro de urn intervalo. 

Desai e Aziz (1993) analisaram experimentalmente os parametros que 

influenciam o rendimento da turbina de fluxo-cruzado. Urn total de 39 cilindros e 11 

bocais foram testados em 75 diferentes combinav5es. As amilises dos resultados indicam 

a influencia dos diferentes parametros sobre o rendimento da turbina, indicando que, 

com cautelosa seleyiio dos parametros da turbina de fluxo-cruzado, o rendimento e 
elevado: 88.0%. As figuras 3.11 e 3.12 mostram os componentes essenciais da turbina. 

Figura 3.11 - Boca!, rotor e aleta de 

uma turbina de Fluxo-Cruzado. 

Fonte: Desai e Aziz (1994) 



Figura 3.12 - Componentes principais da 

turbina de Fluxo-Cruzado. 

Fonte: Desai e Aziz (1994) 
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Segundo Desai e Aziz (1993), apesar de todas as vantagens na simplicidade da 

fabricayiio, a turbina de fluxo-cruzado tern uma importante limita<;:iio, que e o seu 

rendimento, o qual e tido como no intervalo de 80-85% (Patzig 1987), quando 

comparada com o maximo rendimento de outros tipos de turbinas com rendimentos 

superiores a 90%. Turbinas Ossberger afirmam urn pico de rendimento para a turbina de 

fluxo-cruzado de 87%. Fiuzat e Akerkar (1989) relatam urn rendimento de 89% 

baseados em limitados experimentos. Alem disso, em situa<;:oes de baixa carga e altas 

vazoes, a turbina de fluxo-cruzado requer uma unidade de grandes dimensoes quando 

comparada a outros projetos, a qual usualmente indica urn aumento de velocidade 

crescente diminuindo o rendimento em 1 e 2% e aumentando a manuten<;:iio requerida 

(Makansi 1983). A raziio para o maximo rendimento de uma turbina de fluxo-cruzado 

ser relativamente baixo, comparado com outros tipos de turbina estii na deficiente 

transferencia de energia entre a iigua e as aletas das turbinas. 
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A expressao fundamental para o rruiximo rendimento llmax em uma turbina de 

fluxo-cruzado foi obtida por Donat Banki (Mockmore and Merryfield, 1949) como 

sen do 

2 
17m== COS ~ (3.11) 

indicando que a1 possibilita encontrar o maximo rendimento. De acordo com Mockmore 

e Merryfield (1949), Banki sugere que o iingulo esteja na ordem de 16°. 

Interessantemente, desde tempos atras no desenvolvimento ate 1980, trabalhos 

experimentais utilizaram somente este valor, sem testar outros iingulos de ataque. 

Nakase et aL (198Z) testaran urn iingulo de ataque ligeiramente menor, de 15°, e Fiuzat e 

Akerkar (1989) fizeram mudanvas nos valores do iingulo de ataque, com 16°, zoo e Z4°. 

Estes testes indicaram que o iingulo de ataque de Z4° produziu maior rendimento na 

turbina de fluxo-cruzado do que os com 16° e zoo. Da mesma maneira, nao ha consenso 

sobre o efeito do numero de aletas sobre o rendimento na turbina de fluxo-cruzado. 

Khosrowpanah et al (1988) conduziram o primeiro estudo sobre o numero de aletas (10, 

15, e ZO aletas) e concluiu que cilindros com 15 aletas sao mais eficientes que outros 

cilindros. Nakase et al (198Z) testaram o impacto de Z6 aletas, e Varga (1959) testou 

cilindros com 30 aletas. Nenhum destes experimentos chegou it conclusao de qual seria 

o numero de aletas que produziria o melhor rendimento. 

Alem disso, nao ha literatura disponivel sobre a influencia da relavao do rotor 

com a largura do bocal, entretanto, existe a expansao da corrente de fluxo do jato de 

agua. Os resultados obtidos por Desai e Aziz (1994), atraves da tecnica de otimizaviio 

utilizada para obter os parfunetros favoraveis ao maximo rendimento e quantificar suas 

influencias, foram que o mitximo rendimento da turbina de fluxo-cruzado tende a 

decrescer com o aumento do iingulo de ataque na entrada do primeiro estagio no 

intervalo de zzo a 3Z0
, e que o aumento no numero de aletas de 15 para 30 tern uma 

influencia favoravel sobre o rendimento da turbina de fluxo-cruzado. Isto e atribuido a 

melhora de transferencia de energia entre o jato de agua e as aletas da turbina, sendo que 

o numero 6timo de aletas ainda e urn assunto para estudos futuros. Ha uma pequena 
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reduc;iio no rruiximo rendimento da turbina de fluxo-cruzado com o aumento da relac;ao 

de diametro no intervalo de 0.60 a 0. 75, porque urn aumento na relac;iio de diametros 

leva para urn decrescimo na forc;a nas aletas devido ao impacto do jato de agua e, 

portanto, urn decrescimo na transferencia de energia, consequentemente urn decrescimo 

no rendimento. Sendo o bocal e o rotor da mesma largura, ha uma perda de agua atraves 

de uma fenda entre o bocal e o cilindro; isto se deve a obstruc;ao causada pelo cilindro no 

escoamento da ilgua. Quando hit expansao da corrente de fluxo ocorrem tres fenomenos 

simultaneos: urna contribuic;ao para a transferencia de energia da agua, que de outra 

maneira seria perdida; consumo de energia para veneer urn momento de inercia 

relativamente grande do rotor da turbina devido ao mesmo ser relativamente maior; para 

B . . lh W 1gual a 1.5 e me or que I. 

Urn pequeno valor do iingulo de saida no primeiro estagio causa ao jato de ilgua 

uma deflexiio Ionge do centro do eixo, levando para urn alto momento lateral. Desta 

maneira o iingulo de 55° resulta em urn maior rendimento que o angulo de 90°. 

Totapally e Aziz (1994), concluiram em seus trabalhos que, devido ao elevado 

numero de pariimetros que afetam o rendimento da turbina de fluxo-cruzado, toma-se 

dificil determinar a influencia de todos os pariimetros com numeros limitados de 

modelos em laboratorio. 

0 rendimento obtido e maior para algumas combinac;oes da relac;iio entre largura 

do bocal e rotor, chegando a ser comparavel com o da roda Pelton e a turbina Francis. 

Baseados nestes estudos, a turbina de fluxo-cruzado apresentou urn rendimento mais 

elevado com a utilizac;iio de bocais mais estreitos que o rotor da turbina, com angulos de 

ataque entre 22° e 24°, com urn numero de aletas proximo de 35. Com o aumento do 

numero de aletas acima de 35, o rendimento decresce. Portanto, pode-se assumir este 

valor como o numero de aletas 6timo. Isto contraria Khosrowpanah's (1984). A 

coincidencia ocorre como numero milximo de aletas usado pela Ossberger (1993). 

Desai e Aziz (1994), usaram urn maximo de 30 aletas e obtiveram urn 

rendimento elevado para cilindros com numero elevado de aletas. 0 decrescimo no 

maximo rendimento devido a urn aumento no numero de aletas acima do numero 6timo 



33 

pode ser atribuido a vanos fatores, entre os quais, a redu;;:iio na passagem por entre as 

aletas. 

Para rotores com pequena relaviio de diametros, tem-se as aletas estendendo-se 

em direviio ao centro do rotor, com isso a maior parte do jato do boca! entra por entre as 

aletas e e transportado para muito Ionge tangencialmente. Somente uma fraviio do total 

forma o fluxo-cruzado e, em conseqiiencia, o rendimento da turbina e reduzido. Em seus 

trabalhos, verificaram tambem a existencia de perdas atraves dos espayos entre o rotor e 

o boca!. 

Fiuzat e Akerkar (1991) concluiram em seus trabalhos que a contribuiviio do 

segundo estagio no total da energia no eixo da turbina de fluxo-cruzado e menos que 

45% para o boca! de entrada com iingulo de 90°, e menos que 41% para urn boca! de 

entrada com 120°. 

Estas relac;oes sao consideravelmente diferentes dos va1ores te6ricos dados pelas 

pesquisas anteriores. Para urn iingulo de entrada do boca! de 90°, e maior o fluxo 

cruzado, resultando em urn alto rendimento para ambos estagios da turbina. 

Estas conclusoes indicaram haver uma significativa influencia do segundo estagio no 

rendimento global da turbina. Uma maneira para melhorar o rendimento da turbina seria 

aumentar o fluxo atravessando na zona de fluxo cruzado. Isto nao so aumentara o 

rendimento do primeiro estagio ( desde que as laminas foram projetadas para este tipo de 

padrao de fluxo) mas tambem aumentara o rendimento global da turbina devido ao 

trabalho realizado pelo segundo estagio. 0 fluxo, cruzando uma unica vez o cilindro e 

chamado de anti-cruzamento e e demonstrado na figura 3 .13. 



Figura 3.13 - Fluxo padrao na 
turbina de Fluxo-Cruzado 
Fonte: Desai e Aziz (1994) 
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Tiago, G. L. (1987), dimensionou urn prot6tipo que foi ensaiado no Laborat6rio 

Hidromecanico para Engenharia do Produto - LHEP, na Escola Federal de Engenharia 

de Itajuba. 0 prot6tipo genuinamente nacional apresentou inicialmente urn rendimento 

total maximo de 61% e ap6s algumas corre\X)es chegou a 73%; foi projetado utilizando­

se de materiais a baixo custo, constituido de chapa de avo carbono I 020, chapas de 

acrilicos transparentes, eixo de avo carbono 1020, mancal de rolamentos e vilrios tipos 

de parafusos galvanizados. 0 trabalho foi desenvolvido de forma a ser executado de 

maneira simples, permitindo assim ser a turbina fabricada em locais com maquinas 

pouco sofisticadas. A figura 3.14 ilustra o prot6tipo ensaiado. 



Figura 3.14 - Turbina Michell-Banki ensaiada no LHEP 

Fonte: Publicaf,!io do LHPCH 
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0 ensaio realizado com o prot6tipo teve a finalidade de verificar se a turbina 

atenderia as expectativas de projeto, determinar as perdas e localizar falhas que possam 

ocorrer na mitquina. Como resultado dos ensaios, foram obtidos os Campos Basicos de 

Funcionamento e foram construidos os campos bitsicos de funcionamento em grandeza 

unititrias. Tambem foi realizada uma padronizaviio da turbina Michell-Banki, onde os 

campos de aplicaviio para viu:ias turbinas se completam, cobrindo assim todo o campo de 

aplicaviio previsto para este tipo de turbina. 

A International Water Power & Dam Construction (1997) apresenta uma relaviio 

de companhias que utilizaram diversos tipos de turbina em alguns paises para 



36 

aproveitamento hidroeletrico, dentre essas sao apresentadas na tabela 3.2 as que 

utilizaram a turbina Michell-Banki e suas caracteristicas. 

Tabela 3.2 - Exemplos de aproveitamentos 

hidroeletricos utilizando turbinas Michell-Banki. 

Companhia Pais Data Capacidade Rotor (D) HMaximo Rota~iio 

MW (mm) (m) (RPM) 

IMPS A Bolivia 7/94 0.01 245 25 820 

IMPS A Italia 5/94 O.o3 306 15 506 

Orengine Sri Argentina 2195 0.7 550 56 600 

Orengine Sri Italia 5!95 0.5 410 80 1000 

Orengine Sri Italia 7!95 0.1 350 22 600 

Orengine Sri Italia 7/96 0.1 335 62 1000 

Orengine Sri Italia 10/94 0.36 650 23.6 320/1000 

Orengine Sri Italia l/95 l.l 550 87.6 750 

Orengine Sri Italia 7/94 0.2 450 25.6 500 

Orengine Sri Italia 7/96 0.9 335 66 1000 

Orengine Sri Italia 12/94 0.36 700 15.9 250/1000 

Orengine Sri Italia 4/96 0.4 360 170 1500 

Fonte: Water Power & Dam Construction (1997) 
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Harvey (1993) propoe em linhas gerais urn pre dimensionamento para a turbina 

de fluxo-cruzado, onde a vazao Q deve ser utilizada em m3 Is e a carga H em metros. 

Utilizando algumas relar;:oes pode ser obtida uma aproximar;:iio para as dimensoes das 

partes fisicas com as dimensoes dadas em metros. 

Para o calculo aproximado do diametro do rotor adota-se uma rotar;:iio e utiliza-se 

a seguinte expressiio 

(3.12) 

I 

onde o numero 40 possui a dimensiio m 2 RPM para H em m.c.a. 

A espessura do jato fica usualmente entre urn decimo e urn quinto do diametro do 

rotor. Esta e a melhor relaviio para sua fabricaviio, a qual depende ou nao do controle de 

vaziio nas aletas. 

(3.13) 

Estimada a espessura do jato, o comprimento aproximado do rotor pode ser 

baseado na equaviio de descarga de orificios, com o comprimento do rotor proporcional 

a largura do jato 

(3.14) 

(3.15) 

portanto 

0 
L = -

Rotor r;:;-::::rr
2 

H 
tJawV-'-gn 

(3.16) 
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3.3 Escolha de Turbinas 

Segundo Monition e Roux (1984), do ponto de vista hidromeciinico, a carga eo 

fator mais importante para se determinar o tamanho e o tipo de turbina a ser utilizada. As 

turbinas hidniulicas sao classificadas em familias, e caracterizadas pela rotaviio 

especifica como mostra a figura 3.15. Tambem podem ser classificadas de acordo com o 

tamanho utilizando uma dimensiio linear, como o diiimetro. As curvas de rendimento 

para as familias de turbinas variam com a rotaviio especifica, como mostra a figura 3.16. 

10 31 44 55 62 

Pelton ___ , 

M.itchell-Banki 

300 

Francis 

500 775 1200 fu (rpm) 

Kaplan 

---···--· ·-------

Figura 3.15 - Intervalos uormais de opera~iio de 
diferentes turbinas em fun~iio da rota~iio especifica 

Fonte: Monition e Roux (1984) 

Conforme Krivchenko ( 1986), a rotayiiO especifica ns e determinada para 0 

ponto de maior rendimento, especificando totalmente as propriedades da turbina, como a 

forma do rotor. Para alguns tipos de turbina e apresentado o intervalo de rotaviio 

especifica na tabela 3.3. 



39 

Tabela 3.3 - Intervalos de rota~ao especifica para diferentes tipos de turbinas 

Tipos de Turbinas Intervalos de Rota~ao Especifica em RPM 

Fluxo Axial com pas ajustaveis (Kaplan) 450 - 1200 

Fluxo Misto com pas ajustaveis 300 - 500 

Fluxo Axial-Radial (Fran cis) 80 - 400 

I ulso (Pelton) 10-50 

Fonte: Krivchenko (1986) 

De acordo com Monition e Roux (1984), a escolha de urn tipo de maquina resulta 

da analise de varios fatores, tal como problemas de cavitayao, facilidades de 

manutenyao, adaptayao a grandes varia96es de vazoes e, em ultima instiincia, a seleyao 

do tipo apropriado para cada carga e feita com base em experiencias do passado. 

Amilises estatisticas mostram no gratico logaritmico da figura 3.17, que varias familias 

de turbinas formam curvas paralelas. Infelizmente, estes dados estatisticos nao estao 

disponiveis para turbinas Michell-Banki, sendo que a curva no gratico da figura 3.17 foi 

feita com base em poucos dados disponiveis, servindo apenas como uma diretriz. 

0 gratico do rendimento para as familias, figura 3 .16, e as dimensoes da 

instalayao permitem calcular, em uma eventual aruilise, a potencia, tomando em conta a 

vazao e suas flutuayoes. Deve ser considerado que o aumento nas instala96es resulta em 

urn aumento no custo das instalayoes civis. 

0 abandono da explorayaO de hidroeletricas de baixa e media potencias, 

consideradas pouco economicas quando comparadas com as termeletricas, niio fez com 

que os fabricantes de turbinas deixassem de desenvolver a necessaria tecnologia para 

turbinas. Isto devido ao aproveitamento de fontes de alta potencia, onde em alguns 
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casos, os projetos mereceram uma aten.yiio especial e projetos especificos para cada 

maquina. Este procedimento niio e aplicavel em fontes de energia de baixa potencia, 

onde e necessario urn projeto de baixo custo, que utilize urn capital minimo e tenha urn 

custo de manuten.yiio tambem minimo para o periodo maximo de opera.yiio. Sendo assim, 

varios fabricantes de turbinas desenvolveram unidades padronizadas para pequenos 

aproveitamentos hidroeletricos. 

1.0 

Francis Kaplan 

0.9 i-

1~ Pelton (urn jato) 

l! \ 

~I\ 0.8 

I 

Mitchell-Banki 

0 0 193.5 387 

Rota<yiio Especifica 

580 

Figura 3_16- Varia~iio do reudimento de diferentes 
familias de turbinas com a rota~iio especffica. 
Fonte: Monition e Roux (1984) 

774 

Estes projetos sao baseados na utiliza.yiio de recentes pesquisas em turbinas, que 

tiveram por objetivo o fomecimento de equipamentos eletromecanicos compactos, 

prontos para serem instalados e operados, projetos hidraulicos simples, utilizando 

componentes padroes para redu.yiio do custo e tempo de entrega, revendas mundiais com 

servi.yos de assistencia tecnica. 
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Estas considerav6es sao aplicaveis para potencias abaixo de 2000 KW . Para 

potencias acima de 2000 KW, projetos individuais de unidades hidroeletricas devern ser 

considerados. Grandes fabricantes tern se concentrado principalmente sobre baixas 

cargas, onde a soluviio, rnuitas vezes adotada por raz6es de sirnplicidade rneciinica, tern 

sido o desenvolvimento de pas ajustaveis em urn intervalo de diiirnetros padroes. 

1 
ooJ_ bs--+ lm hs=-2 m Turbinas 

1 '\ 0.. \ hs=-4 m Kaplan 

600'r- hs=-0.5~ \~" 
500! "'-. • 
400- X hs=-3 m ; hs=+3 m ·., ·. •. · 
300f- ',,\, '\ .. >;·, .. 

Turbinas Francis \ \ '• · · · .. · .. ~ 
simples 

hs=+5 rr:\ . \ hs=O 
\ \ \ \' 

\ \ \j· 
4jatos \ \ \ 

.g 
o- 50 L 

~ 40~ 
2

. '~6jatos 

J~atos \ ~-...... Turbinas ·~ ·." 

30 i-

1 

20L 

14.L 
10 L 

Pelton ~ 3 ,~ 
!jatO , J 

. '. 

\ 
Turbinas ' 

hs = altnra de aspira<;iio Michell-Banki 

2 5 10 20 30 50 100 200 500 1000 

H (metros) 

Figura 3.17 - Rela~lio entre carga e rota~lio 
especifica para diferentes familias de turbinas 
Fonte: Monition e Roux (1984) 
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Turbinas padroes podem ser utilizadas mais facilmente em instalavoes com 

potencias acima de 100 kW, com cargas entre 1 e 400m e para intervalos de vazao entre 

0.1 e 20 m"3/s. 

Os tipos padroes de turbinas utilizadas para urn amplo intervalo de carga que 

varia de I a 400 m, com raras excevoes ate 800 m sao, para baixas quedas, a Helice ( ou 

Kaplan); para quedas medias, a Francis; e para altas quedas, a Pelton. Turbinas Micheii­

Banki sao utilizadas para urn intervalo de queda razoavelmente extenso; para intervalos 

de quedas muito baixos utilizam-se tambem turbinas a helice. 

De acordo com Krivchenko (1986), turbinas de fluxo axial (Kaplan) sao 

maquinas utilizadas em pequenas quedas, compreendidas no intervalo de 1 a 70 metros. 

As pas, que variam de 4 a 8, podem ter seus angulos ajustaveis, que e o caso da turbina 

Kaplan, porem implicando em projetos de maior complex:idade que as turbinas a helice, 

que nao possuem pas ajustaveis. 

As turbinas de fluxo misto sao as que mais foram desenvolvidas nas ultimas 

decadas, e diferem da turbina de fluxo axial em que as pas do rotor sao montadas com 

urn angulo como eixo de rotavao de 45° a 60°. 

Turbinas axial radial (Francis), sao utilizadas em cargas medias, variando de 40 a 

700 metros. 0 rotor consiste de 12 a I 7 aletas formando urn anel. As aletas sao 

rigidamente fixadas a uma coroa, dando a rigidez necessaria ao rotor. 

Turbinas Pelton operam sob elevadas quedas, acima de 400 metros. Os principais 

componentes da turbina sao o bocal, abastecido por uma tubulavao for9ada, e o rotor, o 

qual e fixo a urn eixo, tendo a caracteristica de girar no ar. 0 rotor e constituido de urn 

disco com conchas que variam de 12 a 40. A capacidade da turbina Pelton e regulada 

pela variavao da taxa de fluxo que incide nela. 0 controle e feito pela agulha do boca!. 

Turbinas de fluxo radial axial podem operar satisfatoriamente sob cargas de 20 

metros; turbinas Pelton podem ser submetidas a cargas de I 50 metros. Alguns tipos de 

turbinas podem ser utilizados para a mesma carga. Para cargas de 50 metros, turbinas de 

fluxo axial, fluxo misto e radial axial podem ser empregadas. A escolha da soluvao 

6tima e feita com base em comparavoes de operavao e dados de custos de varias 

alternativas possiveis. 
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Turbinas consideradas pequenas possuem o diiimetro do rotor variando de 35 a 

225 em, sendo que quando sao utilizadas sob baixa queda, o eixo da turbina e conectado 

ao gerador atraves de engrenagens com ampliaviio da rotaviio. Para cargas acima de 10 

metros, pode ser utilizada a turbina de fluxo duplo, ou Banki. 0 grilfico da figura 3.18 

mostra a aplicaviio de diferentes turbinas e cargas. 

2000'1, --------;===~ 

H(m) i 'l 

8oot:=====~===l· Pelton H 1- I 1~: 
4001--------~ 

i i 

2001------,
1

. --~) Francis 1-: ----11 

r===:j Fluxo · j===::J 
80
~ Misto r 

::~ Kaplan!-i -----'---+--~ 

:~ ~I--+~--~~.--~ 
2H r---+---1----~ 

11 i 

Tipos de Turbinas 

Figura 3.18- Aplica~ao de diferentes tipos 
de turbinas em fun~ao da carga 
Fonte: Krivcbenko (1986) 
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3.3.1 Rota.;ao Especifica e a Sele.;ao de Maquinas 

Para urn rotor com rota9ao constante e com carga e vazao conhecidas, pode-se 

calcular a rota9ao especifica determinando-se atraves do gnifico da figura 3.15 o tipo de 

turbina a ser instalada. Esta operara no sistema no seu ponto de maior rendimento. 

Alta rotavao especifica implica em tamanho menor, pois se a semelhan9a existe 

entre duas maquinas, a potencia variara com a rota9ao ao cubo. A mesma potencia pode 

assim ser obtida em uma maquina pequena geometricamente semelhante se operando 

com alta rotavao. Altas rotayiies elevam a rota9ao especifica. 

Assim, em geral, para uma dada condi9ao, e desejavel a escolha de uma maquina 

com alta rota9ao especifica, pois assim o tamanho da maquina sera pequeno e 

consequentemente o seu custo tambem. 

0 maximo rendimento e o rendimento a cargas parciais tendem a aumentar com a 

rotayiio especifica aumentando, passando por urn valor maximo e em seguida come9a a 

decrescer. 

Harvey (1993) indica os custos de varios tipos de turbinas variando com o 

tamanho da turbina em intervalos de maximo e minimo do valor esperado. A tabela 3.4 

apresenta o custo destas turbinas em US$. 
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Tabela 3.4- Custo de turbinas em unidades de US$1000 

Po ten cia Michell- Francis Pelton - Jato Pelton- Helice 
no eixo em Banki simples Multi-jato 

cv 

2.7 1-2 4-6 1-4 1 - 3 4-6 

6.8 2-6 8- 10 2-8 2-6 8- 10 

13.6 2- 10 15-20 2- 15 2- 10 15-20 

27.2 3- 14 20-30 3-20 3- 15 20-30 

68 5-30 25-70 5-50 5-30 25-70 

136 30-50 40- 100 40-80 15-60 40- 100 

204 50-80 60- 120 60-100 30-80 60- 120 

Fonte: Harvey (1993) 
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3.4 Outros Dispositivos de Recalque 

Quedas d'agua ao Iongo do percurso de rios e ribeiroes podem ser aproveitadas 

para a obten<;ao de energia. Muitas vezes, estes aproveitamentos sao utilizados atraves 

do acoplamento de rodas d'agua a maquinas estacionarias, cujo objetivo e a gera<;ao de 

eletricidade e ou o recalque de agua para reservat6rios elevados. 0 cameiro hidraulico e 

outro dispositivo utilizado para o recalque de agua. 

Uma caracteristica destes dois dispositivos e a baixa vazao de recalque que os 

inviabilizam para sistemas que exijam vazoes e pressoes mais elevadas. 

3.4.1 Rodas D' agua 

De acordo com Mialhe (1980), as rodas d'agua sao maquinas de porte 

relativamente grande e apresentam rendimento relativamente baixo. Podem apresentar­

se como "rodas de cima" quando a agua escoa pela parte superior da roda, sendo 

denominadas como "de nivel" ou "gravidade"; quando a agua escoa por meio de urn 

boca! disposto tangencialmente aroda e denominada "mista", onde ha 0 aproveitamento 

da energia de posi<;ao e da energia cinetica. As "rodas de baixo", como o proprio nome 

indica, recebem a agua pela parte de baixo, sao montadas sobre flutuadores e colocadas 

no meio da correnteza de c6rregos ou ribeiroes. A figura 3.19 mostra uma roda d'agua 

em funcionamento. 



Figura 3.19- Roda d'agua em funcionamento 

Fonte: Manual tecnico da Rochfer 

47 

De acordo com o manual tecnico da Rochfer, estas rodas d'agua sao acopladas a 

bombas de pistao com a finalidade de formarem urn conjunto para recalque. Estas 

bombas permitem o ajuste do curso do pistao, o que resulta em capacidades diferentes de 

bombeamento. lsto faz com seja possivel a sua instala((ao em diferentes condiy5es 

quanto a vazao disponivel para o acionamento da roda e altura de elevayao. Na tabela 

3.5 e apresentada a vazao bombeada conforme a rota((ao da roda eo curso dos pist5es. A 

tabela 3.6 apresenta a vazao minima para o acionamento da roda em funviio do curso dos 
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pistoes e do desnivel. 0 manual tecnico inforrna que geralrnente a rotavao media da roda 

fica ern tomo de 30 RPM. 

Curso dos 

Pistoes 

8 

7 

6 

5 

4 

3 

12 

11 

10 

9 

Tabela 3.5- Vazao bombeada em 1/s em 

fun~ao da rota~ao e do curso dos pistoes 

RPMdaRoda 

20 RPM 130 RPM 140RPM 

0,104 0,156 0,208 

0,092 0,138 0,185 

0,081 0,121 0,162 

0,069 0,104 0,138 

0,057 0,086 0,115 

0,046 0,069 0,092 

0,300 0,451 0,601 

0,266 0,399 0,532 

0,231 0,347 0,462 

0,196 0,295 0,393 

I 50 RPM 

0,260 

0,231 

0,202 

0,173 

0,144 

0,115 

0,752 

0,665 

0,578 

0,491 

Fonte: Manual tecnico da Rochfer 
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Tabela 3.6- Vaziio minima para o acionamento da roda em 1/s 

Curso dos Pistoes 
Recalque 

(m) 
8 7 6 5 4 3 12 11 10 9 

10 2 1,7 1,5 1,2 1 0,8 6 6 5 5 

20 
~ 2,6 2,2 1,8 1,5 1,1 7 7 6 6 .) 

30 4 3,5 3 2,5 2 1,5 9 8 7 7 

40 5,5 4,5 4 3 2,5 2 11 10 9 9 

50 7 6 5 4 3 2,5 13 12 11 11 

Fonte: Manual tecnico da Rochfer 

Conforme McGuidan, D. (1979), freqiientemente o rendimento da roda e 

grosseiramente exagerado, sendo que usualmente fica entre 60 e 65% para as "rodas de 

cima", apresentando o intervale de rotavao entre 6 e 20 RPM, que e uma das suas 

principais desvantagens. Como vantagens existem a baixa manutenyiio e pouca variayiio 

no seu rendimento em funyiio das flutuayoes de vaziio, se comparada com as turbinas 

Francis e a Helice com pas niio ajustaveis. As "rodas mistas" tern urn rendimento da 

ordem de 50 a 60%, enquanto que as "rodas de baixo" apresentam urn rendimento 

abaixo de 25%. 
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3.4.2 Carneiro Hidraulico (ariete hidraulico) 

De acordo com Mialhe (1980), o cameiro hidniulico recalca agua aproveitando o 

aumento de pressao devido ao efeito denominado "golpe de ariete". Foi inventado em 

1 796 por urn cientista frances, Jacques E. Montgolfier. 

Seu principio de funcionamento e baseado na conduyao de uma certa massa de 

agua posicionada a uma altura h . Esta massa de agua conduzida por uma tubulaviio de 

admissao chega ao ariete promovendo urn fluxo de vazao q, que e recalcado a uma 

altura H e outro fluxo q1 que se perde na valvula de escape. 

Ao se abrir a valvula de escape, a agua conduzida no tubo de admissao escoa 

com velocidade crescente, sendo que desta forma a valvula de escape e forvada a se 

fechar. Em urn certo momento esta villvula se fecha bruscamente e a interrupviio do 

fluxo de alta velocidade provoca o fenomeno denominado "golpe de ariete", que tern por 

caracteristica o aumento repentino da energia de pressao. Isto faz com que abra-se a 

valvula de recalque perrnitindo que uma porviio de agua penetre na campfumla 

comprimindo o ar; estabelece-se o equilibrio da pressao no tubo de admissao e a valvula 

da campiinula fecha-se, sendo estabelecido agora o equilibrio da pressiio do ar com 

aquela do recalque, baseada numa certa quantidade de agua. No tubo de admissao 

forrna-se urn vacuo relativo quando uma certa quantia de ar e aspirada atraves da valvula 

de admissao de ar. Com a depressao ocorre tambem a abertura da valvula de escape. A 

partir deste ponto comeya urn novo ciclo no funcionamento do cameiro hidraulico. A 

figura 3.20 ilustra as partes constituintes de urn cameiro hidraulico e a figura 3.21 ilustra 

a instalaviio de urn cameiro hidraulico. 



Figura 3.20 - Partes constituintes de um carneiro hidniulico 
Fonte: Mialhe (1980) 

Figura 3.21 - Esquema de instala~ao de um carneiro hidniulico 
Fonte: Mialhe ( 1980) 
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0 rendimento do carneiro hidniulico segundo o catalogo de urn fabricante e 

apresentado na tabela 3.7, e a vazao recalcada fica compreendida no intervalo de 0,11 a 

2 Vs. De acordo com Mialhe (1980), o ariete hidrimlico ou carneiro hidraulico 

apresenta urn rendimento variando no intervalo de 36 a 86%. 

Tabela 3. 7 - Rendimento do carneiro 

hidraulico para queda unitaria 

Eleva~ao (m) Propor~ao Rendimento 

(%) 

2 1:2 84 

3 1:3 80 

4 1:4 76 

5 1:5 72 

6 1:6 67 

7 1:7 62 

8 1:8 56 

9 1:9 50 

10 1:10 43 

Fonte: Catiilogo da Crizal Industria Metabirgica 
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3.5 Ensaios Convencionais para Bombas 

3.5.1 Tipos de Testes 

De acordo com Warring (1984), testes em bombas sao efetuados por varias 

razoes. Viio desde a determina91io das caracteristicas de urn equipamento em 

desenvolvimento ate a verifica91io da redu91io no desempenho de suas fun9oes, devido 

ao tempo de uso. Alguns testes podem exigir a utiliza\)ao de equipamentos sofisticados, 

enquanto que para outros prop6sitos, equipamentos e tecnicas bastante simples podem 

ser satisfat6rias. A necessidade dos testes variam tambem de acordo com o tipo da 

bomba e tamanho. A maioria dos testes em bombas e destinada puramente a estabelecer 

as propriedades hidrodinamicas. 

Os dtlculos em maquinas hidraulicas deixam sempre uma certa margem de 

inseguran9a, como no caso de projeto de rotores, 6rgaos de entrada, voluta, etc. Sendo 

assim, exigem aproxima96es sucessivas que somente podem ser determinadas atraves 

dos bancos de ensaios, o que demonstra a importilncia destes no desenvolvimento de 

maquinas hidraulicas. 

Nos ensaios, as medidas a serem tomadas basicamente sao: 

• Vaziio 

• Pressao 

• Rota9iio 

• Potencia de entrada 

Normas de testes apropriadas devem ser utilizadas como referencia para se evitar 

erros nas medidas que podem surgir a partir da localiza\)ao defeituosa de medidores de 

pressiio e medidores de vazao, ou dispositivos equivalentes. 

Os testes realizados variam de acordo com a necessidade e podem ser 

considerados como sendo: 
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• Testes em Laboratorio 

Sua principal caracteristica e auxiliar no desenvolvimento de trabalhos 

experimentais, onde medidas de grande precisao sao requeridas, envolvendo: 

a) Pesquisa fundamental que utiliza tecnicas de testes aerodinamicos e 

hidrodiniimicos. 

b) Testes em modelos. 

c) Testes de cavita<;iio. 

d) Pesquisa em ruidos e sua redu<;ao. 

e) Pesquisa de materiais e tecnologia sob condi<;oes de opera<;Oes simuladas. 

Os laborat6rios podem ainda pertencer a fabricantes, ou a institutos 

governamentais. Laborat6rios de grande capacidade podem executar tambem os testes 

de recep<;ao, nao necessitando realiza-lo no local da instala<;ao definitiva. 

• Testes de Rotina 

Geralmente sao utilizados para controle de qualidade de uma produ<;iio em serie 

de bombas. Nesses testes, a! em da verifica<;iio das caracteristicas hidraulicas da bomba e 

turbina, verificam-se tambem algumas outras caracteristicas, como temperatura nos 

mancais, vibra<;oes, etc. (Lazarkiewicz, 1965) 

• Testes de Recep~ao 

Sao aplicados em prot6tipos, onde o contrato de venda inclui uma garantia 

quanto ao desempenho. Estes testes sao normalmente empregados utilizando-se de 

normas especificas estipulando como devem ser conduzidos os testes e o tratamento dos 

dados obtidos. Testes de recep<;iio devem ser executados no local, ap6s a instala<;ao, ou 

em laborat6rio de acordo com as circunstiincias (Warring, 1984). 
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• Testes de garantia 

Sao basicamente semelhantes aos anteriores, porem nao se exige que tenham 

conformidade com qualquer norma, seja ela de algum 6rgao governamental ou 

especificada pelos fabricantes de bombas. Entretanto, e desejavel que tais testes devam 

estar de acordo com as normas aceitas para alcanvar consistencia nas garantias (Warring, 

1984). 

• Testes no Local 

Envolve testes com a instalavao completa, podendo efetuar-se testes com bombas 

individuais. Muitas vezes sao executados em intervalos de tempos regulares, a fim de 

conferir a condi<;:ao de opera<;:ao da bomba, em decorrencia da perda de rendimento 

ocasionada pe1o uso ou corrosao. Recomenda-se que nestes casos as tecnicas de teste 

sejam as mais simples possiveis (Warring, 1984). 

• Ensaios de Modelos Reduzidos 

De acordo com Warring, R. H. (1984), os testes podem ser efetuados em 

prot6tipos ou em modelos reduzidos. Estes testes sao utilizados para se determinar as 

caracteristicas hidraulicas de maquinas grandes e tambem a eficiencia de suas 

instala<;:oes. A precisao dos resultados esta relacionada com a precisao da semelhanva 

hidrodinamica, que nem sempre e facil de ser obtida. As caracteristicas dos prot6tipos 

sao determinadas a partir das do modelo, atraves das leis de semelhanya. Na pratica, tais 

resultados podem ser apreciavelmente modificados, devido a falsa semelhan<;:a 

geometrica em conseqiiencia das diferen<;:as na superficie rugosa, espessura das aletas, 

etc. o que altera o rendimento hidraulico. Quanto maior a diferenva na rela<;:ao de 

dimens5es, maior sera a diferenva no rendimento hidraulico. Em outras palavras, quanto 

maior a diferenva entre o numero de Reynolds do modelo e prototipo, maior sera a 

discrepiincia. 



56 

Mais importante que o numero de Reynolds e a relavao que existe entre o numero 

de Reynolds do modelo e do prot6tipo. Geralmente recomenda-se que, para uma 

razoavel semelhanva, a relavao entre modelo e prot6tipo esteja entre os limites 

R 
0.1<-E!.<10 

Rp 

3.5.2 Tipos de Bancos de Ensaios 

• Para Testes Simples 

(3 .17) 

Urn esquema de urn banco de ensaio para testes simples e mostrado na figura 

3.22, satisfat6rio para alguns trabalhos ou testes no local. Para o teste sao utilizadas as 

valvulas 1 e 2; quando a valvula 2 e fechada, a valvula 1 e aberta 0 suficiente para 

estabelecer a pressao exigida para a medida da vazao. No reservat6rio sao tomadas as 

medidas antes e depois de cada manobra com as valvulas, sendo que, com as diferenyas 

das medidas de nivel e de tempo, determina-se a vazao. Urn metodo altemativo para se 

medir a vazao seria colocar o reservat6rio sobre uma balanya. 



Figura 3.22 - Banco de eusaio para testes simples 

Foote: Warring (1984) 

• Com Circuito Aberto 
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Quando a vaziio a ser medida atraves do banco de ensaio para testes simples nao 

for possivel, equipamentos devem ser empregados, onde a determina<;ao da vazao sera 

atraves de urn tanque aferido ou outros medidores. 

A figura 3.23 apresenta a forma mais simples de urn banco de ensa10 com 

circuito aberto, que emprega urn tanque aferido e urn reservat6rio para a suc<;ao da 

bomba. Hit uma divisao no reservat6rio inferior e urn partidor de vazoes pode ser visto 

ao alto, no centro da figura, fazendo com que seja desviado o escoamento diretamente 

para o reservat6rio enquanto se efetua o ajuste da pressao atraves da vitlvula. Para a 

medida de vazao, por duas vezes e feita a leitura no tubo transparente graduado, situado 

na lateral: antes e depois de dirigir o jato para este reservat6rio, cronometrando o tempo. 

Ap6s se efetuar as medidas, e devolvido o liquido para o reservat6rio inferior, abrindo-se 

a valvula de saida do tanque. 



Figura 3.23 - Banco de ensaios para teste 
com circuito aberto e tanque aferido 
Fonte: Warring (1984) 
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A principal desvantagem deste banco de ensaio e que o nivel do liquido no 

reservatorio inferior vai diminuindo com o andamento do ensaio, o que altera o nivel de 

suc9ao da bomba_ Para solucionar isto sao feitas algumas sugestoes: 

a) Fazer a rela9ao entre vazao e volume do reservatorio, de forma que a 

varia9ao do nivel do reservatorio seja despreziveL 

b) Ajuste ininterrupto da valvula de estrangulamento, de forma que a bomba 

opere sempre com carga manometrica constante_ 

c) Utiliza9iio de uma bomba para alimenta9iio do reservatorio, mantendo assim 

o nivel constante. 

d) Sistema de dois tanques, com urn dos tanques esvaziando pela bomba, mas 

abastecido pelo outro, que transborda atraves de uma saida apropriada como 

no caso de urn vertedor. 
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Medidas efetuadas atraves de tanques sao as mats satisfatorias para bombas 

pequenas, embora os equipamentos sejam urn pouco inc6modos. Metodos alternativos, 

que utilizam vertedores, orificios ou outros medidores sao, menos precisos para 

pequenas vazoes, podendo este problema ser superado atraves da utilizayao de outros 

dispositivos. 

• Com Circuito Aberto e Vertedor 

As caracteristicas dos vertedores sao bern estabelecidas, e podem ser calibrados 

atraves de tecnicas diretas. A vazao e relacionada it carga e as equay5es diferem de 

acordo com a forma do vertedor. Sao preferiveis os retangulares, indicados para media e 

grandes vazoes. Os triangulares apresentam maior precisao para vazoes menores. Urn 

sistema tipico e apresentado na figura 3.24. 

Figura 3.24 - Banco de ensaio com 

circuito aberto e vertedor 

Fonte: Warring (1984) 
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Devem ser utilizados tranquilizadores, a fim de nao prejudicar as condi<;:oes de 

aproxima<;:ao e o desempenho preciso do medidor. Os intervalos de medidas destes 

medidores sao urn pouco limitados, porem pode-se empregar os dois tipos em paralelo. 

• Com Circuito Aberto e Orificios 

Este banco e caracterizado pela presen<;:a de dois orificios utilizados como 

medidores. Podem ser utilizados mais orificios, que sao determinados em fun<;:ao da 

vazao. Urn dispositive pode ser calibrado para ler a descarga diretamente em termos da 

carga acima dos orificios. Como limita<;:ao existe a leitura de carga, que e dificil de ser 

realizada, podendo estar sujeita a valores que nao representam o estado de equilibrio 

apos o nivelamento do liquido, porem sao extensamente utilizados, particularmente em 

ensaios em laboratories. 0 esquema deste banco pode ser visto na figura 3.25. 

Figura 3.25 - Banco de ensaio com 

circuito aberto e oriffcios 

Fonte: Warring (1984) 
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• Com Circuito Aberto e Venturi 

Este metodo apresenta a vantagem de permitir medidas instantaneas, porem seu 

intervalo de aplicas;ao e pequeno. lsto pode ser superado atraves da utilizas;ao de dois 

medidores em paralelo. Urn esquema deste banco pode ser visto na figura 3.26. 

Figura 3.26 - Banco de ensaio com 
circuito aberto e medido r venturi 
Fonte: Warring (1984) 

Na pnitica, uma desvantagem do medidor venturi e a sua particular sensibilidade 

a pequenas mudans;as nas condis;oes de escoamento, as quais mudam de acordo com a 

alteras;ao na rugosidade do medidor, exigindo, entao, a utilizas;ao de materiais resistentes 

it corrosao. Calibragens devem ser efetuadas em intervalos curtos com vertedores ou 

orificios. 
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• Com Circuito Fechado 

Circuitos fechados sao utilizados quando vazoes altas sao envolvidas, evitando 

asstm a necessidade de grandes reservat6rios e tanques aferidos. Tambem sao uma 

soluvao para os testes com liquidos especiais e temperaturas diferentes devido ao 

volume constante de fluido envolvido. Uma desvantagem eo aumento da temperatura do 

liquido devido ao circuito ser fechado. Urn sistema basico com circuito fechado e 

mostrado na fig. 3.27. Sao incluidas neste sistema vit!vulas reguladoras de pressao para 

regular a sucyao e descarga, tambem urn reservat6rio fechado com ar para permitir 

mudanyas volumetricas do liquido. 

Figura 3.27 - Banco de ensaio 

basico com circuito fechado 
Fonte: Warring (1984) 
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• Com Circuito Fechado - Ensaios no Local 

Trata-se de urn circuito fechado instalado junto a bomba e que pode ser 

facilmente utilizado para ensaios peri6dicos. 0 circuito pode ser visualizado na fig. 3 .28. 

Este circuito, que e paralelo ao sistema da bomba, entra em funcionamento fechando-se 

a valvula 1 e abrindo-se as valvulas 2 e 3; com este procedimento o escoamento come<;:a 

a passar pelo medidor instalado. 

Figura 3.28 - Banco de ensaio com circuito 
fechado para ensaios no local. 
Fonte: Warring (1984) 
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• Para Testes de Cavita~lio 

Para este tipo de teste sao utilizado circuitos fechados, como mostra a figura 

3.29. 0 reservat6rio e conectado a uma bomba de forma que a pressao no interior do 

reservat6rio e reduzida progressivamente durante o ensaio ate ocorrer cavitaviio. Os 

equipamentos para testes de cavitayao podem ser mais sofisticados, incluindo 

controladores de temperatura do liquido, a fim de que se efetuem testes com diferentes 

temperaturas. 

Figura 3.29 - Banco de ensaio com circuito 
fechado para ensaios com cavita~ao. 
Fonte: Warring (1984) 



4. PRINCIPAlS LABORATORIOS DE MAQUINAS HIDRAULICAS 

JA EXISTENTES NO BRASIL 

4.1 Fundac,:io Centro Tecnologico de Hidraulica- FCTH 

Segundo o Relat6rio do CTH sobre o projeto de implementa9iio do laborat6rio de 

maquinas e equipamentos hidraulicos (1984), o Laborat6rio de Maquinas Hidraulicas foi 

construido a partir de 1968, com o apoio financeiro do BNDE, DAEE, CNPq, F APESP e 

USP. 

Antes mesmo do termino da montagem de todos os equipamentos em 1970, o 

Laborat6rio de Maquinas e Equipamentos Hidraulicos atuava nos diversos campos da 

hidromecanica atraves de ensaios, estudos e pesquisas em bombas, medidores de vazao, 

valvulas, comportas, etc. Tambem tiveram destaque os estudos em modelos reduzidos de 

comportas das barragens de Paulo Afonso IV, ltaparica, Nova Avanhadava, Tucurui e 

T res Irmaos. 

Na area de turbinas hidraulicas, em 1974, estavam montados os bancos de 

ensaios, restando as atividades relativas ao comissionamento e desenvolvimento do 

sistema de instrumenta9iio e aquisic;:ao de dados. 

0 CTH celebrou convenio com a VOITH S.A, que teve por objetivo colocar em 

funcionamento os bancos de ensaios e propiciar a formayao de uma equipe tecnica 

especializada. As atividades desse convenio terminaram com a realizac;:ao dos ensaios 

preliminares do modelo de Itumbiara, onde utilizou-se instrumentac;:ao convencional a 

fim de que se permitisse fazer compara96es com os resultados da VOITH, propiciando 

assim o estabelecimento de modifica96es e complementa96es necessarias a instalac;:ao 
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definitiva do sistema de instrumentayao e aquisiyao de dados, que foram incorporadas ao 

projeto elaborado em maio de 1983. 

No ano de 1982 participou do programa de Apoio Tecnol6gico ao Fabricante 

Nacional de Turbinas para PCH, que contaria com a participayiio da EFEI na irrea de 

desenvolvimento de engenharia do produto, do IPT na irrea de materiais e garantia de 

qualidade, do CTH na irrea de homologayao do desempenho hidniulico dos 

equipamentos e ainda do FINEP que proporcionaria o necessirrio apoio financeiro. 

Tambem na epoca foram feitos acordos que visavam propiciar as condiyoes 

necessirrias ao desenvolvimento de tecnologia em projetos e pesquisas referentes a 

maquinas hidraulicas, com o comprometimento da ELETROBRAS em credenciar como 

oficial o Laborat6rio de Maquinas e Equipamentos Hidraulicos do CTH, tao logo fossem 

conseguidas as condiyoes necessirrias a realizayiio de ensaios de recepyao nos padroes 

exigidos. 

0 CTH opera atraves de urn convenio celebrado entre o DAEE e a USP, 

prestando serviyos tecnicos e pesquisas especializadas nos virrios campos da engenharia 

hidraulica. 0 contrato para a prestayao de serviyo visa, sem objetivo de lucro, a 

cobertura de despesas decorrentes de: salirrio de pessoal efetivamente utilizado nos 

trabalhos, custo do material de consumo, custo de trabalho de terceiros, despesas de 

viagem do pessoal e taxa de aluguel, cobrada para cobrir os custos de manutenyao das 

instalayoes e equipamentos utilizados. 0 lucro maior na prestayao de serviyos esta no 

acumulo de experiencia cientifica e tecnol6gica, o que contribui, essencialmente, para o 

enriquecimento do cabedal cientifico e tecnico do pais. 

De acordo com a publicayao da Fundayao Centro Tecnol6gico de Hidraulica 

(I 993 ), a atuayao desta fundayao se da em duas linhas: maquinas hidraulicas e 

equipamentos hidromecanicos. Na primeira sao feitos testes de turbinas e bombas de 

varias capacidades. Na Segunda, ensaios de perda de carga distribuida e localizada em 

condutos foryados, aferiyao de medidores de vazao, estudos de fenomenos transit6rios, 

alem de ensaios de comportas, registros e valvulas. 0 trabalho e feito em laborat6rio, em 

modelo reduzido ou prot6tipo, ou ainda no campo. 
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0 laborat6rio e equipado para medir rendimentos de turbinas do tipo Francis com 

urn rune! em circuito fechado, com capacidade de vazao variando entre 2000 1/s e 400 

1/s, enquanto as pressoes variam de 4 a 25 m.c.a. e potencias de 10 a 100 KW. 

Recentemente houve grande desenvolvimento no setor de maquinas especiais para 

pequenas centrais hidreletricas, chamadas PCHs_ 

Uma bancada para bombas de ate 2000 KW proporciona completo conhecimento 

das caracteristicas desses equipamentos. Os ensaios sao feitos em circuitos que operam 

com vazoes de 500 1/s para 8 mc.a. a 250 lis para 40 m_c_a __ Podem ser testados 

registros, valvulas e comportas. 

Foi montado urn sistema de aquisic,:ao de dados compativeis com os diversos 

tipos de ensaios devido a utilizac,:ao de transdutores eletronicos, avaliando-se com maior 

precisao as flutuac,:oes de pressao e vibrac,:ao nos varios equipamentos. 

4.2 Laboratorio Hidromecanico Para Pequenas Centrais Hidreletricas 

- LHPCH - EFEI 

De acordo com publicac,:ao do CERPCH (1999), a Escola Federal de Engenharia 

de Itajuba - EFEI - tern destaque no desenvolvimento de atividades na area da gerac,:ao 

de energias hidro e termoeletrica, tendo sido instalado em 1930 o primeiro laborat6rio 

didatico-cientifico eletromecanico de gerac,:ao de energia, desenvolvendo pesquisas de 

interesse publico e privado. Em 1983, foi escolhida pelo governo para a instalac,:ao do 

Laborat6rio Hidromecanico para Pequenas Centrais Hidreletricas - LHPCH, que tern por 

objetivo a formac,:i'io, capacitac,:i'io de pessoal especializado e a assistencia tecnol6gica as 

industrias que fabricam turbinas e equipamentos para centrais hidreletricas_ 

0 LHPCH, desde 1985 desenvolve pesquisas na area de maquinas hidraulicas, 

atraves de varios convenios em que merecem destaque equipamentos nao convencionais 

para microcentrais hidreletricas, (bombas funcionando como turbinas, reguladores 

eletro-eletronicos de carga). Os projetos se destacam em: 



• Desenvolvimento de turbina Helice, utilizada para baixas quedas; 

• Estudo de transit6rios hidniulicos em centrals hidreletricas; 

• Regulav1io de bombas e ventiladores pela variavao de rotavao; 

• Estudo do comportamento de turbinas hidniulicas para operarem com 

rotav1io variavel; 

• Ensaios em bombas de fluxo de pequeno e grande porte; 

• Turbina Michell-Banki; 

• Estudo de conservav1io de energia em bombas com rotav1io variavel; 

• Desenvolvimento de turbinas hidrocineticas; 

• Sistema automatizado para ensaios em grupos geradores de centrals 

hidreletricas; 

• Desenvolvimento de picohidrogerador com turbina Turgo. 
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0 LHPCH atua em duas areas independentes: 0 laborat6rio Hidromeciinico 

Didatico Cientifico (LHDC) e o Laborat6rio Hidro-meciinico para Engenharia do 

Produto (LHEP). 0 primeiro atua no treinamento de pessoal nos cursos de graduav1io e 

p6s-graduav1io, no treinamento de medidas hidraulicas e ensaios de maquinas 

hidraulicas. Ja o LHEP trabalha no desenvolvimento de pesquisas relacionadas aos 

medidores de vaz1io, as suas calibrav5es, aos ensaios de turbinas, ou seja, no 

desenvolvimento do produto. 

Segundo publicav1io do LHPCH, o LHDC e constituido por urn grupo eletro­

bomba de 30 kW de potencia com variav1io de velocidade obtida atraves de acoplamento 

hidrocinetico, permitindo obter vazoes de ate 140 1/s e quedas de ate 30 m.c.a. Este 

grupo pode alimentar grupo gerador composto de turbina Francis ou Helice para ensaios 

de campo de funcionamento com auxilio de freio eletrico. Urn outro circuito permite 

realizar estudos dos fenomenos transit6rios que ocorrem em sistemas de baixa e alta 

pressao e nas chamines de equilibria. Neste circuito alnda e passive!, atraves de 

dispositivo de fechamento com controle de tempo, o estudo de fenomenos transit6rios 

em tempo real, particularmente o golpe de ariete e as oscilav5es em chamine de 
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equilibrio, tudo isso com auxilio de registradores e transdutores de pressao. 0 ultimo 

circuito e urn modelo de uma Micro Central Hidreletrica para agricultura que utiliza 

como unidade geradora basica uma turbina Micheii-Banki desenvolvida pelo LHDC. 

0 LHEP foi projetado para atender testes e pesquisas desenvolvidas em todos os 

tipos de turbinas e componentes hidraulicos usados em PCHs dentro do campo 

especificado, que abrange vazoes desde alguns litros por segundo ate val ores de 400 II s, 

com quedas desde alguns metros ate 60 metros de coluna de agua. A figura 3.30 ilustra o 

campo de utilizac;:ao do laborat6rio de engenharia do produto. 

Figura 3.30 - Campo de utiliza~ao do LHEP 

Fonte: Catalogo do LHPCH 
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0 circuito para ensaios do LHEP e composto basicamente por dois grupos eletro­

bomba, urn de 220 KW e outrode 37 KW, com rotayao variitvel atraves de acoplamento 

hidrocinetico. 0 sistema de alta pressao e formado por encanamento de aye inoxiditvel 

de 300 rnrn de diiimetro, contendo em serie medidor de vazao do tipo venturi, e outro, a 

Helice, que alimenta urn tanque cilindrico de ayo de 2 m de diametro. Possui tambem 

plataforma de ensaio com mesas para instalayao da turbina modelo, de ayao ou de 

reayao, onde estao instalados o mancal hidrostittico, para determinayiio das perdas 

mecanicas e do ernpuxo axial do modelo, e o freio eletrico para determinayiio de 

potencias no eixo ate 80 KW. Existe ainda urn circuito para calibrayao dos medidores de 

vaziio atraves de urn sistema de alta pressao ja descrito. A calibrayao dos medidores de 

vaziio tern sua origem na calibragem do tanque volumetrico cilindrico de 2, 70 m de 

diiimetro por 5,50 m de altura, contendo sistema 6tico para medir o nivel no seu interior 

com precisiio de 0,1 mm, que permite calibni-lo com erro de± 0,01% para seu maior 

volume (28 m/\3). A figura 3.31 ilustra o Laborat6rio Hidromeciinico de Engenharia do 

Produto - LHEP. 



Figura 3.31 - Laborat6rio Hidromecanico 
de Engenharia do Prodnto - LHEP 

Fonte: Catalogo do LHPCH 
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5. ANALISE DIMENSIONAL E SEMELHAN<;:A MECANICA 

A Amilise Dimensional e a Semelhanva em maquinas hidraulicas podem ser 

utilizadas para analisar e interpretar dados obtidos experimentalmente buscando-se o 

maximo de informav5es com o minimo de experiencias. Os pariimetros adimensionais 

obtidos podem ser utilizados para correlacionar dados resultando em urn menor numero 

possivel de graficos. As leis de escala conhecidas permitem prever o comportamento do 

prot6tipo a partir de mediv5es do modelo e sao revistos neste capitulo os conceitos 

basi cos da analise dimensional e da teoria dos modelos em maquinas hidraulicas. 

Segundo Norrie (1963), as grandezas quanto ao comportamento das maquinas 

hidraulicas podem ser especificadas em quantias dimensionais conhecidas como 

unidades. Estas representam uma variavel fisica, sendo que outras grandezas da mesma 

variavel podem ser escritas com a mesma unidade. Como exemplo, o diametro do rotor 

de uma maquina hidraulica e uma variavel fisica e pode ter como unidade de medida o 

metro e sua grandeza uma dada quantia de metros. 

A maquina hidraulica, tomada como sendo urn sistema fisico, tera urn numero 

minimo de unidades denominadas fundamentals, que sao independentes, e delas derivam 

outras unidades ditas unidades derivadas. Unidades do mesmo tipo possuem uma mesma 

dimensao. Como outro exemplo, pode-se considerar os diametros de dois rotores, urn 

pode ser dado em metros, e o outro em polegadas; as unidades sao diferentes, mas 

possuem a mesma dimensao, que neste caso eo comprimento. 

Adotando o sistema MKS cujas medidas fundamentais sao o metro, o 

quilograma e o segundo, tem-se urn sistema fisico do tipo LMT. As unidades 
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fundamentais e suas derivadas mais importantes em rela'<iio a maquinas hidraulicas sao 

apresentadas na tabela 5 .1. 

Tabela 5.1 - Unidades fundamentais e suas derivadas 

Quantidade 

Fundamental 

Massa 
Comprimento 

Tempo 

Derivadas 

Diametro do Rotor 
Outras Dimensoes 

Area 
Volume 

Velocidade 

Rota9iio 
Acelera'<iio 

Forva 
Vaziio 

Massa especifica 

Peso Especifico 

Viscosidade 

Viscosidade Cinematica 

Pres sao 
Energia 

Carga 
Potencia 

Simbolo 

m 

I 

t 

D 
a, b, c, ... 

A 
v 
v 

n 

a 
F 

Q 
p 

y 

!.1 
v 
p 

E 

H 

N 

5.1 Analise Dimensional e Teoria dos Modelos 

Dimensao 

M 

L 

T 

L 
L 
Lz 
L3 

Lr1 

yl 

Lr
2 

~viLY
2 

er
1 

ML-3 

.r-.1L·2r2 
ML-lyl 

Lzrl 

ML·lrz 
MLzrz 

Lzrz 
ML2r3 

Unidade 

Kg 

M 

s 

M 
M 
mz 

m3 

rnls 
rad/s 
rnls2 

kc m'"'2 .o·l JJ.., 

m3/s 

kg/rn
3 

kg/m2.s
2 

kg/m.s 

m2/s 
k I 2 g~m.s 

kg.m% 
mz!sz 

kg.m2/s
3 

Conbecidas as variaveis relacionadas a urn fenomeno fisico, e possivel selecionar 

destas urn subconjunto tal que alguma variavel dependera das grandezas das variaveis 

restantes. Utilizando a analise dimensional para arranjar estas variaveis ern grupos, 
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denotados por 7r1 , 7r2 , 1r3 ••• , estes grupos apresentam uma rela<;ao funcional como a 

equa<;iio 5.1 

(5.1) 

Existem metodos que agrupam as variaveis em 1r termos. Sao baseados no 

Principio da Homogeneidade Dimensional, devendo uma equa<;iio, ao expressar rela<;oes 

fisicas entre quantidades, ser dimensionalmente homogenea, ou seja, as dimensoes de 

ambos os !ados da equayao devem ser as mesmas. 

A rela~tiio entre modelo e prot6tipo pode ser obtida atraves da analise 

dimensional. Para urn dado fen6meno a ser estudado, urn subconjunto de variaveis 

independentes e selecionado, sendo entao agrupadas pela analise dimensional em 

dimensionais 1r que devem satisfazer a rela~tiio 

Esta rela<;iio e independente dos val ores das variaveis ( dimensoes das mitquinas) e assim 

independe do tamanho do fen6meno. Portanto, pode ser estabelecida uma rela<;iio entre 

modelo e prototipo. 

5.2 Maquinas Hidraulicas 

As quantias fisicas e suas dimensoes que influem no fen6meno fisico no caso da 

maquina hidraulica, foram apresentados na tabela 5 .1. A troca de energia por unidade de 

massa, E, e dependente das variaveis independentes Q, D, n, N , p , e f..l , assim 

E = J;(Q,D,n,N,f.i,p) (5.2) 

ou 

fz(E,Q,D,n,N,f..l) = 0 (5.3) 
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Aplicando a analise dimensional its variaveis da equa.yao (5.3) estas sao 

novamente arranjadas formando grupos adimensionais, onde, substituindo E por H, 

tem-se: 

(54) 

ou ainda: 

~ 
2 
= J.( Q' , .... ,pD'n) 

n·D nD· f.J 
(5.5) 

De maneira semelhante, considerando as variaveis independentes nas quais N e TJ 

dependem, mostra-se que: 

N 

pn'D' 

TJ =f.( Q, , ~ 3 , ... ,PD2n) 
nD, pD n f.J 

(5.6) 

(5.7) 

Para urn conjunto de maquinas semelhantes alguns grupos adimensionais sao 

constantes. Considerando liquidos com baixa viscosidade como a agua, a dependencia 

do rendimento com o termo viscoso que e dada pelo termo 

pD2n 

f.J 

e muito pequena. Sob estas condi.yoes, obtem-se tres grupos adimensionais: 

(5.8) 

(5.9) 

(5. 10) 
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conhecidos como coeficientes de carga, vazao e potencia, respectivamente. Deve-se 

notar que foi desprezado o efeito do atrito mecanico. 

5.2.1 Curvas Caracteristicas Adimensionais 

Considerando as variaveis independentes, das quais o rendimento Tf depende, as 

equa\X)es do C H, C N, e Tf = J(CQ) expressam matematicamente o fato que se C H for 

plotado contra CQ, uma imica curva sera resultante. 0 mesmo com CN e CQ, e com 1J e 

Com as curvas adimensionais e representado o comportamento de urn conjunto 

de maquinas geometricamente semelhantes, podendo estas serem obtidas atraves de 

testes com a maquina operando com uma rota~o constante. 

5.2.2 Coeficientes Alternativos das Caracteristicas da Maquina 

Hidraulica 

A representa~o de dados quanto ao comportamento de maquinas hidraulicas 

pode ser feita na forma de parametros adimensionalizados como os ja vistos CQ, CH, e 

Cw. Parametros altemativos podem ser utilizados, e estao relacionados com C0 , CH, e 
' -

CN . Dois coeficientes muito utilizados sao o de vazao e o de carga. 

Para maquinas de fluxo radial urn coeficiente de vazao altemativo comum e dado 

por: 

¢= Q 
7C D2U 
4 2 

Ja os coeficientes de carga mais comuns sao: 

(5.11) 



e a forma 

2gH 
If/, = u2 

2 

K- U, 
"- ~2gH 
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(5.12) 

(5.13) 

Rela~iies entre estes coeficientes de vazao e carga existem de forma semelhante, como 

visto nos anteriores. Em geral, para urn grupo de maquinas geometricamente 

semelhantes, If/ = J(r/>). As vantagens de se plotar os adimensionais If/ contra ¢> sao as 

mesmas de C8 contra CQ. 

5.2.3 Considera~oes Sobre Semelhan~a 

• An:ilise Dimensional e Semelban~a 

A teoria da analise dimensional permite concluir que urn modelo so 

representara urn prototipo se, dos grupos adimensionais obtidos de uma analise 

dimensional, todos, menos urn, forem o mesmo no modelo e no prototipo. 0 modelo e o 

prototipo sao ditos, entao, completamente semelhantes. A isto muitas vezes chamamos 

de opera~o sob condi~oes semelhantes. 

• Semelban~a em Maquinas de Fluxo 

Da equa~o ( 5 .5) despreza-se os efeitos da viscosidade e, aplicando a 

conclusiio citada no paragrafo anterior, a semelhan~ completa entre modelos e 

prototipos em maquinas hidraulicas requer que o coeficiente de vazao CQ seja o mesmo, 

e que a semelhan~a geometrica esteja presente. Consequentemente C 
8 

, C N , e 17 serao 

osmesmos. 
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Alternativamente na equayao (5.5) e visto que a semelhanc;:a completa pode ser 

obtida pela semelhanc;:a geometrica e valores iguais de eH, quando como uma 

conseqiiencia, os valores de eQ, eN, e 77 forem respectivamente os mesmos. A 

semelhanc;:a completa pode tambem ser obtida pela semelhanc;:a geometrica e valores 

iguais de eN ou TJ . Como uma conseqiiencia, os valores dos parametros restantes serao 

respectivamente os mesmos para modelos e prototipos. 

sen do 

• Efeito do Niimero de Reynolds 

0 numero de Reynolds para maquinas hidraulicas pode ser definido como 

Re = p x mD x D 

f../. 
(5.14) 

A constante rc e usualmente retirada e o numero de Reynolds fica definido como 

(5 15) 

urn grupo adimensional que envolve viscosidade, obtido atraves da analise dimensional. 

Uma das condic;:oes para a semelhanc;:a completa e a que o Numero de Reynolds 

seja o mesmo no modelo e no prototipo. Na pratica, com baixos numeros de Reynolds 

(como ocorre com oleo ou liquido semelhantes) as leis de semelhanc;:a aplicadas ao 

modelo sao de limitada precisao, ate mesmo quando o numero de Reynolds e mantido 

constante entre modelo e prototipo. Isto e devido a erros de fabricac;:ao, diferenc;:as na 

rugosidade relativa, nas folgas e diferenc;:as no perfil de velocidade na entrada, fazendo 

com que ocorra a transic;:ao do fluxo laminar para o turbulento em pontos diferentes no 

modelo e no prototipo. Neste caso, as leis de semelhanc;:a modificadas com base em 

dados experimentais devem ser utilizadas. 

Com altos numeros de Reynolds (os quais ocorrem com a agua eo ar), as leis de 

semelhanc;:a aplicadas ao modelo apresentam uma boa precisao, ate mesmo quando o 

numero de Reynolds nao e mantido constante entre modelo e prototipo, contanto que o 
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numero de Reynolds do prot6tipo seja mantido em urn intervalo superior ao do modelo. 

Isto e, provavelmente devido ao fluxo ser completamente turbulento, regime no qual tern 

sido encontrado experimentalmente que os efeitos dependentes do numero de Reynolds 

nao variam muito com a mudan<;a do mesmo acima de urn certo valor. A precisao tende 

a melhorar com numero de Reynolds do modelo aproximando-se ao do prot6tipo. 

• Efeito da Rugosidade 

Normalmente nao e possivel executar urn modelo geometricamente 

semelhante a urn prot6tipo. As principais diferen<;as ocorrem nas folgas e na rugosidade. 

A aplica<;iio das leis de semelhan<;a em urn modelo resultara em uma ligeira diferen<;a 

dos resultados de testes realizados em prot6tipos. Equa<;oes tern sido desenvolvidas para 

dar uma melhor precisao sob estas condi<;Oes. 

• Efeito do Atrito Meciinico 

Na analise dimensional feita anteriormente, os efeitos do atrito mecanico 

foram desprezados. Esta omissao nao afeta a rela<;ao de semelhan<;a de carga e de vazao, 

desde que o fenomeno esteja baseado somente no fluido, mas isto afeta as rela<;oes de 

semelhan<;a entre potencia e vazao e entre rendimento e vazao. Na pratica, os efeitos do 

atrito meciinico sao muito pequenos, e os erros resultantes do uso da potencia do eixo e o 

rendimento baseado nas rela<;oes de semelhan<;a sao correspondentemente pequenos. 

5.2.4 Rota~ao Especifica, Forma da Miiquina e Rendimento 

Tomando CH = cte, Cg = cte, e Tf = cte, e considerando duas maquinas 

geometricamente semelhantes, operando sob condi<;oes semelhantes, pode-se estabelecer 

a seguinte rela<;ao: 
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(5.16) 

denominada rotayao especifica. 

Uma vez que as condiyoes de semelhanya sao aquelas para o ponto de maior 

rendimento, ent1io K, e chamado de rotayao especifica adimensional, e sera a mesma 

para ambas as maquinas. 

A rotayiio especifica e adimensional se urn sistema de unidades for utilizado. Se 

nao for utilizado, o valor numerico da rotayao especifica dependera do conjunto de 

unidades utilizado. A rotayao especifica sera ainda urn adimensional a menos que as 

unidades usadas, cujas dimensCies nao sejam aquelas de energia por unidade de massa 

para H . Infelizmente, tal substituiyao, muitas vezes, e levada a utilizar energia por 

unidade de peso, onde H e dado em metros e o resultado da rotayao especifica nao e urn 

adimensionaL 

0 simbolo ns e usado para a rotayao especifica dimensional. 0 valor numerico 

de ns e igual ao valor de K, multiplicado por uma constante numerica cujo valor 

depende das unidades utilizadas no calculo de ns . A tabela 5.2 da a relayao entre os 

val ores numericos da rotayao especifica ns para varies con juntos de unidades. 

Se o argumento acima para duas maquinas semelhantes for estendido para o caso 

geral, e claro que todas as maquinas geometricamente semelhantes terao o mesmo valor 

da rotayao especifica. 

Para qualquer maquina, Q e H sao tornadas no ponto de maximo rendimento 

para uma dada rotayao n . A rota9ao nao importa. Assim, os pontos de maximo 

rendimento correspondentes sao pontos semelhantes, tendo consequentemente o mesmo 

valor de CQ e CH e assim a mesma rota91io especifica. 
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Tabela 5.2 - Fatores de conversao para rota~;ao especifica em fun~;ao da vazao 

1 

nQz 
Fator de Conversao para Rota~;iio Especifica em Bombas Kn - -

3
-

Variaveis Unidades 

n revJmin revJmin I revJmin revJmin rev./min rev./min 

Q gall min ft
3/s I U.S.gallmin lis m3/s mJ!h 

H Ft ft M m m I ft 

1,0 0,0517 1,096 0,671 0,0212 1,273 

19,34 1,0 21,19 12,98 0,410 24,63 

Fa tor 0,913 0,0472 
I 

1,0 0,612 0,0194 1,162 

1,490 0,0771 I 1,633 1,0 I 0,0316 I 1,898 

I I 

I 
47,13 2,437 51,64 31,62 

I 
1,0 60,0 

0,786 0,0406 0,861 0,527 0,0167 1,0 

Fonte: Norrie (1963) 

A rota<;:iio especifica e independente do tamanho fisico e da velocidade de 

rotayao, sendo dependente somente da forma. Assim, maquinas da mesma forma tern a 

mesma rota<;:iio especifica. Porem, duas maquinas de mesma rotayao especifica nao teriio 

necessariamente a mesma forma. Isto pode ser demonstrado considerando somente 

opera9(ies no ponto de maior rendimento e supondo que a influencia da viscosidade seja 

pequena para liquidos de baixa viscosidade. Assim demonstra-se que a rotayao 

especifica tern urn mesmo valor para maquinas geometricamente semelhantes, onde sao 

mantidas as suas formas. Para uma dada rotayao especifica, em geral, muitas formas 

geometricas podem satisfazer a equa<;:iio da rota<;:iio especifica, onde cada uma tern seu 

proprio valor de rendimento. 
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Na pnitica, a rotayiio especifica e urn numero relacionado somente com a forma 

da maquina; para turbinas, a rotayiio especifica usada e obtida pela eliminayiiO do 

diiimetro das relayoes CH e eN' assim 

(5.17) 

e o valor para a condiyao de maximo rendimento, no qual p e uma constante que 

normalmente e levada ao !ado esquerdo da equayao e absorvida pela rotayao especifica, 

o que a torna dimensionaL Utilizando urn sistema de unidades tem-se: 

1 

nN 2 

ns,N =-,- (5.18) 

A relayao entre os valores numericos de ns.N para varios conjuntos de unidades 

sao dados na tabela 5.3. Embora as dimensoes de n 8 e ns.N nao sejam as de rotayao, e 

habitual adicionar-se RPM ap6s o valor numenco da rotayiio especifica. A raziio para 

isto esta no desenvolvimento hist6rico do conceito de rotayao especifica. Originalmente, 

no campo das turbinas hidraulicas, a rotayao especifica era definida como a velocidade 

de rotayiio na qual uma maquina imaginaria geometricamente semelhante iria rotacionar 

caso sua carga e potencia fossem unitarias. 

Conforme Nekrasov (1966), com as formulas de semelhan9a pode-se 

desenvolver a equayao da rotayao especifica, urn uti! fator pratico para calcular e projetar 

bombas centrifugas, que e comumente conhecido como rotayao especifica. Sendo a 

equayao 

elevando a urn teryo e depois ao quadrado chega-se em 
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resolvendo para I e elevando a quatro ten;:os chega-se a 

Expressao que e vaJida para qualquer numero de bombas homologas que operem sob 

condiy5es semelhantes. 

Tabela 5.3 - Fatores de conversao para rota~ao especifica em fun~ao da potencia 

I I 

Fator de Conversao para Rota~ao Especifica em Bombas 
nN2 

• nN2 

k = -- ou k ' = --;--,-s 5 1 5 

H• pzH• 

Variaveis Unidades 

n (*) revJs revJmin revJmin 

N ft lbf/s H.P. cv 

H ft lbf/slug Ft M 

p sluglft2 
slug/ft2 sluglfi" 

1,0 197,5p112 878p112 

Fator 0,00506p"1
!
2 1,0 4,44 

0,00114p-1!2 0,225 1,0 

Fonte: Norrie. 1963 
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Supondo que entre estas bombas hom6logas exista uma bomba standard com 

uma carga H, =1m, e uma potencia N, = 1HP, com r = 1000 k~ e usando a equayao 
m 

da potencia determina-se a capacidade da bomba standard 

0 = 75-N, = 75-1 =0_075 m
3 

_, H, -r 1-10oo s 

Agora relacionando-se os parametres Q,, H,, n,, da bomba standard com os 

parametres correspondentes Q, H, n, de qualquer outra bomba hom6loga sob condivoes 

operacionais semelhantes, tem-se: 

n, -.JQ: n )Q 
3 3 

onde substituindo os valores de Q,, e H,, nos podemos determinar a rotayao especifica de 

uma bomba padrao 

1 n-~ n-~ 
n,= = . =3.65 . 

vv.vr~ H~ H~ 

que e a expressao 

n-~ 
n, = 3.65 

3 
(5.19) 

-
H• 

denominada rotaviio especifica. 

Embora essas definivoes sejam raramente usadas hoje, a rotaviio especifica e 

ainda expressa em RPM . 
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Muitas vezes os termos CH e CQ , como visto anteriormente, aparecem na 

literatura substituidos por If/ e rjJ . A rotayiio especifica pode tambem ser expressa em 

termos de If/ e rjJ, e a forma resultante da equayii.o dependeni das formas escolhidas para 

o coeficiente. 

Desde que a rotayao especifica dependa somente da forma, ela e urn pariimetro 

conveniente para indicar o tipo de bomba ou turbina a ser utilizado em urn sistema 

hidniulico e tambem como base de comparayao entre familias de turbinas e familias de 

bombas. Sendo o rendimento fun9iio da forma, a rota9iio especifica pode ser 

correlacionada com o rendimento. 

Para cada familia de bombas existe urn certo intervalo de rotayiio especifica 

caracterizando o tipo de rotor. 0 intervalo de rotayiio especifica de 600 a 1200 

caracteriza turbinas-bombas, que apresentam altas cargas e baixas vazoes; de 1200 a 

10.000 caracteriza as bombas de fluxo misto, tendo valores medios de cargas e vazoes; e 

o intervalo de 10.000 a 15.000 para bombas de fluxo axial, que apresentam baixas 

quedas e altas vazoes. Deve-se notar que cada tipo de bomba cobre urn intervalo 

particular de rota9iio especifica com urn rendimento maior que outra em algum ponto. 

As curvas mostram a tendencia no aumento do rendimento com o aumento das 

vazoes e uma marcante queda do rendimento para baixas vazoes. Isto e devido a perdas 

volumetricas atraves das folgas entre rotor e involucro, sendo relativamente menor com 

o aumento do tamanho da bomba, como e ilustrado no gnifico da figura (5.1). 



m 
e 
n 
t 

Figura 5.1 - Rendimento global da bomba 

em fun~iio da rota~iio especifica 

Fonte: Lazarkiewicz (1965) 
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Segundo Nekrasov ( 1966), diferentes rotores com diferentes rotay5es especificas 

apresentam diferentes rendimentos. 0 grau de influencia das varia¢es dos rotores sao 

diferentes para o rendimento hidniulico, volumetrico e mecanico. 

Atraves de experimentos mostrou-se que o rendimento hidraulico varia muito 

pouco com a rota~iio especifica e e muito mais dependente da rugosidade e do tamanho 

da bomba. Ja os rendimentos volumetrico e meciinico sao substancialmente afetados 

quando a rota~iio especifica se aproxima do seu limite mais baixo. Com a rota~o 

especifica decrescendo, uma relativa perda de energia devido ao atrito com o rotor 
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aumenta notadamente, resultando em uma reduyao no rendimento mecanico da bomba. 

0 fluxo interne atraves dos espayos tambem aumenta, e relativamente aumentam as 

perdas por vazamento e o rendimento volumetrico cai. 

Os gnificos que relacionam o rendimento com a rotayao especifica podem ser 

utilizados para determinar a rotayao especifica minima permissive! e tambem para 

facilitar a estimativa do rendimento para diferentes valores da rotayao especifica. A 

figura 5.2 representa o grafico que expressa a relaviio entre o rendimento volumetrico 

( ~ J e a rotayao especifica (n,) 

4 60 

0 50 
20 

Fig. 5.2 - Rendimento volumetrico 

em fun~lio da rota~ao especifica 
Fonte: Nekrasov (1966) 
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A relativa perda de potencia devido ao atrito entre o fluido e o rotor aumenta com 

a rotaviio especifica diminuindo. A figura 5.3 representa o gril.fico que relaciona a perda 

de potencia relativa com a rotaviio especifica. 

Fig. 5.3 - Rendimento mecinico 

em fun~ao da rota~iio especifica 

Fonte: Nekrasov (1966) 

As perdas de potencia ocasionadas pelo atrito intemo dos rolamentos (perdas 

mecanicas) podem ser estimadas em 5%. A potencia total no eixo da bomba pode ser 

dada pela soma da perda de potencia devido ao atrito entre rotor e o fluido, mais a perda 

de potencia devido ao atrito intemo dos rolamentos, mais a potencia hidrimlica, como 

mostra a equaviio 
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(5.20) 

Segundo Cherkassky, V. M. (1980), as perdas volumetricas na bomba centrifuga 

sao devidas ao refluxo existente entre o rotor e a carcaya da bomba. Devido as relay(jes 

freqiientemente encontradas em projetos, a seguinte expressao e utilizada para estimar o 

rendimento volumetrico 

I 
Tf =--~ 

v l+an o.66 
s 

(5.21) 

onde o coeficiente a dependente da relayao entre o diiimetro de entrada e saida e de 

aproximadamente 0,68. Bombas modemas com rotores fabricados com alta tecnologia 

apresentam urn rendimento volumetrico em tomo de 0,96 a 0,98. Para bombas pequenas 

e medias o rendimento volumetrico fica na ordem de 0,85 a 0,95. 

As perdas hidraulicas em bombas centrifugas sao devidas ao atrito hidniulico, 

impactos e formayao de v6rtice na passagem do fluxo. Expansoes, cortes e constric;oes 

impedem o rendimento elevado da bomba. Para bombas modemas com qualidade na 

fabricac;ao de suas aletas, o rendimento hidraulico pode ser determinado pela seguinte 

formula: 

Tfh = 1- 0,42 
QogD1a41 - 0,172 f 

(5.22) 

onde estatisticamente 

(5.23) 

Para bombas modemas com bons processos de fabricac;ao o rendimento hidritulico fica 

no intervalo de 0,85 a 0,96%. Pequenas bombas com superficies intemas inadequadas 

apresentam urn rendimento hidraulico de 0,8 a 0,85%. 
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As perdas mecanicas ocasionadas pelos atritos com selos e rolamentos ficam em 

tomo de 0,92 a 0,96%; o rendimento bruto para bombas com urn born padrao de 

qualidade fica em tomo de 0, 75 a 0,90"/o, ou muitas vezes em 0,92%. 

5.2.5 Leis de Semelhan~a em Turbinas 

De acordo com Krivchenko (1986), turbinas de urn mesmo tipo tern o liquido escoando 

de forma semelhante. Duas turbinas do mesmo tipo com tamanhos diferentes sob as 

condivoes de: 

• Angulos correspondentes iguais nas duas maquinas 

• Relayoes das dimens5es correspondentes constantes 

operam de maneira semelhante se a geometria dos triangulos de velocidade nos pontos 

hom6logos na passagem do liquido apresentam semelhan~; isto implica em dizer que 

todas as velocidades correspondentes devem ser semelhantes, que todos os angulos 

correspondentes devem ser equivalentes e que a razao de velocidade em todos os pontos 

correspondentes devem ser constantes. 

F azendo uso das relayoes geometricas e cinematicas, e preservando as condiyoes 

de operayao, obtem-se a igualdade 

(5.24) 

A partir do uso da equayao da energ1a chega-se a relav5es que permitem 

determinar o funcionamento de turbinas sob quedas diferentes, considerando o 

rendimento hidraulico. Com o auxilio da equayao de Euler e das Leis de semelhanya, 

chega-se a uma expressiio que permite calcular as relav5es de velocidade 
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- -- I-?!-- -~ _ Dz /H,f!h' 
n2 D,"VH2 Th2 

(5.25) 

com a equayao (5.24) e a (5.25) obtem-se a relavao de vazao 

(5.26) 

com ( 5 .26) determina-se a relayao de potencia 



6. EFEITO ESCALA 

Os testes em bombas sao executados no proprio prototipo ou em modelos em 

escala reduzida, tendo muitas vezes por objetivo a caracterizavao das propriedades 

hidrodinamicas da maquina hidraulica. Nao raro, estes testes sao utilizados para uma 

analise quanto as modificayoes construtivas ou para a verificayao das garantias 

asseguradas em contratos. 

A utilizavao nos testes de modelos em escala reduzida culmina em uma reduvao 

de custo e tempo, alem de muitas vezes, tornar possivel a caracterizayiio de uma 

maquina hidraulica ja instalada, porem de maneira inadequada, para a realizavao de 

ensaios de campo. 

Segundo Hutton e Fay (1974), normalmente os testes para o estudo do efeito 

escala em maquinas hidraulicas sao feitos em dois passos. Primeiro os valores de Q, H , 

P , TT. , Tfv e Tf do modelo sao determinados, em seguida os do prototipo, utilizando-se 

relay5es obtidas atraves das dimensoes lineares de ambas as bombas e tambem da 

semelhanva dos triiingulos de velocidade na saida das bombas. Estas relayoes sao 

provenientes da semelhanya mecanica, onde assume-se que o rendimento hidraulico, 

volumetrico e meciinico do prototipo sao iguais ao do modelo. Utilizando-se a notavao 

para prototipo (p) e modelo (m), as equac;oes sao dadas por 

( n V D '\
3 

0 = 0 I _E_)l-p) 
-P -ml D 

\nm m 

(6.1) 



93 

(6.2) 

(6.3) 

Estas relayoes fomecem uma primeira aproximayao para urn deterrninado ponte de 

trabalho do prototipo. 0 efeito escala no rendimento e desconsiderado neste passe, e em 

uma primeira aproximayao toma-se 

(64) 

0 segundo passe e o acrescimo do efeito escala no rendimento atraves de uma 

formula, onde A17 e o valor a ser acrescentado, resultando em uma segunda 

aproximayao para o rendimento do prototipo, dado por 

(6.5) 

No anexo A sao enfutizadas as condiyoes de escoamento no modele, 

hidraulicamente liso ou rugose; sao apresentadas formulayoes e comentarios sobre 

algumas destas formulas para a determinayao do efeito escala em bombas e turbinas. 

6.1 Equa\iio Geral do Rendimento 

De acordo com Lazarkiewicz (1965), o coeficiente de resistencia para o 

escoamento em condutos retos de seyiio transversal constante pode ser definido pela 

equayao 
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f = CRaEb (66) 

onde o mimero de Reynolds e dado pela equa<;:iio 

(6.7) 

0 indice a na equa<;:iio 6.6 e negativo e 0 coeficiente da rugosidade relativa e dado pela 

rela<;:iio 

e 
E=­

D 

A equa<;:iio 6.6 pode ser escrita na seguinte forma 

(6.8) 

(6.9) 

Com uma aproxima<;:iio grosseira, a bomba pode ser comparada com urn conduto 

reto de se<;:iio constante e pode ser assumido que o coeficiente de resistencia seja 

proporcional its perdas hidritulicas que ocorrem durante o escoamento atraves da bomba. 

jocM (6.10) 

A perda de carga na bomba pode ser estimada pela expressiio 

(6.11) 

inserindo este valor na equa<;:iio (6.9) tem-se 

(6.12) 
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escrevendo novamente a equa9iio (6.12) obtem-se a rela9iio 

(6.13) 

que resulta na equa91io 

(6.14) 

A equa91io geral (6.14) define a rela91io entre o rendimento hidniulico de urn modelo e 

urn prototipo. 0 indice a e determinado experimentalmente em uma mesma bomba, 

variando-se somente a rotay1io no eixo. Desta forma a resistencia por atrito do liquido 

constitui somente uma parte das perdas no escoamento, e os valores destes indices siio 

muitas vezes menores que a = 0.25, como acontece na formula de Blasius. 

Experimentalmente tern sido encontrado que a "' 0.1 . 

0 expoente I! depende da rugosidade interna das paredes do involucra e da 

superficie das aletas no modelo e no prototipo. Se pudesse ser atingido o mesmo valor 

da rugosidade relativa E P =Em, em ambas bombas, o indice I! seria zero; na pratica o 

indice e tornado como sendo fJ"' 0.05. Com uma aproxima91io grosseira pode-se tomar 

a equa91io (6.14) para a determina91io do rendimento da bomba, entiio 

(6.15) 
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6.2 Influencia do Niimero de Reynolds 

De acordo com Lazarkiewicz (1965), a semelhanr;a geometrica em modelos e 

prototipos quanto a carcar;a, rotor e aletas pode ser obtida sem grandes dificuldades, 

porem nao ocorrendo em relar;ao a rugosidade relativa e as folgas existentes entre rotor e 

elementos estacionitrios da bomba, que influem no ponto de transir;ao do escoamento 

laminar para turbulento. 

Embora exista a facilidade de se formular as condir;oes de semelhanya 

cinematica, e impossivel a verificar;ao quanto a sua ocorrencia devido a dificuldades de 

se medir as distribuir;oes de velocidade no rotor. A condir;ao que o numero de Reynolds 

deve ter urn mesmo valor em pontos correspondentes nos campos de velocidade no 

modelo e no prototipo e de natureza puramente abstrata, sendo que na pratica o numero 

de Reynolds e adotado como constante e igual no modelo e no prototipo. Se o numero de 

Reynolds e pequeno, a influencia do atrito e grande, a qual produz urn !eve declinio no 

rendimento hidraulico, mesmo quando e mantida a rotar;ao especifica para modelo e 

prototipo. 

0 numero de Reynolds caracteriza o estado de desenvolvimento do escoamento 

turbulento, onde seu valor e alterado de ser;ao para ser;ao no rotor, tendo urn valor na 

ser;ao de entrada e outro na ser;ao de saida. 0 criterio para comparar o escoamento 

atraves do rotor da bomba e tornado como sendo o valor do numero de Reynolds na 

seyao de saida do rotor, sendo definido pela equar;ao 

(6.16) 

0 valor da relayao entre o numero de Reynolds do modelo e do prototipo da 

bomba deve estar dentro do limite 

(6.17) 
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Com numeros de Reynolds elevados, como ocorre com a agua e o ar, as leis de 

semelhanya aplicadas apresentam uma boa precisao, ate mesmo quando o numero de 

Reynolds nao e mantido constante entre modelo e prot6tipo, contanto que o numero de 

Reynolds do prot6tipo seja mantido em urn intervalo superior ao do modelo. Isto e 

devido ao escoamento ser completamente turbulento, onde experimentalmente verifica­

se que os efeitos dependentes do numero de Reynolds nao variam muito com a mudanya 

do mesmo acima de urn certo valor. A precisao tende a melhorar com numero de 

Reynolds do modelo aproximando-se com o do prot6tipo. 

0 coeficiente de rendimento hidraulico 71• aumenta com o tamanho da bomba, 

tendendo a urn valor maximo devido a influencia da rugosidade relativa. A rugosidade 

relativa deterrnina a magnitude das perdas por atrito do liquido; tais perdas decrescem 

rapidamente com o aumento do tamanho da bomba, diminuindo assim a influencia da 

rugosidade das paredes. 

0 aumento no rendimento hidriiulico 71• para escoamentos semelhantes em urn 

prot6tipo e em urn modelo (RP = R.,) nao depende somente da relayao das dimensoes 

existentes nas duas bombas que sao comparadas, mas tambem de suas dimensoes. 

Assim, a equayao de transposiyao aplicada onde somente ocorrem as relayoes de 

Reynolds ( Rm ) e de diametros ( D m ) levam a resultados precisos quando utilizadas 
RP Dp 

dentro do pequeno intervalo no qual pesquisas experimentais foram feitas; por outro 

!ado, nao podem ser aplicadas a todos os tamanhos de bombas pertencentes a uma 

familia. 

Segundo Lazarkiewicz (1965), a deficiencia da formula (6.15) nao esta nos 

coeficientes a e 13, mas na analogia entre o escoamento em urn tubo estacionario reto de 

seyao transversal constante e o escoamento no interior de uma bomba. No tubo, o 

liquido escoa uniformemente, mas em uma bomba, a linha de fluxo entra no rotor sendo 

dividida em urn numero de pequenas linhas, escoando com urn movimento complexo na 

passagem pelas curvas do rotor. 
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6.3 Efeito Escala em Turbinas 

Segundo Arndt et al, (1984) as leis de semelhanya sao razoavelmente precisas 

para turbinas de grandes dimensoes, operando em condiyiies de nao cavita<;ao. Em 

particular, a rugosidade relativa e a rela<;ao entre folgas do rotor sao as mesmas se as leis 

de semelhan<;a sao aplicadas para a mesma maquina. Grandes diferen<;as no tamanho de 

duas maquinas geometricamente semelhantes, como entre modelo e prot6tipo, 

rugosidade e folga podem niio atender its escalas geometricas devido a limita<;5es de 

fabrica<;ao. Certas formulas tern sido desenvolvidas para relacionar dados de modelos e 

prot6tipos, onde todas elas apresentam uma forte dose de empirismo, como a de Moody. 

0 rendimento global e dado por T/mT/JJh, e mesmo se Tlh e T/v sao o mesmo no 

modelo e prot6tipo, T/m geralmente seria diferente por causa de diferen<;as em perdas de 

atrito como no caso de perdas mecanicas. Obviamente, se as perdas mecanicas siio 

pequenas, mudanyas no T/m tambem seriam pequenas. 

Com as rela<;oes basicas obtidas da teoria de Euler aplicada a turbinas de rea<;ao, 

constatou-se que devido a algumas simplifica<;oes, e requerido em calculos atuais o uso 

de coeficientes determinados experimentalmente, uma vez que particulas escoando em 

diferentes linhas de fluxo geralmente tern velocidades diferentes e, alem disso, as 

distancias radiais delas para o eixo de rota<;iio na entrada ou na saida do rotor tambem 

sao diferentes, devido its extremidades de entrada ou de saida das aletas nao serem 

paralelas ao eixo de turbina. Apesar destes problemas, a teoria de Euler e muitas vezes 

uti!, pois ela mostra a natureza da curva de rendimento de uma determinada maquina, e 

permite a identifica<;ao de cada fator· em separado que afeta o rendimento, mostrando 

como deve ser alterado o projeto de uma maquina a fim de se modificar as 

caracteristicas obtidas atraves de testes experimentais. T ambem esclarece a natureza das 

leis de semelhan<;a e possiveis efeitos de escala. 

Considerayiies semelhantes podem ser feitas em rela<;ao it teoria de impulso das 

rodas Pelton. Essencialmente, os mesmos resultados siio obtidos quanto a rela<;oes de 

semelhan<;a. Para rodas Pelton, porem, o rendimento e quase independente do tamanho e 
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a equayao de Moody, ou equavoes semelhantes nao se aplicam. A medida que o 

tamanho de uma roda Pelton aumenta, ha uma deteriora<;:iio na suavidade do jato antes de 

golpear as conchas, a qual invalida qualquer beneficia de reduyao de perdas por atrito. 

Alem disso, nao ha diferen<;:as nas perdas por vazamento. 

6.3.1 Base Te6rica do Rendimento Hidraulico 

Segundo Krivchenko, G. I. ( 1986), o coeficiente de perda total pode ser 

considerado como constituido de duas partes, uma referente its perdas Iocalizadas, e a 

outra em rela<;:iio it perda por atrito ao Iongo da superficie, dado pela equa<;:ao 

(6.18) 

Para estimar a varia<;:iio do coeficiente de atrito em relayao its perdas distribuidas 

considera-se uma placa plana submetida a urn escoamento, como mostra o grafico da 

figura A 1 no Anexo A. As for<;:as de resistencias causadas pelo atrito sao determinadas 

pela equa<;:iio 

(6.19) 

0 coeficiente de resistencia f depende da rugosidade relativa E, dada pela 

equayao 

I 
E=­

~ 

e do numero de Reynolds, dado pela equa<;:iio 

(6.20) 
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(6.21) 

A relavao existente entre o numero de Reynolds e o coeficiente de resistencia 

para o caso de urna placa plana retangular de largura B, comprimento I e mostrado no 

gritfico representado pela figura AI no Anexo A. 

Pode ser observado no grirlico que no caso de uma superficie lisa, o coeficiente 

de atrito f decresce com o aumento no numero de Reynolds. De acordo com a formula 

de von Karman, para urna placa submetida a urn escoamento turbulento, o valor do 

coeficiente de atrito pode ser determinado pela equavao 

(622) 

Os valores apresentados no grirlico tomam possivel assumir que, a resistencia 

causada pela mudanya do atrito em turbinas e aproximadamente a mesma como a 

encontrada para superficies lisas. 

Considerando que as perdas por atrito sao proporcionais ao fator de atrito, pode­

se escrever uma relayao entre modelo e prototipo 

(6.23) 

tambem das condiv6es de semelhanya obtem-se 

(6.24) 

consequentemente 
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(6.25) 

que em vista da equa~o 6.22 

(6.26) 

Tomando perdas por atr1to como sendo uma parte da perda hidniulica total, as 

perdas relativas serao as seguintes: 

a) Perdas por formayao de vortices 

(6.27) 

b) Perdas por atrito 

(6.28) 

Agora referindo-se as perdas hidniulicas no prototipo da turbina: estas perdas sao 

tambem tomadas como sendo superiores as perdas Iocalizadas e de atrito. 

(6.29) 
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Para o prot6tipo de uma turbina, as perdas 1ocalizadas relativas sao iguais as do 

modelo, enquanto que as perdas por atrito silo representadas pela formula 6.27, 

consequentemente: 

( )0.2 
1-77. = (1-.s)(l-77hm\ ~: (630) 

Partindo da equa9ao 6.21 e a das equayoes de semelhanva pode-se apresentar a 

seguinte relavao: 

( 6.31) 

Quando os coeficientes de viscosidade cinematica do modelo e do prot6tipo sao 

os mesmos (mesma temperatura), a equavao para a conversao do rendimento hidraulico 

do modelo para o prot6tipo adquire a seguinte forma: 

(6.32) 



7. TEORIA DOS ERROS 

De acordo com Coleman e Steele, (I 989), metodos sofisticados para soluyiio 

analitica amparados pelo crescente conhecimento das tecnicas de soluyoes numericas 

sao utilizados em pesquisas. Mesmo assim ainda ha a necessidade de trabalhos 

experimentais que nao se limitam a tomada de dados, sendo muitas vezes necessarias 

informayoes experimentais em uma ou mais fases da pesquisa, a fim de se obter 

soluyoes, mesmo quando aproximayoes analiticas sao utilizadas. A figura 7.1 ilustra os 

passos a fim de se determinar a soluyao para urn problema fisico. 

Mundo Real 

Idealizayiio Suposiyiio 

Modelo Matematico 

Propriedades 
Fisicas ------i~-t<l-------

Equayoes 
Auxiliares 

Soluyao 

Figura 7.1 - Aproxima~iio analitica 

para a solu~iio de urn problema. 

Fonte: Coleman e Steele (1989) 
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As teorias uti1izadas para a so1u<yao de problemas sao testadas atraves de 

experimentos e sao aceitas somente de modo que elas sejam consistentes em relayao aos 

fatos observados. Em muitos sistemas e pesquisas de interesse em engenharia, a 

geometria, as condiy()es de contomo e fenomenos fisicos sao tao complexas que estao 

alem da capacidade tecnica presente para formular satisfatoriamente modelos analiticos, 

numericos ou aproximayoes. 

A anitlise da incerteza em medidas experimentais e resultados e uma ferramenta 

poderosa, particularmente quando e usada no planejamento e projeto de experiencias. 

Existem casos reais, nos quais todas as medidas em uma experiencia foram feitas com 

I% de incerteza, contudo a incerteza no resultado final do experimento foi maior que 

50%. A analise da incerteza, quando utilizada na fase de planejamento inicial de uma 

experiencia, pode identificar tais situayoes e salvar o experimentalista de urn resultado 

indesejilveL Com a ajuda de uma programayao experimental, as complexidades 

aparentes podem ser reduzidas freqiientemente, e as chances de se alcanyar urn born 

resultado aumentam_ 

Segundo o INMETRO (1998), a fim de que se possa avaliar a confiabilidade de 

resultados de medi<yao de uma grandeza fisica, e obrigat6rio fomecer alguma indicayao 

quantitativa da qualidade do resultado. Este ato possibilita que os resultados de medi9ao 

possam ser comparados entre eles mesmos ou com valores de referencia fomecidos em 

uma especifica<yao ou norma. Logo, urn procedimento deve ser adotado, a fim de que se 

possa avaliar e expressar a incerteza de uma mediyao. 

E amplamente reconhecido que, mesmo quando todos os erros conhecidos ou 

suspeitos tenham sido avaliados e suas correyoes adequadas aplicadas, ainda permaneya 

uma incerteza sobre quao correto eo resultado declarado. 

De acordo com Goldemberg (1968), as grandezas fisicas sao determinadas 

experimentalmente, por medidas ou combinayoes de medidas, e essas medidas tern uma 

incerteza intrinseca que vern das caracteristicas dos aparelhos usados na sua 

determina9ao. Ao fazer-se a medida de uma grandeza fisica, determina-se urn numero 

que a caracteriza, devendo ser expressa a incerteza da medida e qual a confianya que 

esse valor representa a grandeza fisica. 
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Fox e MacDonald (1995), colocam o objetivo da analise da incerteza como sendo 

o de estimar o erro aleat6rio provavel nos resultados experimentais. 

De acordo com o INMETRO (1998), as palavras "mensurando" , "erro", 

"incerteza", e outras sao freqtientemente mal interpretadas. Sendo assim, encontra-se no 

Anexo B uma discussao adicional sobre estes conceitos e as ideias basicas a elas 

associadas. 

7.1 Fontes de Erros 

De acordo comBos, M. G. (1978), erros grosseiros invalidam a medida; tal erro nao 

pode ser considerado com o objetivo de estimar a precisao global de uma medi<,:ao, 

devendo esta medida ser desprezada; estes acontecem devido a enganos na contagem e 

erros nos calculos, devido a arredondarnentos. 

Erros aleat6rios sao aqueles que afetam a reprodu9iio da medida. E esperado que 

este erro seja diminuido quando o numero de medidas aumentar. Isto tarnbem ocorre 

quando as medidas sao dependentes do tempo e o periodo e aumentado. 

Erros sistematicos sao erros que nao podem ser reduzidos aumentando o numero de 

medidas, mesmo com equipamentos e condivoes inalteradas. Segundo Goldemberg 

(1968), no caso de erros sistematicos, estes podem ser ocasionados por erros na 

calibravao do instrumento; erro do observador, como a paralaxe, que sao leituras que 

dependem da posi<,:ao do observador; e erros devido a influencia de certos fatores que 

sao desprezados, como urn instrumento utilizado a uma temperatura diferente daquela 

em que foi feita a sua calibra9iio. 

Erros acidentais sao devidos a erros de julgamento, como no caso da estimativa da 

fra<,:ao da menor divisao de uma escala; erro devido a flutuay5es na grandeza a ser 

medida; erros devido a natureza da grandeza a ser medida, como varia<,:oes no 

comprimento de urn objeto devido a falta de polimento ou paralelismo das faces. 
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7.2 Rejei~lio de Medi~oes Duvidosas 

Segundo Paradine e Rivett (1974), quando em urn conjunto de va1ores observado 

existir a1gum que difira notavelmente dos outros, e que seu desvio da media seja tao 

grande a ponto de ser altamente improvavel que siga a lei normal, que e a lei tomada 

como sendo a lei de distribuis:ao dos erros, e melhor rejeitar o valor, pois algum engano 

ou alguma coisa incomum ocorreu. Citam ainda que Wright e Hayford dao uma regra 

para pesquisadores, segundo a qual se o desvio excede 5 vezes o erro provavel estimado, 

ele pode ser rejeitado. Recomendam tambem que, se observados grandes desvios na hora 

da observas:ao, deve-se anotar quaisquer condi96es especiais. Este valor duvidoso deve 

ser utilizado no calculo. Depois de retirado, novo c:ilculo deve ser efetuado, verificando­

se novamente a ocorrencia de urn novo valor que deva ser rejeitado. 

7.3 Avalia~o das Componentes da Incerteza a Partir de Observa~oes 

Repetidas 

De acordo com o INMETRO (1998), as incertezas determinadas a partir de 

observas:oes repetidas sao freqiientemente contrastadas com aquelas avaliadas por outros 

meios, como sendo estatisticamente rigorosas. Erroneamente, isto parece permitir que 

elas sejam avaliadas meramente pela aplicayao de formulas estatisticas as observa96es e 

que suas avaliav5es nao requerem algum discernimento. 

0 ato de zerar urn instrumento e parte do procedimento de medivao. 0 

instrumento deve ser novamente zerado como parte de cada repetis:ao, mesmo se houver 

urn desvio desprezivel durante o periodo em que as observas:oes sao feitas, pois hit, 

potencialmente, uma incerteza estatisticamente determinavel, atribuivel a opera9ao de 

zerar. 

Deve ser verificado se todas as influencias, supostamente aleat6rias, sao de fato, 

aleat6rias. Havendo urn numero suficiente de observa96es, as medias aritmeticas dos 
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resultados da pnme1ra e segunda metades do periodo e seus desvios padrao 

experimentais podem ser calculados, e as duas medias, comparadas uma com a outra, de 

forma a se julgar se a diferenr,:a entre elas e estatisticamente significativa e, assim, se hi 

urn efeito variando como tempo. 

Se o algarismo menos significative de uma indicar,:ao digital varia continuamente 

durante uma observayao devido a "ruido", e por vezes, dificil deixar de selecionar, sem 

saber, valores pessoalmente preferidos desse algarismo. E melhor arranjar algum meio 

de congelar a indicar,:ao num instante arbitnirio e registrar o resultado congelado. 

7.4 Avalia~o das Componentes da lncerteza por Outros Meios 

Devido it impossibilidade de se executar uma exaustiva investigar,:ao estatistica 

de todas as causas concebiveis de incerteza, onde todos os componentes da incerteza 

seriam obtidos atraves de avaliar,:oes do Tipo A, muitos componentes da incerteza devem 

ser avaliados por quaisquer outros meios que sejam pritticos. 

• Distribui~oes Determinadas Matematicamente 

A resolur,:ao do dispositivo indicador de urn instrumento digital e uma fonte de 

incerteza, devido it faixa de sinais de entrada no instrumento, varrendo urn intervalo 

conhecido, que darla a mesma indicar,:ao. 

• Histerese 

Certos tipos de histerese podem causar urn tipo similar de incerteza. A indicar,:ao 

de urn instrumento pode diferir por urn valor fixado e conhecido, caso as leituras 

sucessivas sejam crescentes ou decrescentes. 0 operador prudente anota a direyao das 

sucessivas leituras e faz a correr,:ao apropriada. Entretanto, a dire<yao da histerese nao e 

sempre observavel, podem haver oscilar,:oes ocultas do instrumento, em tomo do ponto 
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de equilibrio, de modo que a indicayao dependa da dire~ao pe1a qual este ponto de 

equilibrio e finalmente alcan~ado. 

• Valores de Entrada Importados 

Valor que nao foi estimado no decorrer de uma dada medi~ao, mas que foi obtido 

em outra parte como resultado de uma avalia~ao independente. Freqiientemente tal valor 

e acompanbado de algum tipo de declara~1io de sua incerteza , que pode ser dada como 

urn desvio padr1io, urn multiplo de urn desvio padrao, ou a semi-faixa de urn intervalo, 

tendo urn nivel de confian~a declarado. 

Alguns laborat6rios de calibra~1io tern adotado a pnitica de expressar a 

"incerteza" na forma de limites de confian~ superior e inferior que definem urn 

intervalo, tendo urn nivel de confian~a "minimo", por exemplo, no minimo 95%. N1io 

pode ser convertida em incerteza padrao sem o conhecimento de como foi calculada. 

Se nada e conbecido sobre a curva caracteristica de erro do instrumento 

verificado, deve-se supor que ha uma probabilidade igual de que o erro tenba qualquer 

valor dentro dos limites permitidos, isto e uma distribui~ao de probabilidade retangular. 

7.5 Fases de urn Pesquisa Experimental 

De acordo com Coleman e Steele (1989) ha numerosos modos em que urn 

programa experimental pode ser dividido, onde urn deles seria: planejamento, projeto, 

constru~1io, depuramento, execu~1io, analise de dados e informayao dos resultados. 

Na fase de planejamento avaliam-se as varias aproxima<;Oes que podem ser 

usadas para se encontrar a resposta ao que se pesquisa. Muitas vezes esta fase e chamada 

de projeto preliminar. 

Na fase de projeto, utilizam-se as informa~oes determinadas na fase de 

planejamento para especificar a instrumenta~1io necessaria e os detalhes da configura~ao 
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do aparato experimentaL Na fase de constru<;ao os componentes individuais sao 

inseridos no aparato experimental global e calibra<;oes necessiui.as sao executadas. 

Ja na fase de depuramento, sao realizados testes iniciais que utilizam o aparato, 

verificando problemas inesperados, que normalmente aparecem. Muitas vezes o 

resultado desta fase faz com que sejam executadas modifica<;oes no aparato 

experimental. Na fase de execu<;ao sao adquiridos os dados, registrados e armazenados. 

Durante a fase de analise dos dados, os mesmos sao analisados para determinar a 

resposta para a pergunta original ou a solu<;ao para o problema que e investigado. Na 

fase de informayoes devem ser apresentados dados e conclusoes de forma que 

maximizem a utilidade dos resultados experimentais. 

7.6 A Distribui~iio Normal como Lei dos Erros 

De acordo com Goldemberg, (1968), ao se realizar uma serie de medidas, sao 

cometidos erros acidentais que nao sao os mesmos cada vez que se repete a medida; 

sendo assim seria interessante saber, no caso de uma medida adicional a ser tomada, 

qual a probabilidade do desvio encontrado nesta medida ser menor que urn dado valor; 

ou ainda no caso de uma dezena de medidas adicionais, que fra<;ao destas medidas tera 

desvio menor que urn dado valor. Para isto e preciso saber de que maneira os erros se 

distribuem. 

De acordo com Fox e McDonald (1995), a dispersao dos dados em uma 

distribui<;ao gaussiana e caracterizada pelo desvio padrao () . Assim 0 intervalo de 

incerteza para cada variavel medida x, , pode ser enunciado como ±no-,, onde n = 1,2,3 . 

Para dados normalmente distribuidos, mais de 99% dos valores medidos de x, 

situam-se dentro de ±3o-, do valor medio, 95% situam-se dentro de ±2o-,, e 50% 

situam-se dentro de ± o-, do valor medio do con junto de dados. 

Segundo Paradine e Rivett (1974), a distribuiyao normal e utilizada para 

tratamento de pequenas discrepancias inevitaveis nos valores observados, de natureza 
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desconhecida, cuja ao;;ao seja de natureza casuaL Urn erro constante de mensurao;;ao 

afetaria o valor medio calculado, mas nao afetaria os desvios da media e nao estaria 

refletido no calculo do erro provaveL Os erros sistematicos, nao necessariamente 

constantes, podem ser descobertos se houver dados disponiveis, atraves de uma 

divergencia da lei normal, quanto a inclinao;;ao da distribuio;;iio. 

De acordo com Coleman e Steele (1989), normalmente assume-se que as 

distribuio;;oes de erros em medidas sao normais, ou seja, gaussiana. Nao e aconselhavel 

assumir normalidade quando eventos de baixa probabilidade, que sao os valores 

extremes das variaveis, sao de interesse. Nestes casos, as extremidades da distribuio;;iio 

de erro sao importantes, e a suposio;;iio de normalidade pode conduzir a resultados e 

conclusoes erroneas. Testes que modelam casos onde o resultado pode vir a ter efeito 

sobre a vida humana nao devem utilizar-se da distribuio;;ao normal. 

Casos nos quais eventos de baixa probabilidade niio sao de interesse, nao 

apresentam normalidade, e a suposio;;ao da normalidade e assumida, a incerteza no 

resultado e relativamente insensivel a divergencias da normalidade nas distribuio;;oes de 

erro das variaveis medidas. Com isto pode-se assumir a normalidade, exceto em 

situao;;oes nas quais os detalhes das extremidades da distribuio;;iio sao importantes. 

7. 7 Propaga~lio de Incertezas 

Segundo Coleman e Steele (1989), muitas vezes nao se mede diretamente o valor 

do resultado experimental. E necessaria nestes casos medir os valores de varias variaveis 

e combinar estes dados em uma equao;;ao para obter o valor do resultado da incerteza. As 

medidas das variitveis tern incertezas associadas a elas. 

Considerando urn caso geral no qual urn estudo experimental com resultado r e 

funo;;ao de J variitveis x,, este pode ser representado pela equao;;ao 

(7.1) 
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A equa9ao (7.1) e usada para determinar o resultado r dos valores medidos das 

variaveis x, . A diferencial desta funvao e dada por 

Or Or Or 
dr=-dx, +-dx2 + ..... +-dx; 

ax, ax, axJ 

onde a incerteza e dada por 

I 

U, =[( !, uxJ +(!, Ux2 Y +. +[~ Ux; JT (7.2) 

onde Ux, sao as incertezas nas variaveis medidas x, . 

E assumido que a equayao (7 .1) e continua e tern derivadas continuas no dominio 

de interesse, que as variaveis medidas x, sao independentes das outras, e que as 

incertezas nas variaveis de medida sao independentes das outras. 

Muitas vezes, ao aplicarmos a equa9ao (7.2), obtemos equayoes muito 

complexas, mais que o necessario. Uma simplificayao pode ser geralmente encontrada 

dividindo a equavao pelo quadrado do resultado experimental resultando na equavao: 

' ( J' ( J' ( J' 
U, - 1 &r I &r 1 &r (-J = --Ux1 + --Ux2 + ..... + ---UxJ 
r r ax, r ax, r Ox; 

De acordo com Fox e McDonald ( 1995), o metodo das repeti96es e impraticavel, 

sendo impossivel muitas vezes obter dados suficientes para uma amostra 

estatisticamente significativa, contudo a distribuiyao normal sugere: 

a) Pequenos erros sao mais provitveis do que os grandes. 

b) Os erros para mais e para menos sao igualmente provitveis. 

c) Nenhum erro maximo finito pode ser especificado. 
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Situav5es tipicas sao experiencias de "uma (mica amostra", na qual apenas uma 

mediviio e feita para cada ponto. Uma estimativa razoavel da incerteza de mediviio 

devida ao erro aleat6rio numa experiencia de uma so amostra e geralmente mais ou 

menos metade da menor divisiio da escala do instrumento (contagem minima). Como a 

incerteza decorre dos efeitos combinados dos intervalos de incerteza em todos os xis , o 

intervalo de incerteza em cada variavel tern uma faixa de valores, e e improvavel que 

todos tenbam valores adversos ao mesmo tempo. 



8. METODOLOGIA 

Neste capitulo faz-se uma descri9iio do Banco de Ensaio I montado e o 

procedimento utilizado para a analise dos dados obtidos. 0 Banco de Ensaio II foi 

estudado teoricamente quanto ao seu Campo de Aplica9iio, com base nos equipamentos 

ja instalados pela CESP. 0 capitulo foi dividido em duas partes. 

A primeira parte denominada Experimental esta relacionada com a montagem do 

Banco I e os ensaios neles realizados, onde sao descritos os equipamentos utilizados e os 

procedimentos para a obten9iio dos dados. 

A Segunda parte denominada Tratamento dos Dados e concernente a maneira 

pela qual foram utilizados os dados obtidos para atingir os objetivos propostos neste 

trabalho. 

A identifica9iio das bombas e feita atraves dos difunetros de seus rotores. 

8.1 Parte Experimental 

8.1.1 A Microcentral Tatu 

A CESP, Companhia Energetica de Sao Paulo S/A, apoiando o PNPCH -

Programa Nacional de Pequenas Centrais Hidreletricas, elaborado pela Eletrobras, 

decidiu contribuir para o desenvolvimento de pesquisas e estudos para o 

aperfei9oamento de microcentrais hidreletricas com turbinas tipo Michell-Banki e o 

UN I CAMP 
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aumento da oferta de energia eletrica it zona rural, its micro empresas e pequenos 

povoados localizados pr6ximos a pequenos e medios aproveitamentos d'agua. Com essa 

inten9iio, foi celebrado urn convenio entre a CESP e a Unicamp, firmado em 1984, que 

visou it implanta9iio de urn campo de demonstra9iio de irriga9iio, utilizando a energia 

eletrica da Microcentra! Tatu, alem de outros estudos e pesquisas nas areas de 

hidrologia, hidraulica e saneamento. 

A Microcentra! Tatu esta localizada na margem direita do Ribeiriio do Pinhal, 

afluente do rio Jaguari, no Municipio de Limeira. A distancia entre esse local e o 

Campus da Unicamp e de aproximadamente 35 km. 0 mapa na figura 8.1 mostra a 

localiza9iio da Usina Tatu. 

Figura 8.1 - Localiza~ao da Usina Tatu 

Fonte: CataJogo da CESP 

8.1.1.1 Equipamentos ja Instalados pela CESP 

As caracteristicas tecnicas dos equipamentos ja instalados pela CESP sao: 

• Turbina Micheii-Banki 

Potencia 68CV 



• Gerador 

Queda efetiva 

Engolimento 

Rotavao 

Potencia 

F ator de pot en cia 

F reqiiencia 

Tensao 

14m 

0.5 m3/s 

400RPM 

62,5KVA 

0,8 

60HZ 

440V/220V 

• Conduto for~ado (penstock) 

Diametro 

Comprimento 

Dimensoes 

Peso aproximado 

Material 

600mm 

60m 

2.2X2.2m 

4.500Kg 

avo 

• Constam ainda os seguintes componentes 

1 Regulador de Velocidade 

1 Valvula Borboleta 

1 V ertedor Retangular 

8.1.2 Instala~lio Experimental do Banco de Ensaio I 
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A instalavao experimental do Banco de Ensaio I e composta por urn sistema 

hidraulico, que tern inicio em uma tomada d'agua em urn canal de aduviio, indo ate a 

casa de maquinas com uma tubulaviio de PVC ocre. Tambem fazem parte da instalaviio 
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experimental a turbina Michell-Banki, que se acopla a bomba centrifuga por meio de 

correias; o sistema hidniulico da bomba, onde consta urn registro utilizado na parte de 

recalque para estrangulamento; urn partidor de vazoes, a caixa aferida, os medidores de 

pressao, o canal de fuga e o vertedor. 0 esquema de montagem experimental do banco 

de ensaio utilizado pode ser visualizado na figura 8.2 e 8.3. Estas figuras mostram o 

circuito completo do banco de ensaio. 

iii!' 
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Figura 8.2 - Esquema do Banco de Ensaio I 
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Ji! u ,, j_LJ 
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II 
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7 

6- Twbina Micheli-Banki 

7 - Man6metro de mercllrio 

8- Condnto foryado 

9 - V a!vula de pe 

I 0 - Canal de fuga 

Figura 8.3 - Detalhes do Banco de Ensaio I 

8.1.3 Caracteristicas do Banco de Ensaio I 

Os equipamentos utilizados para a montagem do banco de ensaio foram em parte 

adquiridos pela FEC, e em parte os que haviam disponiveis no Laboratorio de Hidniulica 

do Departamento de Recursos Hidricos. A turbina Micheli-Banki foi doada e as bombas 

centrifugas obtidas atraves de emprestimos, onde bombas e turbinas sao provenientes da 

industria naciona~ exceto no caso da bomba com rotor de 242 mm, cujo projeto e de 
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uma industria multinacional. As outras duas bombas sao do mesmo fabricante nacional, 

com urn rotor de 195 mm e 180 mm. A figura 8.4 apresenta a turbina Michell-Banki 

acoplada a primeira bomba ensaiada (195 mm) e a figura 8.5 a terceira bomba ensaiada 

(242 mm). 

Figura 8.4- Turbina Micheii-Banki e bomba centrffuga (rotor 195 mm). 
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Figura 8.5- Turbina Michell-Banki e bomba centrffuga (rotor 242 mm). 

A se,ouir sao descritos os elementos que foram utilizados para a montagem do 

Banco I 

• Turbina Michell-Banki do Banco I 

A turbina Michell-Banki utilizada como maquina motora neste banco de ensaio 

apresenta as seguintes caracteristicas nominais: 

Queda liquida: 13.8 m 

Vazao Maxima Turbinada 115 lis 

Rotal(ao Nominal 600 RPM 

Potencia no Eixo da Turbina 9 CV 



• Rotor 195 mm 

Potencia: I o CV 

Rotayiio Nominal: 3500 RPM 

Diametro de suc"ao 3" 

Diametro de Recalque 2 1/2" 

• Rotor 180 mm 

Potencia: 10 CV 

Rotavao Nominal: 3500 RPM 

Diametro de sucyao: 3" 

Diametro de Recalque: 2 1/2" 

• Rotor 242 mm 

Potencia: 25 CV 

Rota"ao Nominal: 1750 

Diametro de suc"ao: 3" 

Diametro de Recalque: 2 1/2" 

• Conduto For~ado do Banco I 

Diametro: 200 mm 

Comprimento: 60 m 

Material: PVC ocre 

Espessura nominal da Parede: 4 mm 

120 
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8.1.4 Equipamentos e Estruturas Utilizadas para Medi~oes 

• Vertedor 

0 vertedor utilizado para as medivoes de vazao na turbina ja se encontrava 

instalado no canal de fuga e possui contravoes laterais. Na figura 8.6 pode ser visto o 

vertedor instalado na Usina Tatu e na figura 8.7 suas dimensoes. 

Figura 8.6- Vertedor ua Usina Tatu 



122 

148 em 

Figura 8. 7 - Dimensiies do vertedor 

A equa.yiio de Hegly ( Neves, E. T., 1989) foi a utilizada para o calculo da vaziio 

atraves do vertedor, sendo escolhida entre outras utilizadas para vertedores com 

contrayiiO lateral. A formulayiiO de Hegly e dada pela equa.yiio 8.1. 

Esta equa.yiio e valida para 0,05 < H < 0,60 ; foi adotada esta formula por ser aquela que 

coincidiu com as medidas realizadas com o medidor Ultra-som, uma vez que outras 

formulas apresentaram diferen9as entre elas e tambem com o vertedor. As curvas do 

grafico da figura 8.8 ilustram as curvas para algumas formulas, como a de Francis, com 

contra.yiio lateral, a proposta pela Sociedade dos Engenheiros e Arquitetos Sui.yos, e a 

obtida por meio do Ultra-som. 
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Curvas de Vazoes para Vertedor e Ultra-som 
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Figura 8.8 - Curvas de vaziies para o vertedor e o medidor Ultra-som 

• Medidor de Vazao do Tipo Ultra-som 

0 medidor Ultra-som utilizado e o Modelo System 990 Uniflow, com leitura 

digital e uma precisao de 1 a 3%. 

• Medidor Volumetrico 

Para a medida de volume bombeado foi utilizada uma caixa aferida, com volume 

nominal de 1000 litros. Esta foi aferida com urn recipiente de 20,68 litros, no proprio 

local, que por sua vez foi aferido por pesagem. Por apresentar urn perfil com urn trecho 

parab6lico e urn linear, foi necessaria uma regressilo para cada trecho, a firn de se 
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estabelecer o volume em fun91io da altura h. Tambem foi feita uma regressiio tomando­

se a caixa como se tivesse o perfil totalmente linear, que resultou em urn coeficiente de 

correlayao de 0,979. A escala utilizada foi fixada na parte externa da caixa e foi feita 

com o emprego de papel milimetrado e urn tubo transparente. Os grilficos, com as 

respectivas equa9oes e correlayoes para o trecho linear, parab6lico e quando todo o perfil 

e considerado como sendo uma curva exponencial, podem ser vistos na figura 8.9, 8.10, 

e 8.11. A figura 8.12 e 8.13 ilustram, respectivamente, a caixa aferida, os medidores de 

pressao e o registro utilizado para o estrangulamento da bomba. 
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Figura 8.12 - Caixa aferida e manometros 
utilizados nas medi~iies de carga e vazao. 
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Figura 8.13 - Manometro de merciirio e de 
Bourdon utilizados nas medi~oes de carga. 

• Medidores de Pressao 

128 

A medida de carga na turbina foi realizada utilizando-se urn manometro de 

mercirrio, conforme mostra a figura 8.12 e 8.13; os detalhes das tomadas de pressao na 

tubular;:iio da turbina podem ser vistos na figura 8.14. 



Figura 8.14- Tomadas de presslio na 

tubula~lio de alimenta\'lio da turbina. 
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No caso das bombas, as medidas de pressao foram tomadas utilizando-se dois 

manometros de Bourdon ligados em paralelo, conforme ilustra a figura esquematica 8.3 

e estes podem ser vistos na figura 8.13. Urn dos manometros de Bourdon foi 

parcialmente aferido com o manometro de mercurio, em aproximadamente 50% da 

escala. A curva de aferiyao e apresentada no gritfico da figura 8.15. 



~ 

tel 

d 

e -0 
·;:: 
•:I 

e 
Q) 

:!: 
Q) , 
e ... 
Q) 

E 
<0 
c: 
tel 

:!: 

Manometro de Bourdon X Col una de Mercurio 

25 

20 
:! 

I 
15 

I 
I 

10 
i I 

I 
I 

5 
I 

i 
.-

0 

0 

• Tacometro 

! 

I 

I 
! i 

! 

I 
I 

I i i / ! 
I 

i I 
! 

I / 
I 

! I I / 
I 

I 
y 

I ~ j I 
y 

I i 
1. I ! 

y 
I I 

'i 
I 'I ! 

5 10 15 20 

Manometro de Bourdon (m.c.a.) 

Figura 8.15 - Curva de aferi~ao do manometro 
de Bourdon com o de mercurio 

130 

...---1 

! 

l 
I, 

I I 

I 

25 

As medidas foram tomadas atraves de leituras 6pticas, sendo que o aparelho 

fornece leitura digital. 
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8.1.5 Procedimento Para Execu~ao dos Ensaios 

Foram realizados 17 testes completos, alguns foram repetidos com o conjunto 

sob as mesmas condi<;:5es de operayiio, a fim de se verificar alguma histerese ou outros 

erros nos ensa10s. 

Antes de se colocar o banco de ensaio em funcionamento, teve-se que aferir a 

cota da crista do vertedor. Para isto, ambas turbinas tiveram que ter os seus respectivos 

sistemas hidniulicos esgotados, evitando, assim, a ocorrencia de erro na aferi<;:iio da cota 

da crista do vertedor. F eito isto, coloca-se entao o sistema hidrimlico do Banco I em 

funcionamento. Ao final do ensaio, nova aferi<;:ao da cota da crista deve ser efetuada. 

0 banco de ensaio foi facilmente posto em opera<;:iio, atraves da abertura da 

comporta do canal de alimenta<;:iio. Este canal foi construido para atender a turbina 

Michell-Banki ja instalada pela CESP, que no passado era utilizada para gerayiio de 

energia eletrica. Ao se abrir a comporta, o nivel d'agua se eleva, atingindo a tomada 

d'agua do sistema hidraulico do Banco I. 

A pa diretriz da turbina neste instante e totalmente aberta, a fim de se evitar 

ondas de sobrepressiio, o que poderia causar rompimento da tubula<;:iio. Como descrito 

anteriormente, a tubula<;:iio e de PVC ocre. 

Aguarda-se, entiio, o estabelecimento do regtme permanente no sistema 

hidraulico, e em seguida verifica-se os medidores de pressiio, efetuando a retirada do ar 

presente nestes medidores. A tomada da temperatura da agua tambem e efetuada. 

Para o levantamento dos dados necessarios, como carga, vaziio e rota<;:iio, 

utilizou-se o registro instalado no sistema hidraulico da bomba, de forma que, ao ser 

operado, o conjunto apresentou diferentes vazoes para a bomba e turbina dentro do seu 

intervalo de funcionamento. Com isto foi possivel obter os seguintes dados: vaziio, 

rota9iio, carga na bomba e carga na turbina. 
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8.2 Tratamento dos Dados 

8.2.1 Estimativa das Incertezas 

A estimativa das incertezas buscou verificar se os resultados experimentais 

estariam dentro de limites aceitaveis para o desenvolvimento da pesquisa e tambem para 

orientar pesquisas futuras. Para se fazer uma indicayiio quantitativa da qualidade dos 

resultados obtidos, algumas considera<;oes foram feitas e vern a seguir: as condi<;oes nao 

permitiram utilizar o metodo das repeti<;oes para uma analise estatistica, e uma (mica 

medida foi realizada para cada ponto; como visto na se<;ao 7.6, os erros sao considerados 

seguindo uma distribui<;ao normal; o erro aleat6rio foi estimado no caso de "uma (mica 

amostra" como mais ou menos a metade da menor divisao da escala do instrumento; 

tambem foi considerado ser improvavel que todas as medidas tenham valores adversos 

ao mesmo tempo. 

A estimativa da incerteza foi feita com base na equa<;ao (7.2), onde esta assume 

que as variaveis medidas sao independentes e que as incertezas nas variaveis medidas 

sao independentes umas das outras. 

As escalas utilizadas para o manometro de mercurio, para a medida da carga no 

vertedor e nivel da agua da caixa aferida foram feitas com papel milimetrado comum, 

cujo erro devido it varia<;ao de umidade e fabrica<;ao foi tornado como sendo de 1 mm. 

Para o caso do taoometro 6ptico, o caso mais critico foram as medidas 

relacionadas it bomba, nao havendo nenhuma leitura na casa decimal, sendo desprezada 

a incerteza do aparelho _ 

A incerteza no caso da vazao no vertedor levou em considera<;ao duas tomadas 

de medidas: uma para a determina<;ao da carga para uma dada vazao e outra para o "zero 

do vertedor" _ 

No caso dos manometros de Bourdon utilizado para as bombas, tomou-se como 

base ode maior escala, que possui possibilidade de leitura de 1 m.c.a. 
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A incerteza na vazao da bomba levou em considerat;:iio as duas leituras de nivel, e 

a influencia do tempo, pois a incerteza neste caso e funt;:iio da variat;:iio do tempo e do 

volume; foi descartado o erro do cronometro. Durante os ensaios, o tempo adotado ficou 

entre 30 e 40 segundos. 

A estimativa da incerteza foi levantada para os dados utilizados nos gnificos 

apresentados nas figuras 9.14 e 9.15 na set;:ao 9.3, onde as curvas fomecidas pelo 

fabricante sao comparadas com as curvas das bombas obtidas por meio dos ensaios. 

8.2.2 Estimativa Teorica dos Campos de Aplica~lio dos Bancos de 

Ensaios 

Neste item e apresentado o procedimento adotado para a estimativa dos Campos 

de Aplicat;:iio dos Bancos I e II determinados teoricamente. Alem da possibilidade de 

ensa10s com rotat;:iio norma~ foi considerada a de se efetuar ensaios com rotat;:iio 

reduzida. 

Segundo Lazarkiewicz (1965) e Warring (1984) as relat;:oes obtidas atraves das 

leis de semelhant;:a admitem como sendo constante o valor do rendimento 11 e as curvas 

caracteristicas da mitquina hidniulica representadas por meio destas relat;:oes somente 

representarao o estado real de funcionarnento quando a rotatyiio nao diferir da rotat;:iio em 

±-25%. 

De acordo com as normas do Hydraulic Institute (1969), quando as instalat;:oes 

nao permitem testes com a rotat;:iio nominal da mitquina hidraulica, o teste com rotatyiio 

reduzida pode ser adotado e, atraves deste, representar as caracteristicas da mitquina para 

a rotat;:iio de projeto. Em testes com rotat;:iio reduzida, hit urn aumento na perda de 

potencia fomecida ao eixo da bomba devido a perdas por atrito, urn efeito que pode ser 

apreciitvel em pequenas bombas que apresentem baixa rotat;:ao especifica. 0 Hydraulic 

Institute ( 1969) nao prop5e quanto poderia ser reduzida a rotat;:iio, entretanto, em urn 

exemplo da norma e tomada a redut;:iio em tomo de 17%. A norma da ASME (1965) 
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permite a varia9ao de ± 3% na rota9ao para ensaios considerados como de rotaviio 

constante, sendo que o ajuste destas curvas e feito atraves das leis de semelhanya. 

Os bancos de ensaios, cujo campo de aplica9ao se quer estimar, possuem como 

maquina motora turbinas Michell-Banki e estas devem ter potencia suficiente para 

acionar pequenas bombas centrifugas a fim de serem ensaiadas. A potencia fornecida ao 

eixo da bomba pe]a turbina e 0 fator que Jimita OS Campos de ap]iCayaO destes banCOS. 

Para estimar os rendimentos das turbinas que compoem os dois bancos de ensaios foram 

feitas algumas considerav5es que sao descritas a seguir. 

0 rendimento aproximado das duas turbinas que compoem os bancos de ensaios 

foram determinados a partir da curva de rendimento dada em funvao da rela9ao de vazao 

0 -=-- representada na figura 3 .1. 

Q"""' 

Estimou-se assim a potencia liquida a ser transmitida ao e1xo da bomba 

considerando inclusive as perdas na transmissao por correias, que foi tomada na ordem 

de 2% (Niemann, G. 1967). A carga e vazao foram determinadas teoricamente para o 

Banco I e II. As tabelas 8.1 e 8.2 mostram os valores estimados para as turbinas quanto 

ao intervalo de vazao turbinada, carga liquida, rendimento e potencia liquida fornecida 

ao eixo da bomba. 

Tabela 8.1- Valores estimados da potencia 
do Banco de Ensaio I. 

Q H Q/QMax Tj Potencia 
(m"3/s) (m) (%) (CV) 

0,05 12,4 0,5 60 I 4,8 

0,06 11,4 0,6 64 5,7 

0,07 10,2 0,7 66 6,1 

0,08 8,9 0,8 68 6,3 

0,09 7,4 0,9 66 

I 
5,7 

0,1 5,8 1 62 4,7 
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Os limites de aplicayao dos bancos quanto a ensaios de bombas estao 

relacionados com a potencia requerida pela mesma, podendo ser expandido quando o 

ensaio for realizado com rota9iio reduzida. Uma reduyiio da ordem de 25% na rotaviio 

confere urn aumento no limite em 2,3 vezes, como mostra a equaviio 8.2. Com a mesma 

potencia oferecida pela turbina e possivel ensaiar uma bomba de potencia ate 2,3 vezes 

maior se operando em rotayao reduzida. 

(8.2) 

Os dois bancos devem atender a ensaios de pequenas bombas, as quais, segundo 

o Hydraulic Institute (1969), devem apresentar vazoes inferiores a 190 1/s para serem 

consideradas como pequenas. Em consulta a urn catalogo de urn fabricante de bombas 

verifica-se que as vazoes de suas bombas centrifugas nao ultrapassam o limite de 50 II s 

e, quanto a altura manometrica, sao poucos os modelos que ultrapassam os 70 m.c.a. 

chegando aos 100 m.c.a. 

Tabela 8.2- Valores estimados da potencia 

do Banco de Ensaio ll. 

Q H Q/QMH 11 Potencia 
(m"3/s) (m) (%) (CV) 

0,10 13,97 0,20 35 6,4 

0,20 13,90 0,30 50 18,2 

0,30 13,78 
I 

0,50 60 32,4 

0,40 13,61 

I 
0,70 66 47,0 

0,50 13,40 0,80 68 59,5 

0,60 13,14 1,00 62 63,9 
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Com base no limite de vaziio de 190 1/s eo limite de carga de 100 m.c.a. foram 

elaborados graficos com as curvas de potencias necessarias para ensaios de pequenas 

bombas. Nestes grilticos foram entiio delimitadas as regioes de atuaviio de cada banco de 

ensaio, com rotaviio normal ou reduzida. 

Normalmente bombas centrifugas sob testes sao acionadas por motores ehltricos 

de corrente continua cujas caracteristicas permitem variar sua rotaviio nos ensaios. No 

caso da turbina Micheii-Banki, a variaviio de rotaviio se faz possivel atraves da utilizaviio 

de urn conjunto de polias adequado, uma vez que a transmissiio de potencia e feita 

atraves de correias e polias. Outra possibilidade e a reduyiio de potencia da turbina 

atraves da reduyiio de vaziio. Baseado na equayiio 8.3 (Niemann, 1967), foi elaborada 

uma tabela com as possiveis combinavoes de polias, onde partiu-se considerando as 

rotay(jes de 3500 RPM e 1750 RPM como as de projeto para bombas. 

d. _ RPM bomba X r/Jbomba 

'f'ruroi= - RPM 
turbina 

(8.3) 

8.2.3 Curva de Rendimento do Conjunto 

A curva de rendimento do conjunto Turbina-Bomba foi determinado em funyao 

da potencia fomecida a turbina (vaziio e carga) e da potencia transmitida ao liquido pela 

bomba (vaziio e carga). 0 caJculo do rendimento do conjunto para cada ponto ensaiado 

foi determinado atraves da equaviio. 

(84) 

0 grafico do rendimento foi travado em funviio da vaziio e carga da bomba, uma 

vez que a vaziio e carga na turbina variaram muito pouco. 

Tambem foi construida a curva do rendimento maximo obtido para diferentes 

condiy(jes de operayiio da turbina, assim como a curva da carga pela vazao da turbina. 
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Foi possivel construir essas curvas devido aos ensaios realizados com diferentes cargas e 

vazoes na turbina para cada bomba. 

8.2.4 Estimativa Teorica do Rendimento Volumetrico, Hidraulico e 

Mecanico e Carga Ideal da Bomba 

0 rendimento volumetrico e hidniulico foram estimados em func;:iio da rotayiio 

especifica para as tres bombas ensaiadas e o rendimento medinico foi adotado como 

sendo o valor medio encontrado na literatura vista na sec;:iio 5.2.4. Ja o rendimento global 

da bomba foi estimado a partir do grafico da figura 5.1 e da equac;:iio (5.16). Os valores 

de vazoes e cargas para o calculo da rotac;:iio especifica foram extraidos dos graficos 

fomecidos pelo fabricante. 

A Teoria de Euler foi aplicada sendo determinadas as cargas te6ricas para os 

dois rotores. Para a estimativa do rendimento volumetrico utilizou-se a equac;:iio (5.19), 

(5.21) e o grafico da figura 5.2. 0 rendimento hidraulico foi estimado a partir da 

equac;:iio (5.22). As caracteristicas dos rotores ensaiados sao descritas a seguir, as figuras 

8.16 e 8.17 representam o rotor de 195 mm e a figura 8.18 o rotor de 242 mm. 

Rotor com diametro externo de 195 mm 

• Vaziio: 0,00611 m/\3/s 

• Carga: 64 m.c.a. 

• Rotac;:iio: 3500 RPM 

• Diametro intemo do rotor: 37,5 mm 

• Largura do rotor na entrada: 16,5 mm 

• Largura do rotor na saida: 4,5 mm 

• Angulo 13 1 40,5 o 

• Angulo l32 33,7° 

• Numero de aletas: 8 
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Figura 8.16- Rotor ensaiado - 195 mm 

Figura 8.17 - Rotor ensaiado em perfil - 195 mm. 
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Rotor com diametro extemo de 180 mm 

• Vazao: 0,00611 m"3/s 

• Carga: 57 m.c.a. 

• Rota9ao: 3500 RPM 

• Diametro interno do rotor: 37,5 mm 

• Largura do rotor na entrada: 16,5 mm 

• Largura do rotor na saida: 4,5 mm 

• Angulo l31: 40,5 o 

• Angulo 13z: 21 o 

• Numero de aletas: 8 

Rotor com diametro externo de 242 mm 

• V aziio: 0,03194 m"3/s 

• Carga: 29 m.c.a. 

• Rotaviio: 1750 RPM 

• Diametro interno do rotor: 117 mm 

• Largura do rotor na entrada: 50 mm 

• Largura do rotor na saida: 21 mm 

• Angulo 13 1: 31,5 o 

• Angulo 132: 31,5° 

• Numero de aletas: 6 
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Figura 8.18- Rotor ensaiado- 242 mm 

8.2.5 lnfluencia da Varia~ao de Rota~ao Durante os Ensaios 

No decorrer dos ensaios efetuados com as tres bombas foi verificada a varias:ao 

da rotas:ao, tanto na turbina como na bomba, em funs:ao do estrangulamento do sistema 

hidniulico no qual a bomba estava conectada. 

Os dados obtidos nestes ensaios na Usina de Tatu nao representam de imediato a 

curva caracteristica da bomba ensaiada, mas sim pontos de varias curvas, onde estes 
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foram obtidos com rota9(jes pr6ximas ou afastadas da rotavao de projeto da bomba. A 

fim de se construir a curva da bomba para sua rotayao de projeto, foram utilizadas leis de 

semelhanya, partindo de todos os pontos obtidos nos ensaios que apresentaram rota9(jes 

diferentes daquela utilizada no projeto da bomba. 

Em alguns ensaios, a turbina do conjunto foi operada com vazoes parciais, 

visando verificar o comportamento do conjunto quando submetido a condiv5es 

diferentes daquela para a qual foi projetado. Portanto, com uma potencia menor, foram 

obtidos pontos de curvas caracteristicas com rotav5es menores do que aquelas obtidas 

quando sob condivoes normais de operaviio. 

Uma vez tendo para o mesmo sistema hidraulico (bomba e turbina) vfuios 

ensaios sob condi9(jes diferentes de carga e vazao, onde todos apresentaram variaviio de 

rotaviio, porem variando pr6ximos a alguns valores caracteristicos para cada ensaio, 

pode-se verificar a existencia ou nao da influencia da variaviio da rotaviio nos resultados 

dos ensaios, ao se utilizar das leis de semelhanva para a determinavao da curva 

caracteristica na rotaviio de projeto. 

Foi calculada a rotayao media para cada ensaio e todos os seus pontos transpostos 

para a maior rotayao media obtida entre os ensaios efetuados em urn mesmo rotor. Com 

isto pode-se verificar atraves das constru9(jes dos graficos, se existe e o quanto influiria 

nos resultados a transposiviio de curvas caracteristicas atraves das leis de semelhanva 

para diferentes rota9(jes. Paralelamente foi calculado para todos os pontos o numero de 

Reynolds atraves da equavao (6.16). Os dados utilizados para a construviio dos graficos e 

a diferenva percentual entre a rotaviio medida em cada ponto e a rotavao media maxima 

para a qual foram transpostos os pontos, encontram-se nas tabelas (8.3), (8.4), (8.5), 

(8.6), (8.7), e (8.8). A tabela (8.9) apresenta os dados obtidos com o rotor de 242 mm, 

com a rotayao media de 1584 eo numero de Reynolds para cada ponto ensaiado. 



Qmedida 
(lis) 

0 

4,17 

6,39 

7,15 

7,45 

Qmodida 
(1/s) 

0 

3,95 

6,05 

7,13 

7,35 

7,49 

Tabela 8.3 - Dados do ensaio com rota~ao media de 3364 RPM 

transpostos para a rota~ao de 3364 RPM - Rotor de 180 mm 

Hmedida Dmedida % de3364 Q,364 H3364 
(m.c.a.) (RPM) RPM (1/s) (m.c.a.) 

68,4 4062 +17,2 0 46,9 

48,9 3379 +0,4 4,16 I 48,5 

37,5 3145 -6,5 6,83 42,9 

24,3 3076 -8,6 I 7,82 29,1 

14,3 3160 -6,0 I 7,93 16,2 

Rey 
x10"6 

2,186 

1,819 

1,693 

1,656 

1,701 

Tabela 8.4- Dados do ensaio com rota~ao media de 3121 RPM 

transpostos para a rota~ao de 3364 RPM - Rotor de 180 mm 

Hmedid:a Rmedida % de3364 Q3364 H,364 Rey 
(m.c.a.) (RPM) RPM (1/s) (m.c.a.) x10"6 

57,8 3629 +7,3 0 49,7 1,953 

41,5 3160 -6,0 4,20 47,0 1,701 

34,8 3008 -10,6 6,77 43,5 1,619 

21,2 2932 -12,8 8,18 27,9 1,578 

11,2 2979 -11,5 8,30 14,3 1,603 

6,5 3021 -10,2 8,35 8,1 1,626 
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Qm<dida 
(lis) 

0 

2,96 

4,51 

5,62 

6,57 

Qm.mda 
(lis) 

0 

0,5 

2,1 

5,7 

6,5 

6,9 

7,4 

7,6 

7,7 

Tabela 8.5 - Dados do ensaio com rota~ao media de 2266 RPM 
transpostos para a rota~ao de 3364 RPM - Rotor de 180 mm 

Hmedida Dmedida % de3364 Q3364 H3364 Rey 
(m.c.a.) (RPM) RPM (1/s) (m.c.a.) x10"6 

34,6 2737 -18,6 0 52,3 1,473 

23,3 2330 -30,7 4,27 48,6 1,254 

15,9 2165 -35,6 7,01 38,4 1,165 

10,12 2074 -38,4 9,12 

I 
26,6 

I 

1,116 

5,9 2025 -39,8 10,91 _I 16,3 1,090 

Tabela 8.6- Dados do ensaio com rota~ao media de 3131 RPM 
transpostos para a rota~ao de 3131 RPM- Rotor de 195 mm 

Hm"""" Rmedida % de3131 Q3131 H.,., Rey 
(m.c.a.) (RPM) RPM (lis) (m.c.a.) x10"6 

80 3727 +15,9 0 56,5 2,235 

75 3587 +12,7 0,4 57,1 2,151 

58 I 3181 +1,6 I 2,1 I 56,2 I 1,908 

I I 42 2953 -5,6 6,0 47,2 1,771 

35,9 2881 -7,9 7,1 42,4 1,728 

27,5 2843 -9,2 7,6 33,4 1,705 

15,9 2927 6,5 7,9 18,2 1,755 

9 3021 -3,5 7,9 9,7 

I 
1,812 

3 3064 -2,1 7,9 3,1 1,837 
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Qmedida 

(lis) 

0 

2,7 

5,8 

7,1 

7,4 

Qmodida 

(1/s) 

0 

1,23 

2,48 

3,89 

6,12 

Tabela 8. 7 - Dados do ensaio com rota~ao media de 2962 RPM 

transpostos para a rota~io 3131 RPM- Rotor de 195 mm 

Hmedida Dmedida % de3131 Q3131 H,u, Rey 
(m.c.a.) (RPM) RPM (1/s) (m.c.a.) xl0A6 

69,4 3551 +11,8 0 53,9 2,130 

54,9 3110 -0,7 2,7 

I 
55,6 1,865 

34,8 2754 -12,0 I 6,6 

I 
45 I 1,652 

19,6 2646 -15,5 8,4 27,4 1,587 

8,5 2749 -12,2 8,5 II 1,649 

Tabela 8.8 - Dados do ensaio com rota~io media de 2369 RPM 

transpostos para a rota~io 3131 RPM -Rotor de 195 mm 

Hmedida Rmedida % de3131 Q3131 H,m Rey 
(m.c.a.) (RPM) RPM (lis) (m.c.a.) x10A6 

43,3 2849 -9,0 0 I 52,3 1,709 

38,0 2584 -17,5 1,5 I 55,8 I 1,550 

I 
30,1 2353 -24,8 3,3 53,3 1,411 

21,1 2130 -31,9 5,7 45,7 1,277 

8,5 1930 -38,3 9,9 22,4 1,157 
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Tabela 8.9- Dados do ensaio com rota~io 
media de 1584 RPM - Rotor de 242 mm 

Qmedida Hmedida Dmedida Rey 

(lis) (m.c.a.) (RPM) x10"6 

0 26,4 1792 1,65 

3,3 16,9 1719 1,58 

5,94 15,4 1577 1,46 

9,57 10,6 1453 1,34 

11,6 6,9 1383 1,27 



9. RESULTADOS OBTIDOS 

9.1 Campos de Aplica.;ao dos Bancos de Ensaios 

Os graficos representados nas figuras 9.1 e 9.2 representam os limites te6ricos de 

aplicavao do Banco I e do Banco II, que sao fun.yao da vazao turbinada, da carga liquida 

disponivel e da varia.yao de rota.yao. Sao apresentados dois limites: urn para ensaio com 

rota.yao normal e outro com redu.yao da rota.yao em 25%. 0 Banco de Ensaio I foi o 

utilizado para os ensaios, o Banco de Ensaio ll corresponde aos equipamentos ja 

instalados pela CESP no locaL 
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Limites de Aplica~o do Banco de Ensaio I 
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Figura 9.1 - Limites de aplica~ao do Banco de Ensaio I 
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Limites de Aplica~o do Banco de Ensaio II 
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Figura 9.2- Limites de aplica~iio do Banco de Ensaio II 



149 

Os Campos de Aplicay5es dos Bancos de Ensaios mostrando as relayoes entre H 

e Q da bomba sao apresentados nos gnificos das figuras 9.3 e 9.4. 

Campo de Aplica~iio do Banco de Ensaio I 
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A tabela 9.1 apresenta algumas combinayoes possiveis de polias para realizar a 

variayiio de rotayiio, onde as rotay()es tomadas como de projeto sao 3500 e 1750 RPM. 

Tabela 9.1- Diametro de polias para ensaio com 
rota~o reduzida no Banco de Ensaio I e II 

Diametro da Polia Diametro da Polia 
Rota~ii.o da % deRedu~ii.o na Bomba (mm) na Turbina (mm) 

Bomba naRota~iio 
(RPM) 

Banco I Banco II Banco I Banco II 

3500 0 77 86 

3300 5.7 82 91 

3065 12.4 88 98 

2825 19.2 96 106 420 750 

2625 25 103 114 

1750 0 154 171 

1525 12.8 177 197 

1312 25 206 229 

9.2 Curvas de Rendimento do Conjunto 

A seguir sao apresentados os gritficos com a curva de rendimento do conjunto em 

funyiio da vaziio e carga da bomba com diferentes rotay()es para diferentes condiyoes de 

operayiio. Os dois ultimos graficos nesta seyiio (figura 9.12 e 9.13), apresentam as curvas 

de variayiio do maximo rendimento dos conjuntos para diferentes condiyoes de operayiio 

da turbina. 
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Figura 9.6 - Curva da bomba com diferentes rota~oes e rendimento 

do conjunto Turbina-Bomba- Rotor 195 mm- HT = 9,192 m.c.a. 
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A variayao do rendimento maximo do conjunto em funviio da variayao da carga e 

vazao na turbina para as duas bombas com rotores de 195 e 180 mm sao apresentadas a 

seguir nas figuras 9.12 e 9.13. 
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9.3 Rendimentos Teoricos, Volumetrico, Hidraulico e Mecinico e 

Carga Ideal da Bomba. 

161 

Os rendimentos te6ricos, volumetricos, hidniulicos, mecanicos e globais 

estimados, mais o rendimento fomecido pelo fabricante para as tres bombas estiio 

apresentados na tabela 9.2, 9.3 e 9.4. 0 rendimento volumetrico foi estimado a partir da 

equayao (5.19), (5.21) e o gratico da figura 5.2; o rendimento hidniulico foi estimado 

com a equayiio 5 .22; ja o rendimento global a partir do gratico da figura 5.1 e equayao 

( 5 .16); o rendimento mecanico adotado foi o valor medio encontrado na literatura 

apresentada na seyao 5.2.4. 

Tabela 9.2- Valores do rendimento para o rotor de 195 mm 

Rotor 195mm 

Rendimento Volumetrico (17J 

Rendimento Hidraulico (17h) 

Rendimento Mecanico (17,.) 

Rendimento Total (17v x l]h x 17,.) 

Rendimento Global 

Rendimento fomecido pelo fabricante 

0,93 

0,80 

0,82 

0,61 

0,57 

0,79 



Tabela 9.3- Valores do rendimento para o rotor de 180 mm 

Rotor 180mm 

Rendimento Volumetrico (qJ 

Rendimento Hidniulico (qh) 

Rendimento Mecanico (qm) 

Rendimento Total (qv x Tih x 11m) 

Rendimento Global 

Rendimento fornecido pelo fabricante 

0,94 

0,80 

0,82 

0,62 

0,57 

0,68 

Tabela 9.4- Valores do rendimento para o rotor de 242 mm 

Rotor242 mm 

Rendimento Volumetrico (qJ 

Rendimento Hidniulico (qh) 

Rendimento Mecanico (qJ 

Rendimento Total (qv x 17h x 11J 

Rendimento Global 

Rendimento fornecido pelo fabricante 

0,97 

0,67 

0,82 

0,53 

0,76 

0,71 

162 
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Os graficos das figuras 9.14 e 9.15 apresentam a carga te6rica ideal para urn 

nurnero infinite ( H 100 ) e finito de aletas ( H tz ), a curva fomecida pelo fabricante e a 

obtida atraves dos ensaios para os rotores de 195 e 180 rnrn. Os dados uti1izados para 

construir os graficos e as incertezas dos pontos obtidos nos ensaios estao apresentados 

nas tabelas 9.5 e 9.6. A carga te6rica ideal para urn nurnero infinite e finito de aletas e a 

curva do fabricante para o rotor de 242 mm sao apresentadas na figura 9.16. A curva do 

fabricante para o rotor de 242 mm e a obtida atraves dos ensaios estao na figura 9.17. Os 

dados referentes aos rotores estao apresentados na se9ao 8.2.4. 
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Figura 9.14- Carga te6rica ideal, curva do fabricante 
e a obtida atraves de ensaio - rotor de 195 mm. 
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Tabela 9.5- Incerteza dos pontos obtidos no ensaio- Rotor de 195 mm 

n Q UQ UQ H UH UH 
(RPM) (m3/s) (m3/s) (%) (m.c.a.) (m.c.a.) (%) 

3727 0 0 0 80 I 0,63 

I 

3281 0,002692 0,000090 3,37 62,6 I I 
0,80 

I 

2976 0,00548 0,000168 3,07 43,65 1,15 
0,5 

2855 0,00678 0,000232 3,42 31,7 1,58 

2960 0,007224 0,000265 3,68 19,1 2,62 

2962 0,007452 0,000281 3,77 11,7 4,27 

Tabela 9.6- Incerteza dos pontos obtidos no ensaio- Rotor de 180 mm 

D Q UQ UQ H UH UH 
(RPM) (m

3
/s) (m

3
/s) (%) (m.c.a.) (m.c.a.) (%) 

4062 0 0 0 68,4 0,73 

3379 0,004174 0,000137 3,30 48,9 1,02 

3145 0,006393 0,000243 3,81 37,5 1,33 
0,5 

3076 0,007152 0,000306 4,29 24,3 2,06 

3160 0,007458 0,000290 3,90 14,3 3,50 
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9.4 Curvas Caracteristicas Ajustadas pelas Leis de Semelhan~a 

Sao apresentadas nas figuras 9.18 e 9.19 as curvas caracteristicas ajustadas pe1as 

leis de semelhan~a a partir dos dados obtidos em ensaios apresentados na s~ao 8.2.5. 
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Curvas Caracteristicas Com Oiferentes Rotagoes 
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Figura 9.19- Curvas caracteristicas transpostas 
para 3364 RPM - rotor 180 mm. 



10. ANALISE DOS RESULTADOS 

10.1 Quanto aos Campos de Aplica~ao dos Bancos de Ensaios 

Os limites e os campos de aplica<;ao obtidos teoricamente para os dois bancos de 

ensaios mostram a capacidade dos bancos e os intervalos de potencia em que se deve 

executar testes com rota<;iio normal ou reduzida. De acordo com os gnificos 

apresentados nas figuras 9.1 e 9.2, o Banco TI apresenta uma capacidade 

aproximadamente 10 vezes maior que o Banco I, mostrando ainda que nao ha 

necessidade de urn banco de ensaio intermediario. 

Os dois bancos de ensaios sao suficientes para ensaiar a maioria das pequenas 

bombas, uma vez que a maior parte delas esta compreendida no intervalo de 50 1/s e 

carga de 70 m.c.a., o que exigiria neste caso extremo uma potencia de aproximadamente 

47 CV, que, como visto, e perfeitamente realizavel. Vale lembrar que o Banco de Ensaio 

II come<;a a valer-se de ensaios com rota<;ao reduzida a partir de 60 CV. 

Para o Banco I, os valores estimados de carga e vazao, teoricamente, ficaram 

bern pr6ximos dos medidos. Isto pode ser visto confrontando-se os valores da tabela 8.1 

com os apresentados nos quadros dos graficos 9. 5 a 9 .11. 
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10.2 Quanto as Curvas de Rendimento do Conjunto 

As curvas das bombas obtidas nos ensaios que foram tra<;adas no mesmo gnifico, 

com as respectivas curvas de rendimento do conjunto apresentadas na se<;ao 9.2 (figuras 

9.5 a 9.11) sao constituidas por pontos com diferentes rota96es, pois a rota<;iio do 

conjunto variou de acordo com o estrangulamento do sistema da bomba. Portanto, a 

curva H = f(Q) nestes graficos, nao representa a curva de projeto da bomba nem 

possui rota<;ao constante. 

Pode-se observar que a curva da bomba apresentou urn trecho quase linear 

operando no conjunto com diferentes rota<;oes e e coincidente com o trecho quase linear 

da curva de rendimento que foi tra<;ada em fun<;iio da vazao e carga da bomba. A 

Jinearidade de parte da curva do rendimento e devida a dois fatores: a potencia fomecida 

pela turbina variou muito pouco dentro de cada ensaio, podendo ser admitida como 

constante; o resultado do produto QH na curva da bomba confere a esta uma 

Jinearidade que e explicada pelo fato da rota<;ao nao ser constante. 

Pode-se observar que a inclina<;ao do trecho linear da curva de rendimento esta 

relacionada com a inclina<;ao da curva da bomba. Quanto mais variar a carga em fun<;iio 

da vazao na bomba ( quanto maior for sua inclina<;ao ), mais variara o rendimento com a 

varia<(iio da vazao. Isto significa que mais facilmente o conjunto se afasta do seu ponto 

de trabalho. Portanto, para o conjunto, e preferivel utilizar-se de bombas que apresentem 

curvas o mais horizontais possiveis, pois esta opera com diferentes rota96es. 

0 rotor de 180 mm fez com que o conjunto apresentasse urn melhor rendimento, 

e mais importante ainda, uma curva de rendimento menos inclinada, o que permite 

varia96es de vazoes alterando menos o rendimento do conjunto, o que niio ocorreu com 

o rotor de 195 mm . Como visto na se<;iio 6.2 atraves da equa<;iio 6.16, o numero de 

Reynolds diminui quando o rotor de 195 mm e reduzido para 180 mm considerando uma 

mesma rota<;ao, . o que implica em urn aumento na perda de carga diminuindo o 

rendimento hidraulico. Porem, sao outros os motives que explicam o pequeno aumento 

de rendimento do conjunto quando na utiliza<(iio do rotor de 180 mm. 0 primeiro deles 
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estit relacionado com a menor potencia exigida da turbina, o que levou a bomba a 

trabalhar mais proxima de sua rotaviio de projeto, melhorando assim o rendimento do 

conjunto. A caracteristica da curva do rotor de 180 mm, que foi originario do rotor de 

195 mm, teve urn corte de 15 mm implicando em uma reduviio no iingulo de saida /3
2 

de 

33,7° no rotor de 195 mm para 2ro no rotor de 180 mm. 0 ganho em rendimento com a 

bomba trabalhando com a rotaviio proxima do seu ponto de projeto e superior a perda de 

rendimento devido as perdas hidraulicas no rotor. Isto pode ser constatado atraves das 

rotay5es medias obtidas para cada ensaio. As tabelas 8.3 e 8.6 mostram o aumento da 

rotaviio media para 0 rotor de 180 mm. 

Como a carga foi reduzida no rotor de 180 mm, fica claro que a rotaviio 

especifica teve urn acrescimo, e com isto ha urn ganho de energia devido a reduviio na 

perda de carga no interior da bomba (aumento do rendimento hidniulico)_ Tambem e 

reduzido o fiuxo interno entre as folgas, o que fuz com que sejam reduzidas as perdas 

volumetricas (aumento do rendimento volumetrico)_ Tudo isto leva a urn aumento no 

rendimento da bomba, consequentemente do conjunto. 

As vazoes normais para os dois rotores, que devem ser bern proximas, podem ser 

estimadas observando-se os graficos de rendimento do conjunto. Nestes graficos a vaziio 

e carga da turbina variaram muito pouco dentro de seus respectivos ensaios, permitem 

assim dizer que em urn dado ensaio o rendimento da turbina pode ser considerado como 

constante, independente de qual sej a seu valor. 

Ao se fazer o estrangulamento da bomba obtem-se a curva de rendimento do 

conjunto, e, considerando que o rendimento da turbina niio varia em urn mesmo ensaio, a 

variaviio de rendimento que foi apresentada e a da bomba. 0 ponto de maior rendimento 

da curva corresponde a vazao normal da bomba para aquela rotaviio. Isto foi verificado 

com as respectivas curvas fornecidas pelo fabricante, onde a vazao no ponto de maior 

rendimento no grafico do conjunto Turbina-Bomba aproxima-se da vazao no ponto de 

rnaior rendimento da curva do fabricante. 

Em virtude das curvas caracteristicas obtidas para o rotor de 242 mm 

apresentadas na figura 9.17 niio foi possivel determinar a curva de rendimento do 
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conjunto. As tres curvas apresentadas estao muito Ionge da curva fornecida pelo 

fabricante. 

Para tentar determinar as causas deste problema, o sistema hidniulico da bomba 

foi desmontado juntamente com a bomba, com a finalidade de se verificar a presen9a de 

corpos estranhos. Tambem foi retirada a valvula de pe, e o ensaio foi repetido mais uma 

vez, resultando em uma nova curva muito semelhante its tres anteriores. 

Existem algumas possibilidades para explicar o fen6meno e, entre as principais, 

destaca-se a possibilidade de urn corte excessive ter sido efetuado no rotor. A principia, 

na desmontagem da bomba verificou-se que o mesmo nao foi concebido para receber 

cortes, pois as paredes do rotor nao sao paralelas. Ao contnirio, o rotor de 195 mm jit e 

feito para receber este tipo de corte, pois possui paredes paralelas na sua regiao 

periferica, o que permite ser reduzido mantendo-se constante a largura do rotor por 

aproximadamente 20 mm. Apesar da baixa defini9ao das fotografias, a geometria dos 

rotores podem ser vistas nas figuras 8.16, 8.17 e 8.18. Como o corte foi feito paralelo ao 

eixo da bomba e as paredes do rotor nao sao paralelas nem perpendiculares ao eixo, o 

fluxo agora e direcionado it lateral da voluta, reduzindo assim a carga e vazao. 0 rotor 

de 242 mm possuia urn diametro inicial de 266 mm. 

De acordo com Macintyre (1982), o corte em rotores somente e viitvel quando as 

bombas sao centrifugas radiais puras, onde as faces laterais do rotor sao praticamente 

paralelas, e mesmo assim a redu9ao nao pode ser excessiva a fim de nao comprometer o 

iingulo de saida da aleta. 

Outras possibilidades para explicar 0 fen6meno sao 0 pequeno trecho linear antes 

da entrada da bomba, insuficiente para o perfeito direcionamento do fluxo, nll.o 

permitindo assim a bomba trabalhar no seu ponto 6timo. Tambem pode estar influindo 

as redu96es na entrada e na saida da bomba, que nao sao as indicadas pelo fabricante. 

Enfim sao todas suposi96es e as verdadeiras causas somente poderao ser 

esclarecidas atraves de pesquisas e testes fora do escopo desta fase. 
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0 rendimento global calculado para as bombas de 180 e 195 mm ficou abaixo do 

fomecido pelo fabricante e proximo aos rendimentos totais estimados. A diferenya entre 

o rendimento do fabricante eo rendimento global ficou em 16% para o rotor de 180 mm 

e 27,8% para o rotor de 195 mm. Ja no caso do rotor de 242 mm, o rendimento global 

ficou acima do rendimento fomecido pelo fabricante, com uma diferenya de 6,5%. Os 

valores estimados podem ser vistos nas tabelas 9.2, 9.3 e 9.4. 

A influencia da carga no rendimento volumetrico pode ser observada nos tres 

rotores ensaiados. Partindo do rotor de 195 mm, o rendimento volumetrico aumenta 

quando o mesmo e levado a 180 mm. Com a carga menor as pressoes intemas ficam 

mais equilibradas, diminuindo o refluxo. Isto pode ser visto ainda com o rotor de 242 

mm que apresenta urn rendimento volumetrico ainda maior, pois sua carga e bern menor 

que os outros dois rotores, ode 180 e 195 mm. 

0 rendimento hidraulico calculado nao se altera para os dois rotores ( 180 e 195 

mm), e e menor para o rotor de 242 mm. Isto se deve ao fato de que as perdas 

hidraulicas nos dois primeiros rotores sao menores. Estas perdas sao funyao do numero 

de Reynolds: quanto menor for este, maior as perdas de carga. 0 Reynolds para o rotor 

de 242 mm e menor que o dos outros dois rotores, se forem considerados trabalhando 

nas suas respectivas rotay(ies de projeto. 

10.4 Quanto as Curvas Caracteristicas Ajustadas pelas Leis de 

Semelhan~a 

Os graficos apresentados nas figuras 9.18 e 9.19 ilustram as curvas ajustadas 

pelas leis de semelhanya a uma mesma rotayao. A rotayao adotada foi a maior rotayao 

media obtida entre os ensaios para urn deterrninado rotor. A diferenya existente entre as 
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curvas e fun9iio da amplitude entre as rota9oes obtidas em cada ponto nos ensaios e a 

que foi escolhida para o ajuste da curva. 

E racil observar que as maiores diferenvas entre as curvas nos grirlicos ocorrem 

para valores pequenos de vazoes, aproximadamente os 25 % iniciais da vazao da bomba 

e, para grandes vazoes, no intervalo de 25% abaixo da vazao maxima. Isto e explicado 

pelo fato da turbina ser menos solicitada dentro destes dois intervalos, tendo entao sua 

rota9iio elevada. 0 intervalo entre esses dois extremos de vazoes apresentam curvas 

muito pr6ximas. 

Deve-se observar que a diferenya entre as rota96es medias para o rotor de 195 

mm ficou em 24% (2369 RPM) e 5,4% (2962 RPM) em rela9iio a curva de 3131 RPM, 

como pode ser visto nas tabelas 8.6 a 8.8, porem sao valores medios de rota96es. Na 

verdade, alguns pontos podem chegar a ter diferen9as de 15,9"/o dentro do mesmo 

ensaio. Entretanto, se analisarmos os pontos cuja curva de rota9iio mediae de 2369 RPM 

(que difere em 24% da rota9iio de ajuste), esta apresenta pontos com 38% de variaviio 

em rela9ao it rota9iio de ajuste, como pode ser visto na tabela 8.8. Isto explica as 

diferenyas existentes nas duas extremidades das curvas dos grirlicos das figuras 9.18 e 

9.19, pois sao os pontos que apresentam maiores amplitudes de rota9iio em rela9iio a 

rotayiio media. 

Para o rotor de 180 mm, a diferen9a entre as rota96es medias ficou em 7% (3121 

RPM) e 32,6 % (2266 RPM), onde existem diferenvas de rotay(ies dentro do mesmo 

ensaio que chegam a 39%. 

Analisando o intervalo de vazao de 2 a 61/s nos grirlicos das figuras 9.18 e 9.19 

pode-se verificar que os valores obtidos estiio muito pr6ximos, mesmo existindo 

diferenyas grandes na rota9ao media dos ensaios como descrito nos dois paritgrafos 

anteriores. Contudo, deve-se observar que os ensaios realizados com a maior rota9iio 

media (tabela 8.3 e 8.6), que deveria sera rota9iio de projeto da bomba, teve urn desvio 

maximo positivo de +17,2% e negativo de -6% (rotor 180 mm) e de+ 15,9% e -2,1% 

(rotor 195 mm) em rela9iio it rota9ao media do ensaio. 

Portanto, pode-se considerar esta varia9iio de rota9iio no decorrer dos ensaios 

como aceititvel, sendo que cobre com folga os desvios em tomo da rotayao media da 
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bomba, o que nao interfere nos resultados. Estes desvios positivos podem ser reduzidos 

diminuindo-se a potencia da turbina, ocorrendo uma reduviio na rotavao, o que 

aumentaria a precisao dos resultados. 

Uma outra maneira de analisarrnos a influencia da variavao de rotavao nos 

resultados e tomarmos estas bombas como modelos a serem ensaiados, onde, atraves 

destes ensaios, deterrnina-se as caracteristicas do prototipo. 

0 modelo seria a bomba a ser ensaiada onde os pontos de H e Q obtidos para 

diferentes rotavoes. 0 prot6tipo seria a mesma bomba, porem funcionando em sua 

rotavao de projeto. 

Na pnitica, nos casos de ensaios utilizando modelos, e muito dificil encontrar a 

semelhanva completa, pois a semelhanva geometrica entre urn modelo e urn prot6tipo 

deveria ter, alem das dimensoes, a rugosidade tambem proporcional. Como as 

superficies envolvidas nao sao tomadas como geometricamente semelhantes, ap6s a 

transposiviio dos resultados para o prototipo sao utilizadas formulas para a correvao do 

rendimento. 

Para o caso em questao, o prototipo e modelo sao os mesmos, isto implica em 

que a semelhanva geometrica quanto a rugosidade, carcava, rotor, espessura de aletas e 

elementos estacionarios das bombas sejam identicos. 

Na pnitica, no caso de modelos e prototipos, procura-se tomar o numero de 

Reynolds como constante e igual no modelo e no prot6tipo. Quando o numero de 

Reynolds e reduzido, a influencia do atrito aumenta, o que faz com que o rendimento 

hidritulico diminua. Sao propostos na literatura, intervalos aceititveis de variaviio para a 

relavao entre o Reynolds do modelo e do prot6tipo, conforrne a expressao (6.17) vista na 

se<;:iio 6.2. No caso em estudo, em conseqiiencia das considera<;:oes que foram feitas, a 

varia<;:ao da rota<;:iio nos ensaios significa, de acordo com a equa<;:ao (6.16), a varia<;:ao do 

numero de Reynolds. De acordo com as tabelas 8.3 a 8.8, verifica-se que a varia<;:iio do 

numero de Reynolds em urn ensaio fica dentro dos limites propostos na literatura, para o 

caso de ensaios em modelos. Mais importante que o numero de Reynolds e a rela<;:ao 

entre eles, para a rota<;:ao reduzida e a para a rota<;:ao de projeto. 
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Considerando que cada ponto obtido nos ensaios possui uma dada rotaviio, e que 

os valores de carga e vaziio a eles relacionados seriio transpostos para a rotayiio de 

projeto da bomba, a relaviio entre estas rotavoes niio deve ser maior que as relav5es 

propostas para garantir a validade de ensaios utilizando modelos. Ainda como fator de 

seguranya existe a verdadeira semelhanva geometrica e cinematica, pois trata-se do 

mesmo rotor. Uma ressalva deve ser feita, pois de acordo com o Hydraulic Institute 

(1969), para ser considerado como modelo, o rotor da bomba deve ter no minimo 300 

mm de difunetro. Para uma bomba girando a 1750 RPM com esse diametro o numero de 

Reynolds ficaria em tomo de 2,6 x 106
, valor que e superior a maioria dos obtidos nos 

ensaws. 



11. CONCLUSOES E RECOMENDA<;OES 

Como conseqiiencia deste trabalho pode-se resumir as principais conclusoes e 

recomendav5es que foram divididas em duas partes, uma relativa ao Banco de Ensaio I e 

a outra em relaviio ao Conjunto Turbina-Bomba. 

11.1 Em rela~ao ao Banco de Ensaio I 

V erificou-se experimentalmente ser perfeitamente possivel a implantaviio de urn 

Laboratorio de Milquinas Hidrimlicas na Usina Tatu, tendo como caracteristica principal 

a realiza<;ao de testes de bombas utilizando urna turbina Michell-Banki como maquina 

motora. 0 Banco de Ensaio I mostrou-se eficiente revelando potencial para realizar 

ensaios mais acurados. A variaviio de rotayiio durante os ensaios nao chega a ser urn 

fator limitante e, como provado, pode ficar dentro de limites aceitaveis. A utiliza<;iio de 

ensaios com rota<;iio reduzida tambem pode vir a ser utilizada, tal como prevista na 

norma do Hydraulic Institute (1969). Como conseqtiencia deste trabalho, abrem-se 

perspectivas quanto il implementa<;ao de urn Laboratorio de Maquinas Hidraulicas com 

sua utiliza<;iio voltada para a presta<;ao de servivos a pequenas industrias; tambem pode 

ser utilizado na forma<;iio de pessoal, pesquisas academicas e como laboratorio didatico. 

Ha de se dizer que o local na Usina Tatu e amplo e as instala<;oes !a existentes estao em 

6timas condi<;oes, o que permite o estudo de varias possibilidades quanto il instala<;iio de 

bancos para ensaios de mitquinas e equipamentos. 

F azem-se necessarias algumas altera<;oes para a melhoria das condi<;oes que ora 

existem para a realizaviio dos ensa10s com procedimento convencional. 
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Como recomenda<;iio quanto a novas pesquisas, sugere-se que estudos sejam 

desenvolvidos no sentido de colocar o futuro Laborat6rio de Maquinas Hidraulicas apto 

a realizar ensaios utilizando-se de equiparnentos rnodernos de aquisi<;iio de dados via 

rnicrocomputador. 

11.2 Em rela~;ao ao Conjunto Turbina-Bomba 

Este conjunto rnostra-se como mais urna op<;iio para o recalque de agua. Apesar 

do relativo baixo rendirnento em decorrencia da reuniiio de duas rnaquinas, ele destaca­

se pelo intervalo de vazoes em que pode atuar. Esta faixa de vazoes e rnuito maior que a 

dos outros dispositivos, como a Roda D'<igua e o Carneiro Hidraulico, que tambem 

utilizam a energia hidraulica para realizarern o recalque; vale lernbrar que este conjunto 

e urn dos rnenores fabricados pela industria nacional, portanto conjuntos rnaiores 

apresentariarn melhor rendimento. Pode ser rnais conveniente a escolha de uma bomba 

com maior capacidade para ser acoplada it turbina, devendo ser efetuado o corte em seu 

rotor, obtendo-se cargas menores mantendo-se a vaziio. 0 correto dirnensionamento da 

bomba para ser acoplada it turbina tambem e urn fator importante, pois no caso destes 

ensaios, na maior parte das vezes, a bomba niio trabalhou no seu ponto de projeto, o que 

implica em urn baixo rendimento para a bornba e consequentemente para o conjunto. 

0 conjunto Turbina-Bomba merece rnaiores estudos no sentido de otimizit-lo. 0 

rotor da bomba centrifuga deve ser pesquisado, buscando curvas caracteristicas 

adequadas para o conjunto. Pequenas varia<;oes da altura manometrica, ao se variar a 

vaziio, siio caracteristicas desejaveis. Deve-se lembrar que a bomba trabalha com 

diferentes rota<;oes. 



ANEXOS 

Anexo A - Condi.;oes de Escoamento no Modelo e Formulas Para o 

Efeito Escala em Bombas e Turbinas. 

A formula de Hutton (A.5) e baseada na suposiviio de urn modelo 

hidraulicamente liso, enquanto que a formula de Moody (A 19) assume o escoamento 

completamente rugoso no modelo. lsto importa dentro do fato de que o comportamento 

do escoamento esta associado com a superficie lisa ou rugosa. Este e urn simples criterio 

da aplicabilidade de virias formulas de efeito escala 

Sutton, citado por Hutton e Fay (1974), realizou uma analise de resultados 

experimentais, mostrando que as perdas nas maquinas hidraulicas sao semelhantes a 

aquelas em tubos ou em placas planas, tambem apontado por outros autores. 0 esbovo 

do gritfico de atrito de uma placa plana e mostrado na figura (AI). Observa-se que na 

zona de transiyao os valores de f vern abaixo do seu valor constante para o regime 

turbulento rugoso. A questao passa a ser: "qual seria o mimero de Reynolds critico que 

separaria o regime de escoamento laminar e turbulento para uma bomba de uma dada 

rugosidade e ". Minuciosas medidas utilizando varias bombas semelhantes foram 

reportadas por Nixon e Caimey, citados por Hutton e Fay (1974), que tambem 

analisaram alguns resultados de testes. Eles concluiram que para bombas centrifugas 

(AI) 
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onde 20 < C1 < 30 . 

Como 

R=lw 
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isto significa que a rugosidade critica e 
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Figura A.l - Esbo~o do gnlfico de atrito de uma placa plana 
Fonte: Hutton e Fay (1974) 

Rey 
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(A2) 

(A.3) 
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Comparando resultados de testes de modelos, o prototipo pode ser assumido 

como sendo hidraulicamente liso, sendo ate mesmo impossivel reproduzi-lo na pnitica, 

de forma que o escoamento completamente rugoso pode ser assumido com alguma ou 

nenhuma rugosidade. 

Semelhantemente pode ser mostrado que algumas formulas tern uma 

aproximao;:ao a formula original de Hutton, e estas podem ser consideradas como formas 

equivalentes a de Hutton. 

(A.4) 

(A.5) 

1 

o (R J• _L = 0.2 + 0.8 _.!!'._ 

om Rp 
(A.6) 

(A.7) 

(A.8) 

Em geral a forma da equao;:ao para estas considerao;:oes e 

I 

op =1-V +V(RmJ;; 
om RP 

(A.9) 

Para propositos pniticos, porem, e racional escolher a formula mais facilmente utilizavel 

das formas equivalentes 

(A.IO) 

Calculando o efeito de escala na forma da equao;:ao (A.lO) os expoentes 

mostrados na tabela (A. 1) podem ser utilizados. 



Tabela A.l - Expoentes f3 para o calculo do efeito escala 

detenninados em testes de modelos. 

Autor Diametro Rota~iio Especifica Valor de 

(mm) (unidades inglesas) f3 

Worster 152.4 1200 6.10 

Ippen 

I 
152.4 2600 5.10 

Tetlo\v 203.2 1600 4.73 
I 

Ippen 50.8 1050 4.30 

50.8 1050 4.18 

Rotzoll 101.6 1100 3.52 

Itaja 76.2 1000 4.54 

Stepanoff 152.4 1800 4.76 

101.6 1800 4.76 

127 1400 5.11 

101.6 760 5.6 

ValorMedio 4.79 

Fonte: Hutton e Fay (1974) 
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Observou-se que neste ponto niio existe nenhuma tendencia com a variaviio da rotaviio 

especifica, uma media simples e calculada com os valores da tabela (A.1) que 

arredondando este valor numericamente, confere its amilises de Sutton o valor do 

coeficiente para o rendimento global de pequenas bombas operando no regime laminar a 

seguinte formula 

(All) 
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A.l 0 Grafico de Atrito eo Escoamento Rugoso 

De acordo com Hutton e Fay (1974), para incluir o efeito da rugosidade no efeito 

escala, vitrios autores propuseram utilizar os gnlficos de atrito. Urn dos primeiros foi o 

metodo proposto por BHRA (1959) sobre o efeito escala em bombas; Osterwalder, 

Fukuda, Chevalier, Nixon, Guiton e Canavelis e Salami tambem desenvolveram alguns 

metodos. 

A analise mais detalhada foi produzida por Salami, que utiliza o principio da 

divisao das perdas em componentes cineticas e de atrito para partes individuais de uma 

turbina Kaplan. As perdas nas pas e no involucre foram consideradas de igual peso, e os 

coeficientes no involucre e no tubo de queda foram calculados com seus valores medios 

de entrada e saida. 

Para a determin~ao dos coeficientes de perdas nos rotores e nas pas foi utilizado 

o grilfico de atrito da placa plana, e para o involucre e tubo de queda foi utilizado o 

diagrama de Moody para tubos. 

Considerando as caracteristicas para urn dado valor de D no grafico de atrito do 
e 

tubo (figura A.2), se a linha horizontal do regime completamente rugoso e estendida a 
caracteristica laminar, urn numero de Reynolds, aqui chamado de numero de Reynolds 

equivalente - R,.,, e obtido. 

Isto nao depende da forma das caracteristicas (a, b, ou c), e se R,q e conhecido 

para urn dado D , entiio substituindo em uma determinada equa~o de caracteristicas 
e 

lisas, o valor de f para o fluxo completamente rugoso pode ser determinado. 

0 fluxo com contornos lisos com R,. e equivalente aos fluxos completamente 

rugosos, na sensa9ao que os valores de f sao o mesmo. 

0 numero de Reynolds equivalente pode ser definido a partir de qualquer grafico 

de atrito. No caso do escoamento em tubos a rel~ao entre os escoamentos lisos e 

rugosos equivalentes sao particularmente notaveis. 
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Com uma aproxima~ao, uma rugosidade media pode ser considerada como 

representativa para o rotor, e igualmente outros valores para outros componentes, e pode 

ser esperado que as distribui~oes de velocidade de escoamentos com os mesmos 

coeficientes de perda sejam aproximadamente o mesmo. 

f 

Aequa~ao 

D/e=cte 

Rugoso 

Reyeq. 

Figura A.2- Represeuta~ao esquematica 
do grafico de atrito em tubos 
Fonte: Hutton e Fay (1974) 

c 
f= I 

( ~ J(a-05) 

Rey 

(A.l2) 
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do coeficiente de atrito para escoamento turbulento e da mesma forma que a da 

L 
caracteristica para o laminar, mas o numero Reynolds e substituido por e a e 

e 

reduzido para 0.5; L e uma caracteristica de comprimento. 

A.2 Efeito Escala em Prototipos Rugosos 

Hutton e Fay (1974) procuraram rever varias formulas de efeito de escala para 

bombas, que a principio apresentaram formas diferentes, porem sendo possivel que 

apresentassem alguma semelhan9a. 

As formulas do efeito escala foram estudadas concentrando-se nas condiyoes de 

vazao do modelo, e a questao e qual das formulas melhor segue a variayao dos testes em 

modelos. Nos calculos do rendimento do prototipo, alguns tipos de perdas devem ser 

tratadas separadamente onde for possivel, como no caso de rotores de bombas, onde as 

perdas mecanicas, recirculayao, e muitas vezes perdas por atrito no rotor sao separadas. 

No prototipo e aplicado o rendimento hidraulico baseado nas componentes de perdas 

cineticas e de atrito, onde posteriormente, e associado com o atrito da superficie, 

dependente do numero de Reynolds e da rugosidade relativa. 

Para turbinas Francis e bombas a equa91io para modelos e prototipos rugosos e 

dado por 

(A13) 

e a equa9ao para modelos lisos e prototipos rugosos 

(A14) 
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podendo serem aplicadas, em turbinas Kaplan. 

A formula de Moody 

(A.l5) 

que pode ser convertida para 

(Al6) 

muitas vezes e utilizada para turbinas e bombas, e uma formula equivalente e a equayao 

(A 1 0) com fJ = 5.5 . Entretanto deve ser notado que a formula de Moody e baseada no 

rendimento global, e como tal, tambem inclui no efeito escala as perdas volumetricas e 

mecanicas. Klein, citado por Hutton e Fay (1974), mostrou que urn aumento no 

rendimento pode ser esperado devido a estas perdas, e isto pode ser uma das razoes pela 

qual a formula de Moody resulta em urn elevado efeito escala em relayao its formulas 

baseadas no rendimento hidniulico. 

Dos resultados obtidos por Nixon e Cairney, urn expoente para bombas pode ser 

obtido, resultando urn valor medio de fJ = 8. 7 para o efeito escala do rendimento 

hidrimlico, excluindo as perdas meciinicas e volumetricas. 

0 expoente na equayao (A.ll) obtido atraves da anitlise de Sutton e de 4.8 para o 

rendimento global de bombas, assim parece que a inclusao destas outras perdas resulta 

novamente em urn aumento no efeito escala. 

Hutton e Fay (1974), concluiram em seus trabalhos que apesar da multiplicidade 

de formulas de efeito escala as equayiies (A9) e (A 10) sao identicas. Todas resultando 

no mesmo efeito escala e podem ser utilizadas para modelos e prototipos 

hidraulicamente lisos. Em contraste com a formula de Pfleiderer para fJ = 8, a equayao 

correspondente para o rendimento global de bombas pequenas lisas parece ser fJ = 4.8, 

o qual e muito proximo do valor obtido atraves da formula de Moody. Entretanto, todas 

devem ser modificadas para permitir os efeitos da rugosidade da superficie. 
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Para modelos e prototipos rugosos a equayao (A. B) e a sugerida. E para modelos 

lisos e prototipos rugosos a equac;ao (A.I4) e indicada onde f3 e o indice do numero de 

Reynolds usual. 

Para modelos e prototipos lisos, a formula de Hutton e a equivalente de 

pfleiderer estao entre muitas outras sugeridas, e com as evidencias disponiveis, parecem 

resultar em urn valor medio do efeito escala. 

Para modelos lisos e prototipos rugosos, a seguinte combinac;ao Hutton­

Osterwalder parece ser apropriada 

(A.17) 

Para maquinas hidraulicas rotativas, a rugosidade limite para o regime hidraulico 

liso nao e determinada pela formula de Schlichting para placas planas 

(A.l8) 

com C1 = 100 , mas com 20 < C, < 70 para bombas e turbinas. 0 limite de rugosidade 

para bombas operando e menor que para a operac;ao de turbinas. 

A.3 Equa~oes para Determina~ao do Efeito Escala em Bombas 

Algumas equac;oes desenvolvidas para o estudo do efeito escala sao transcritas a 

segu1r 
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• Equa~ao de Moody para turbinas (Arndt et al, 1984) 

1-l]p -(Dm)n ----
1-n D 

'lm p 

(A19) 

De acordo com Arndt et ai (1984), a equa<;ao proposta por Moody (AJ9) 

tern sido utilizada com resultados satisfat6rios para turbinas. A sua suposi<;ao basica e 

derivada da independencia do mimero de Reynolds considerando o mesmo grau de 

acabamento nas superficies de modelo e do prot6tipo. 0 expoente n empirico e baseado 

em resultados de testes de turbinas, n e aproximadamente 115 conforme Moody, mas ele 

pode se tomar apreciavelmente pequeno quando a formula e utilizada em modelos com 

paredes muito 1isas e rotores com folgas muito pequenas. Enfatiza ainda que a formula 

de Moody foi desenvolvida somente com a considerayao do efeito da rugosidade 

relativa. Nenbuma considera<;ao e feita quanto a mudan<;as no tamanho relativo dos 

rotores que obviamente afetam 17v; nao sao levadas em conta perdas mecfmicas 

explicitamente, embora estes fatores afetem certamente o valor empirico n . 

Segundo Lazarkiewicz (1965), esta equa<;ao tambem e aplicada em bombas e 

determina o rendimento global, fomecendo urn valor rnais elevado que a formula 

apresentada pela DIN. 0 expoente n decresce sea rugosidade e as folgas do modelo sao 

menores que o prot6tipo, chegando a zero quando a rugosidade relativa e as folgas sao 

respectivamente as mesmas. 

• Formula de Pfleiderer's (Lazarkiewicz, 1965) 

Tomando em conta a equa<;ao 5.16 e inserindo os val ores a = 0.1 e fJ = 0.25 na 

equa<;ao 5.14 Pfleiderer obteve 

(A20) 
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Esta formula pode ser aplicada com uma certa aproximavao para o cillculo da 

relavao entre o rendimento global 1] P para o prototipo e para o modelo da bomba 17m. 

• Formula de Riitschi (Lazarkiewicz, 1965) 

Atraves de uma pesqmsa experimental com bombas centrifugas da mesma 

familia, com diametro variavel, mantendo a mesma rota9ao no eixo, e realizando os 

testes com liquidos de mesma viscosidade, os valores do rendimento hidraulico 1]h 

dependeram nao somente da relavao D m , mas tambem dos val ores absolutos destes 
DP 

diametros, sendo 6bvia a caracterizayao da influencia do atrito. 

Tomando o diametro de entrada D0 como a dimensao caracteristica para calcular 

o valor do 1]h, Riitschi estabeleceu a relavao 

on de 

e 

3.15 
D!.6 

0 

f. =1-3.15 
m Dl.6 

Om 

sendo que D0 e D 0m sao em em. 

(A21) 

(A22) 

(A23) 
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0 grafico na figura (A.3) representa a re1ac;ao entre o fator de correyao j e o 

diiimetro D,. A curva mostra que os valores da relac;ao JP e assim as diferenyas dTfh , 
fm 

diminuem com o aumento de D
0 

. 

Esta formula pode somente ser aplicada para bombas centrifugas quando 

RP = R., e uP= vm sao mantidos. A aplicac;ao da formula de Riitschi para rotores de 

bombas de outros sistemas e tipos levam a resultados err6neos, como mostrado por F. 

Krisam. 
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• Formula da Norma Alemii- DIN 1944 (Lazarkiewicz, 1965) 

A norma Alema define o rendimento intemo de uma bomba atraves da formula 

sendo o coeficiente experimental <p dado por 

<p= 

1 
70 

3 

D:fp 

70 
1--3-

Dim 

(A.24) 

(A.25) 

Nesta formula D0 P e Dam denotam o diiimetro de entrada e DP e Dm os diametros de 

saida do prototipo e modelo da bomba em mm. 

Lazarkiewicz (I 965), faz uma analise critica sobre as formulas (A.19), (A.20), 

(A.21) e (A.24) de efeito escala chegando as seguintes conclusoes: 

• Que estas formulas foram deduzidas com base na analogia entre o escoamento 

atraves de urn tubo fixo retilineo de se~ao transversal constante e o escoamento atraves 

de uma bomba centrifuga. 

• Que estas formulas nao sao de carater geral, podendo somente serem aplicadas 

no mesmo tipo de bomba utilizada experimentalmente, e dentro do mesmo intervalo de 

diametro de rotores ensaiados. Considerando ainda a precisao das medidas, o rotor do 

modelo da bomba nao deve ser menor que 250 mm. 

• Que estas formulas dao resultados mais precisos na vazao correspondente ao 

ponto de melhor rendimento. 

Segundo Nekrasov (1966), o rendimento de uma bomba varia de acordo com a 

rota~ao especifica; o grau de influencia do rendimento hidraulico, volumetrico e 

medinico no rendimento total varia de acordo com a rota~ao especifica. Experimentos 

mostraram que o rendimento hidraulico dificilmente varia com a rota~o especifica, 

sendo mais dependente da rugosidade e do tamanho da bomba. Ja os rendimentos 
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vo1umetricos e mecanico sao substancia1mente afetados quando a rota<;:ao especifica 

atinge seus limites mais baixo. 

• Equa~ao de Wislicenus para bombas (Norrie, 1963) 

0.95-1]p 

0.95 -1]m 

( logQmJ' 

llogQP 

onde Q e em gal/min (sistema de unidades ingles). 

(A.26) 

Esta equa9iio e aplicada quando a rugosidade absoluta e as folgas no rotor sao as 

mesmas no modelo e no prototipo. 

• Formula de Hutton (Hutton e Fay, 1974) 

(A.27) 

Para valores proximos de 90% do rendimento do modelo a diferen9a entre o 

rendimento do prototipo e o valor fornecido pela equa9iio e menor que 0.12% no 

intervalo 

a qual cobre os testes de modelos usuais. Considerando a precisao dos testes de modelos, 

a diferen9a parece ser desprezivel. 

Pfleiderer mostrou que a formula de Hutton pode ser aproximada por uma lei 

exponencial, que modificando ligeiramente o expoente, resultando a expressao 

(A.28) 

sendo uma boa aproxima9iio para a conhecida formula de Hutton. 



194 

A.4 Determina~ao do Rendimento para Prototipos de Turbinas 

De acordo com Krivchenko, G. L, (1986), os graficos das caracteristicas 

universais normalmente apresentam o rendimento hidniulico de urn modelo rt.m _ Ao se 

fazer a transposi9ao destes valores ao prot6tipo de uma turbina, e necessaria levar em 

conta outros tipos de perdas, como a volumetrica e a mecanica_ Os fabricantes de 

turbinas fomecem as caracteristicas de opera9ao e a conversao do rendimento e feita 

considerando-se todas as caracteristicas do prot6tipo da turbina. Calculos preliminares 

podem ser aplicados utilizando urn metodo generalizado que consiste na introdu9ao de 

duas correyoes. A primeira delas correspondente ao rendimento hidraulico I:J.rt., e a 

segunda atraves das perdas volumetricas e meciinicas !:117 ~ _ Como resultado, o 

rendimento de urn prot6tipo de turbina e dado por 

Tfp = 1Jhm + I:J.Tfh- I:J.Tf~ (A29) 

Para perdas meciinicas e volumetricas, que nao sao grandes em condi96es 

normais, pode-se estima-las em tomo de 1 a 2%. 

A correyao do rendimento hidraulico e calculada atraves de uma formula semi­

empirica, a equa9ao 

(A30) 

onde 8 e a rela9ao de perdas por atrito para todas perdas hidraulicas, sendo que para 

condivoes 6timas, 8 = 0 _ 7 5 _ 

Para o caso de turbinas Pelton, I:J.rt. = 0, nao ha introdu9ao de corre<;ao. 

Caso as curvas caracteristicas representem o valor total do rendimento do 

modelo, 17m, ao inves do rendimento hidraulico, assume-se 

(A31) 

quando calculando a corre9ao I:J.rt. atraves da equa9ao (5.62). E aconselhavel utilizar 

esta equavao somente para o ponto de maior rendimento, e utilizar este valor inalterado 

para todas as outras condi<;oes de opera9ao. 
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A.5 Equa~oes para Determina~ao do Efeito Escala em Turbinas 

Sao apresentadas aqui outras equacoes tarnbem utilizadas no calculo do efeito 

escala em turbinas. 

• Equa~o de Moody (Vivier, L.) 

(A.32) 

com n = 1/4 

• Equa~ao de Moody IT (Vivier, L.) 

(A.33) 

• Equa~ao de Medici (Vivier L.) 

(A34) 

• Equa~o de Ackeret (Vivier L.) 

~-~: =1 o{-( ~rJ (A.35) 



Anexo B- Defini~oes e Conceitos Basicos Relacionados a Teoria dos 

Erros 

• Mensurando 
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E uma grandeza a ser medida; nao pode ser especificado por urn valor, mas, 

somente por uma descriyao de uma grandeza. Entretanto, urn mensurando nao pode ser 

completamente descrito sem urn numero infinito de informayoes. Uma vez que deixa 

margem a interpretayao, o mensurando requer urn componente de incerteza que pode ou 

nao ser significativo para a exatidao requerida da mediyiio. A especificayao de urn 

mensurando pode requerer informayoes de outras grandezas, como tempo, temperatura e 

pressao. 

• Incerteza 

A incerteza de mediyao significa duvida acerca da validade do resultado de uma 

mediyao. E urn paril.metro associado ao resultado de uma mediyao que caracteriza a 

dispersao dos valores que podem ser razoavelmente atribuidos ao mensurando. Este 

paril.metro pode ser urn desvio padrao, urn multiplo dele, ou a metade de urn intervalo 

correspondente a urn nivel de confianya estabelecido. A incerteza de mediyiio 

compreende componentes que podem ser estimados com base na distribuiyao estatistica 

dos resultados de series de mediyoes que podem ser caracterizados por desvios padrao, 

sao avaliados por meio de distribuiyoes de probabilidades supostas, baseadas na 

experiencia ou em outras informayoes. 

• Incerteza Padrao 

E a incerteza do resultado de uma mediyao expressa como urn desvio padrao. 
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• Valor Verdadeiro de uma Grandeza 

E urn valor que seria obtido por uma medivao perfeita, porem, por natureza sao 

indeterminados. 

• Valor Verdadeiro Convencional de uma Grandeza 

Valor atribuido a uma grandeza especifica, sendo as vezes aceito, como tendo 

uma incerteza apropriada para uma dada finalidade. Muitas vezes denominado "valor 

convencional", "valor de referencia" ou "melhor estimativa"-

• Medi~;ao 

Conjunto de operayaes que tern por objetivo determinar urn valor de uma 

grandeza. As operav5es podem ser feitas automaticamente. 

• Metodo de Medi~ao 

Sequencia 16gica de operayoes, descritas genericamente, usadas na execuyao das 

mediyoes. 

• Grandeza de lnfluencia 

Grandeza que nao e o mensurando, mas que afeta o resultado da sua mediyao. 

• Resultado de uma Medi~;iio 

Valor atribuido a urn mensurando, obtido por medivao, devendo ser indicado se 

este valor se refere a indicayao, ao resultado nao-corrigido, ou ao resultado corrigido e 

se corresponde ao valor medio de vitrias mediv5es. 
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• Resultado Corrigido 

Resultado de uma mediviio, ap6s a correviio, devido aos erros sistematicos. 

• Erro de Medi~iio 

E o resultado de uma mediviio menos o valor verdadeiro do mensurando. Como o 

valor verdadeiro nao pode ser determinado, utiliza-se, na pratica, urn valor verdadeiro 

convencional. 0 "erro" e algumas vezes denominado de "erro absoluto de mediviio". 

Este termo nao deve ser confundido com "valor absoluto de erro" que e o modulo do 

erro. 

• Erro Relativo 

Erro de mediviio dividido por urn valor verdadeiro do objeto da mediviio. Como o 

valor verdadeiro niio pode ser determinado, utiliza-se na pratica, urn valor verdadeiro 

convencional. 

• Erro Aleatorio 

Resultado de uma mediviio, menos a media que resultaria de urn infinito numero 

de medivoes do mesmo mensurando, efetuadas sob condivoes de repetitividade. Em 

virtude de poder ser feito somente com urn numero finito de medivoes, e possivel apenas 

determinar uma estimativa do erro aleat6rio. 
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• Erro Sistematico 

Consiste na diferenc;:a entre o valor medido e o valor verdadeiro do mensurando. 

Analogamente ao valor verdadeiro, o erro sistematico e suas causas niio podem ser 

completamente conhecidos. 

• Corre~iio 

Valor adicionado algebricamente ao resultado niio corrigido de uma medic;:iio 

para compensar urn erro sistematico. 

A incerteza de urn resultado de uma medic;:iio geralmente consiste de varios 

componentes que podem ser agrupados em dois tipos, definindo o metodo utilizado para 

estimar seu valor numerico. Os tipos sao: 

• Avalia~o da Incerteza do Tipo A 

Metodo de avaliac;:iio da incerteza pela analise estatistica de series de 

observac;:oes. 

• Avalia~iio da Incerteza do Tipo B 

Metodo de avaliac;:iio da incerteza atraves de outros meios que niio a analise 

estatistica de series de observac;:oes. 
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ABSTRACT 

PUELL NETO, F_ - Bank of Tests for Small Pumps Using the Turbine 

Micbell-Banki as Motor Machine_ Campinas, Civil Engineering College, State 

University ofCampinas, UNICAMP, 1999, dissertation of Master's Degree_ 

The installation, operation and analysis of a rig of test permitted to check their 

particular characteristics, as the use of a Turbina Michell-Banki as motor machine and 

tests with variable rotation. As a result of this research, we have a demonstration of the 

viability sustain on the national industry on the improvement of little hydraulic 

machines, supplying a differentiated experimental support than today it exists in the 

country, mainly in what says about costs_ This work also focuses the definition of the 

limits of the application of these banks and the study on the variation of the speed during 

the tests, where this variation, within the recommended limits, permits the execution of 

the tests with reduced speed. On the other hand, the turbine and the pump make a group 

of pumping, whose tests allowed to determine some of their hydraulic characteristics 

and to infer about it some conclusions. The main characteristics of the group are: the 

variation of rotation of the pump due the strangulation of the system, and the strong 

relationship among the variation on the efficiency of the group and the pump. The main 

conclusion is the evidence of the need of researches to the optimization of these group_ 

Key words: ng of tests, turbine Michell-Banki, tests with variable rotation, 

devices of reiterate. 


