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RESUMO

PUELL NETO, F. - Banco de Ensaios para Pequenas Bombas Utilizando a
Turbina Michell-Banki como Miquina Motora. Campinas, Faculdade de Engenharia
Civil, Universidade Estadual de Campinas, 1999, Dissertagido de Mestrado.

A instalagdo, operacio e analise de um banco de ensaio permitiu verificar suas
caracteristicas particulares, como a utilizacdo de uma Turbina Michell-Banki como
maquina motora e ensaios com rotagdo variavel. Como resultado desta pesquisa, tem-se
a demonstracio da viabilidade de se apoiar a industria nacional no aperfeicoamento de
pequenas maquinas hidraulicas, fornecendo um suporte experimental diferenciado do
que hoje existe no pais, principalmente no que diz respeito a custos. Foram ainda objetos
deste trabalho a defini¢fio dos limites de aplicacdo destes bancos e o estudo da variagio
de rotagio durante os ensaios, onde esta variagdo, dentro de limites recomendados,
permite a execucio de testes com rotagio reduzida. Por outro lado, a turbina e bomba
formam um conjunto de recalque, cujos ensaios permitiram determinar algumas de suas
caracteristicas hidraulicas e inferir sobre ele algumas conclusdes. As principais
caracteristicas do conjunto sdo:. a variagdo de rotagdo da bomba, em decorréncia do
estrangulamento do sistema, ¢ a forte relagio entre a variagdo do rendimento do
conjunto e da bomba. A principal conclusdio quanto ao conjunto € a constatagio da

necessidade de pesquisas para a sua otimizagdo.

Palavras chave: banco de ensaios, turbina Michell-Banki, ensaios com rotacio

variavel, dispositivos de recalque.



1. INTRODUCAOQO

Fabricantes nacionais de méquinas hidraulicas de pequeno porte, localizados em
muitas cidades do pais, vém atendendo parte do mercado de bombas no Brasil. Essas
empresas, apesar das dificuldades a que estfo submetidas, concorrem diretamente com
as tradicionais empresas multinacionais aqui estabelecidas.

Dentre as dificuldades que ameacam a existéncia e o desenvolvimento desse
ramo industrial, a mais dificil de ser superada é a limita¢io do conhecimento tecnologico
principalmente no que diz respeito ao dimensionamento dos rotores. Mecanicamente, no
entanto, estas maquinas sdo simples e robustas, e sio apropriadas as condigBes severas
de utilizagio. Atualmente as indastrias nacionais de bombas centrifugas sio compostas
por mais de 100 empresas.

Essas industrias, cientes da possibilidade de atraso quanto aos avangos
tecnologicos, vém se empenhando para concorrer com produtos de tecnologia
multinacional, buscando apoio junto a institutos e universidades publicas. Estes orgos,
muitas vezes, se mostram economicamente inviaveis para executar ensaios de maquinas
de menor porte, devido as suas instalagdes ndo terem sido projetadas especificamente
para pequenas maquinas e instrumentados de maneira que tornem os custos das
pesquisas industriais acessiveis.

A Unicamp, por meio deste trabalho, instalou junto 2 Usina Tatu um banco de
ensaio experimental visando a oferecer o apoio tecnologico a esse setor industrial; ao

mesmo tempo amplia seus recursos para a pesquisa tecnolégica basica.



A demonstragdo da viabilidade deste empreendimento nio pode ser apoiada
somente em consideragdes tedricas. A viabilidade técnica, econdmica, ¢ as vantagens
para a universidade com relacio ao ensino e pesquisas, foram demonstradas
desenvolvendo-se esta Dissertacdo de Mestrado através da operagdo deste banco de
ensaio experimental. As conclusbes deste trabaltho sio baseadas em ensaios de trés
bombas centrifugas.

A consolidagio do apoio as pequenas indistrias depende principalmente do custo
dos ensaios, sendo que o mesmo deve ser condizente com a capacidade econémica das
empresas. Os bancos de ensaios, em sua forma tradicional, acionados por motores
elétricos de corrente continua, foram neste caso substituidos por turbinas Michell-Banki.

A partir dos trabalhos aqui relatados, € possivel que a Unicamp, vencendo novas
etapas, venha a colaborar com este ramo da indistria nacional na busca dos
conhecimentos que lhes propiciem condi¢bes para melhor competir tecnologicamente

com as empresas multinacionais.

2.1 Estrutura da Dissertacio

No capitulo 3 s@o apresentados, de maneira geral, os tipos de turbinas e suas
diferentes formas de classificagdo; sucintamente sdo relatados alguns aspectos quanto a
perdas, rendimentos ¢ leis de semelhancga. Neste capitulo também sio apresentadas as
principais pesquisas efetuadas com a turbina Michell-Banki. E abordado em outra segdo
o procedimento para a escolha de turbinas em fungio da rotagiio especifica. Uma
descri¢lio sucinta dos dois principais laboratorios de maquinas hidraulicas do pais, os
tipos de testes e de bancos de ensaios, além de outros dispositivos de recalque também
sdo apresentados. Para finalizar este capitulo, é apresentada a Micro Central Tatu, com
sua localizagdo e caracteristicas.

No capitulo 4 sdo abordados a Analise Dimensional, Semelhanga Mecanica e os

fundamentos dos rendimentos em maquinas hidraulicas.



O capitulo 5 trata do Efeito de Escala em bombas e turbinas apresentando a
definicio da equaglio geral para o calculo do rendimento em protétipos, mostrando os
fundamentos tedricos da relacio entre o rendimento e o namero de Reynolds ¢ a relagio
entre o nimero de Reynolds do protétipo e do modelo.

No capitulo 6 estio algumas consideraches 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 descrigio do
experimento, englobando desde a instalagio do banco, equipamentos utilizados, até o
procedimento adotado para a execugdo dos testes. Na segunda parte, € apresentado o
tratamento dos dados concernentes a cada estudo em questéo.

O capitulo 8 apresenta os resultados obtidos com o tratamento dos dados
descritos na segunda parte do capitulo 7.

Como conseqiiéncia do capitulo 8 tem-se o capitulo 9, que € a analise e discussio
dos resultados obtidos.

As conclusdes e recomendagSes estdo presentes no capitulo 10.



2. OBJETIVOS

O objetivo deste trabalho reside na instalagdo, operagfo e analise de um banco de
ensaio experimental para testes de pequenas bombas, aproveitando as instalagdes ja
existentes na Usina Tatu. A analise deste banco seré feita tendo em vista a aprovagiio de
suas caracteristicas peculiares advindas da utilizagio de uma turbina Michell-Banki
COmO maquina motora, e a conseqiente variacdo de rotagdo no decorrer dos ensaios.
Esse objetivo sera alcangado através da determinacfio das caracteristicas hidraulicas de
um conjunto Turbina-Bomba, utilizado no Brasil como dispositivo de recalque.

Considerando que os ensaios de maquinas hidraulicas sdo imprescindiveis para o
seu aperfeicoamento hidrodinédmico, este trabalho constituira a primeira das etapas para
a instalagdo de um Laboratério de Maquinas Hidraulicas na Usina Tatu, para atender o

desenvolvimento da indistria nacional de pequenas bombas e turbinas.



3. CONSIDERACOES GERAIS SOBRE MAQUINAS
HIDRAULICAS

3.1 Turbinas Convencionais

Segundo Harvey, A. (1993), as turbinas podem ser classificadas em dois grupos,
como de agdo ou reag¢do, ou ainda em outro grupo como turbinas de alta, média e baixa
queda. As de reaciio tém o rotor totalmente imerso em agua, com uma pressio no
invélucro maior que a atmosférica. Ja as de ag3o ou impulso, operam a pressio
atmosférica.

Monition ¢ Roux (1984) classificam as turbinas de acordo com o movimento do
fluido em relagdo ao rotor. Na turbina de fluxo-cruzado o movimento € ao longo do raio
do rotor (fluxo radial); quando o fluido escoa ao longo do eixo da maquina, esta €
denominada turbina axial, como a Kaplan e a Hélice. O movimento do fluido pode vir a
ser a combinagio do fluxo axial e radial, resultando em um fluxo misto, como ocorre
com a turbina Francis.

Normalmente, turbinas de impulso, sendo de projeto menos sofisticado, tém um
custo menor que as turbinas de reagfio. Essas maquinas possuem dispositivos para o
controle de vazdo, como a multi-jato Pelton, que pode funcionar com alguns jatos
interrompidos. A turbina de fluxo-cruzado (Cross-Flow ou Michell-Banki) e a turbina
Francis tém pas diretrizes, as quais alteram a vazio. A Pelton jato simples pode ter uma

valvula em forma de agultha alterando a area do orificio do bocal que altera a vazao.



Diferentes tipos de turbinas respondem diferentemente a altera¢Bes de vazio e
carga. Caracteristicas tipicas do rendimento sdo ilustradas no grafico 3.1, onde pode-se
observar que as turbinas Pelton e Michell-Banki mantém um rendimento elevado quando
a vazao € abaixo da projetada.

Segundo Arndt et al (1984), nas turbinas de impulso, a carga disponivel é
convertida em energia cinética antes de chegar ao rotor, sendo que a poténcia disponivel
sera extraida do escoamento a pressio atmosférica. J4 em turbinas de reacfo, o rotor é
completamente submerso, onde velocidade e pressio no escoamento diminuem da
entrada para a saida do rotor.

De acordo com Krivchenko (1986), a principal caracteristica de uma turbina é o
didmetro do rotor; turbinas com um didmetro de rotor ndo maior que o intervalo de 1,5 a
2,5 metros sdo classificadas como pequenas. O didmetro 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¢io da vazio
Fonte: Harvey (1993)



Segundo Harvey, A. (1993), a turbina Francis ¢ 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 um aumento na sua carga. As turbinas de impulso tém seus invélucros
funcionando a pressio atmosférica, entretanto, turbinas de fluxo-cruzado operando sob
baixas cargas, muitas vezes, utilizam carga de sucgiio. A sua utilizagdo ¢ limitada devido
a baixa pressdo que pode ser excessiva, levando a ocorrer o fendmeno da cavitagio,
resultando em erosdes nas aletas. As turbinas consideradas de impulso sdo a roda Pelton,
a turbina Michell-Banki e a Turgo. Sdo mais apropriadas para pequenos aproveitamentos
hidraulicos em relaglo as turbinas de reacfio, apresentando algumas vantagens, que

seguem abaixo:

o S3o mais tolerantes quanto a areia e outras particulas em agua.

¢ Permitem melhor acesso para manutengio.

e S#o de facil fabricag¢go e montagem.

¢ S#o menos propensas a cavitagdo (embora em altas cargas e altas velocidades
pode ocorrer cavitagdo nos bocais e sobre as aletas).

e Tém a curva de rendimento favorecida se a vazio € controlada pela maquina ,
como a mudanga do mimero de jatos, mudanga na posi¢do da pa diretriz

divisdo do jato de agua.

Segundo Monition ¢ Roux (1984), turbinas a rea¢do operam através da passagem
do fluxo pelo distribuidor da turbina onde a energia presente esta dividida na forma
cinética e na forma de energia de presséo.

Nas turbinas a impulso, a energia disponivel é transformada inteiramente em
energia cinética; como conseqiiéncia, a 4gua deixa este componente a pressio
atmosférica na forma de jato livre, fato que ocorre na turbina Pelton € Michell-Banki.

A tabela 3.1 apresenta uma classificagdo dos tipos de turbinas de acordo com ¢

seu principio de funcionamento e também em fungfo da carga.



Tabela 3.1: Classificacido dos tipos de turbinas de
acordo com a carga e principio de funcionamento

Carga
ARta Média Baixa
Impaulso
Pelton Fluxo-cruzado
Turgo Turgo Fluxo-cruzado
Multi-jato Pelton Multi-jato Pelton
Reacio
Francis Propelier
Turbina Reversivel Kaplan
Fonte: Harvey (1993)
Turbinas de Impulso

Sdo geralmente do tipo Pelton, destinadas a serem utilizadas sob quedas
relativamente grandes; tém um ou mais bocais descarregando jatos de dgua incidindo em
uma série de conchas montadas sobre a periferia de um disco circular, como mostra a
figura 3.2.

O principio da turbina Pelton € converter a energia cinética do jato de agua em
rotagdo angular das conchas tocadas pelo jato. O rendimento € melhorado quando o jato
de agua ¢ dividido em dois apds tocar a concha, restando apds o contato energia
cinética. As conchas da Pelton s@o projetadas para defletirem o jato em 165°, o qual ¢ o
angulo maximo possivel sem que o jato retorne interferindo no jato que incidiria na

proxima concha.



Figura 3.2 - Roda Pelton com um jato
Fonte: Harvey (1993)

O momento do jato da agua ¢ melhor utilizado quando a agua deflete saindo da
concha com a mesma velocidade que chega. Com a concha deslocando-se para frente, o
jato ¢ defletido, saindo com a velocidade de chegada. Teoricamente para um rendimento
otimo, a velocidade do jato precisa ser duas vezes maior que a velocidade da concha. O
maior rendimento é obtido na pratica quando a velocidade da concha ¢
aproximadamente igual a 0.46 da velocidade do jato.

O perfil e forma da concha Pelton receberam varias mudancas; essencialmente
elas tém sido desenvolvidas para o maximo rendimento através de experiéncias e
modelagdo tedrica. A concha ¢ dividida em duas partes, ao meio, assim a area central

ndo € capaz de defletir a dgua na chegada do jato. O entalhe mais baixo, o labio, na
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extremidade da concha, permite a concha sofrer interferéncia do jato por mais tempo. O
bocal € a concha da Roda Pelton sdo ilustrados na figura 3.3.

De acordo com Monition e Roux (1984), esta turbina é mais apropriada a grandes
quedas (>200m) e para baixas vazdes, cobrindo o intervalo de baixa rotagio especifica,
que € caracteristica desta turbina. Estas maquinas apresentam um bom rendimento sobre
o intervalo de variagZo de acordo com o grau de abertura do bocal.

Segundo Harvey, A. (1993), as turbinas Pelton sdo normalmente utilizadas para
cargas acima de 150 metros, sendo eventualmente utilizadas em quedas menores, desde

que a baixa velocidade ndo seja um fator limitante a sua utilizagéo.

Figura 3.3 - Bocal e concha da Roda Pelton
Fonte: Harvey (1993)

Se a alta rotagdo e um pequeno rotor sdo requeridos, entdo existem duas opgdes

de projeto:

» Aumento do nimero de jatos, permitindo um rotor menor para uma
dada vazdo, aumentando a velocidade de rotagdo. O rendimento da
turbina multi-jato Pelton operando com vazéo parcial € melhor que a

de reduzido numero de jatos.
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e Separacio de rotores, utilizando dois rotores lado a lado no mesmo
€1X0 ou posto na outra extremidade do eixo, do outro lado do gerador.
Esta opgdo de projeto ndo € comum, ocorrendo muitas vezes com a
Pelton de um jato. E usualmente considerada somente quando o
numero de jatos por rotor tenha ja sido maximizado, velocidade baixa,

ou ainda rotor com grandes dimens&es.

As vantagens da Pelton com multiplos jatos em relag@o a de jato Gnico sdo a alta
velocidade de rotagdo, pequena dimensfo da caixa e rotor, menor probabilidade de
interrupgdo (obstrucio) devido aos maltiplos jatos.

As desvantagens sdo a possibilidade de interferéncia no jato devido ao sistema
ser projetado incorretamente, perdas por atrito nas complexas liga¢des com vérios tubos,

um regulador para controle de vazdo torna-se proibitivamente complexo.
Turbinas de Reacao

Segundo Krivchenko (1986), turbinas de reagéo sdo classificadas de acordo com
a variagdo da direcfio 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 rotagdio especifica € as com rotores de fluxo
misto apresentam uma rotacao especifica mais elevada.

Turbinas de fluxo axial sdo turbinas a hélice, que podem ter pas fixas ou
ajustaveis, que entdo recebem o nome de Kaplan; nestas méaquinas o fluxo entra
radialmente.

Segundo Monition ¢ Roux (1984), a turbina Francis e a Hélice sfo turbinas de
reagdo. Em geral turbinas de reagdo possuem uma rotagdo maior que as do tipo impulso
para uma mesma carga e mesma vaz3o. A turbina a hélice gira mais rapidamente que a
Francis, apresentando uma alta rotagdo especifica, o que permite que a mesma seja
acoplada diretamente a um gerador, obtendo economias significativas devido a

eliminagdo da necessidade da multiplicago de rotagdo.
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A turbina Francis € conveniente para cargas meédias, a tipo hélice é mais
adequada para cargas baixas; turbinas a reagio exigem uma fabricagdo sofisticada, muito
mais que uma turbina do tipo Impulso, uma vez que elas utilizam um perfil de pas
complexo. O custo extra envolvido é compensado pelo alto rendimento e a vantagem da
alta rotago do rotor quando submetido a cargas baixas.

As turbinas a reacdo sdo utilizadas de quedas baixas a meédias. Para quedas
menores que 4 a 6 m, o distribuidor e rotor sdo submersos, localizando-se em uma
cdmara. Para quedas maiores é conveniente direcionar a agua através de uma tubulacio

em espiral a turbina.

A Turbina Francis

Segundo Harvey, A. (1993), a turbina Francis utiliza aletas do rotor perfiladas de
maneira complexa, o involucro tem o formate adequado para que seja feita a
distribuico adequada do fluxo de dgua ao redor de todo o perimetro do rotor. As figuras
3.4a e 3.4b ilustram uma turbina Francis.

Em operagdo, 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 através do tubo de queda.

A turbina Francis é sempre constituida com pas diretrizes que regulam a vazio da
agua entrando no rotor, e usualmente sdo conectadas a um sistema regulador, o qual casa
a vaz3o com a carga na turbina, como o que faz a agulha na Roda Pelton. Como a vazio
é reduzida, o rendimento da turbina diminui, como € mostrado na figura 3.1.

De acordo com Monition e Roux (1984), o rotor da turbina Francis tem entre 8 e
15 aletas, localizadas internamente a um cubo cbnico e exterlormente a um anel
cilindrico. Este tipo de turbina é usado principalmente para cargas entre 10 e 100 m e
vazoes de até 30 m’ /5. A rotagdo fica entre 250 e 1000 rev/min, com um rendimento da
ordem de 80 a 90%, entretanto com o aumento da rotagio especifica ocorre um aumento

sobre seus valores otimos.



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

Figura 3.4b - Turbina Francis
Foate: Harvey (1993)
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A Turbina a Hélice e Kaplan

Segundo Harvey, A. (1993), esta turbina basicamente consiste de uma hélice,
semelhante a uma de navio, embutida no interior do penstock, tem o eixo saindo no local
onde o tubo muda de direcdo. Usualmente de trés a seis pas sdo usadas, trés em casos de
baixa carga. A vazdo de igua ¢ regulada pelo uso de uma comporta acionada por um
eixo acima da hélice.

Esta turbina a hélice é conhecida como turbina de escoamento axial com os
angulos das pas fixas. Sendo assim, a geometria das aletas nio muda. Tradicionalmente
as hélices s3o perfiladas para otimizar o efeito da pressdo dissipando a agdo das forcas
sobre elas. Projetos tém sido produzidos com se¢Bes especificas as quais proporcionam
um rendimento menor, mas sio mais facilmente fabricados.

Em grande escala utiliza-se de turbinas mais complexas que a turbina a hélice,
onde &dngulos das pas sdo varidveis buscando manter o rendimento elevado sob
condigbes de vazbes intermediarias. Essas turbinas s3o conhecidas como turbinas
Kaplan.

Comportas circulares sdo cuidadosamente perfiladas para induzir o fluxo
tangencialmente. Projetos comuns incluem o uso de um involucro alimentando o fluxo
de 4gua radialmente da periferia para o interior como ilustrado nas figuras 3.5a e 3.5b.

De acordo com Monition ¢ Roux (1984), com o aumento da rota¢do especifica na
turbina a Helice e Kaplan, o fluxo da agua através do rotor se torna menos radial até que
eventualmente ¢ele se torne completamente axial (75 > 500rpm ). A turbina Kaplan é
uma turbina com hélice ajustavel, a qual permite uma operagio livre de turbuléncia em

cargas variaveis.
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Figura 3.5a - Turbina a Hélice
Fonte: Harvey (1993)

Figura 3.5b - Turbina a Hélice
Fonte: Harvey (1993)

15
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3.1.1 Perdas e Rendimentos na Turbina

De acordo com Arndt et al (1984), o rendimento hidraulico 77, de uma turbina é

definido por

H

77;;:];

relacionando a carga utilH, e a carga liquida # oferecida a turbina. O rendimento

mdraulico expressa a transferéncia de carga disponivel para o rotor que escoa através
dele.

O rendimento volumétrico 7, de uma turbina € definido como a relacio entre a
vazdo que efetivamente aciona o rotor (J, ¢ o total de vazdo que escoa através da turbina

(J; o rendimento € expresso pela relagio

IS

n, =

o

O rendimento mecinico ¢ definido como a relagio entre a poténcia no eixo da

maquina e a poténcia fornecida pelo sistema. A poténcia total ¥ corresponde 4 poténcia

no eixo N, somada a poténcia consumida pelo atrito mecanico e devido a perdas

viscosas que ocorrem devido & presenca do fluido entre o invélucro e o rotor. O

rendimento mecanico pode ser expresso pela seguinte relagio

N,
N

M =

O rendimento global de uma turbina é o resultado do produto dos trés

rendimentos, expresso pela seguinte expressio

7= 17071
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3.2 Turbina Michell-Banki

Segundo McGuidan, D. (1979}, a turbina Mitchell-Banki € conveniente para ser
utilizada em um amplo intervalo de queda e vazdo, compreendido entre 1 e 180 m para a
queda, e de 0.03 m’/s a 7.1 m’/s para a vazdo, permitindo a concorréncia com a turbina
Francis, porém afirmando ser muito mais simples quanto a construgdo e manutengdo,
com um melhor rendimento quando utilizando-se de vazbes parciais.

A turbina € caracterizada como sendo de impulso radial e a posiciona entre as
turbinas Pelton ¢ Francis quanto a rotagéo especifica. O jato de agua se da com forma
retangular na entrada do rotor, escoando por entre um grupo de aletas que formam um
cilindro. O fluxo, ao cruzar o cilindro, passa novamente pelas aletas na saida do rotor;
devido a isso, afirma-se que esta turbina apresenta um rendimento maior que a Roda
D’agua, com rendimento de 80% 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 comegou a fabricar estas turbinas, obtendo
resultados consideraveis com o desenvolvimento de pesquisas, passando a produzir
rotores mais eficientes. O Prof Donat Banki, em Budapest também desenvolveu a
turbina de fluxo-cruzado e publicou os detalhes em 1917. Trés anos mais tarde Ganz
Mavag (Budapest) inicia a producio da turbina de fluxo-cruzado que € cessada em 1946,

Como vantagens da turbina de fluxo-cruzado sobre a Francis e a Kaplan é citado
que a mesma nao esta sujeita a cavitagio e ainda permite a passagem de folhas e objetos
através das aletas sem maiores prejuizos. O rendimento da turbina de fluxo-cruzado ¢é
reduzido quando o eixo vem a trabalhar afogado, devendo este ficar acima do nivel
d’agua de saida. Pode-se utilizar um tubo de sucgfio entre a turbina e o canal de fuga
criando uma altura de suc¢io fazendo com que aumente a carga. A furbina de fluxo-
cruzado € a mais simples de ser fabricada e de se vender sendo isso facil de se verificar.
As tnicas desvantagens € que ela ndo apresenta um rendimento alto quando afogada e o

efeito do tubo de suc¢io ndo é tdo bom como no caso da Francis.
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De acordo com Monition € Roux (1984), o ajuste do jato retangular na turbina
Mitchell-Banki € possivel através de uma pi diretriz. A turbina ¢ de duplo impulso e
injecdo parcial. O fluxo de agua atua por duas vezes no cilindro, o qual € formado por
dois discos conectados através de aletas.

Devido a sua capacidade de adaptagio a um amplo intervalo de operagdo, este
tipo de turbina pode ser usado para o intervalo de cargas variando entre 2 e 200 m, ¢
vazdo variando de 20 a 10000 I/s. A rotacio também € altamente variavel, ficando entre
50 e 2000 RPM. Entretanto, adverte que o conjunto de aletas se torna mais fragil com o
aumento da poténcia, devido ao tamanho fisico da maquina, ficando a poténcia sempre
limitada a um valor menor que 1360 CV.

Afirma ser possivel também a particio do fluxo mantendo o rendimento
constante para vazbes parciais. Este tipo de turbina, compacta, de facil manutencio e
operago, ¢ de grande flexibilidade e adaptagdo a mudangas no seu padrio de operagio e
sua simplicidade de instalagio € de escolha ideal para muitas esta¢des geradoras.

Segundo Harvey (1993), a turbina de fluxo-cruzado ¢ chamada de Banki,
Michell, ou Ossberger; ¢ formada por um rotor constituido por dois discos paraielos
conectados proximos a borda de um eixo, ligados por uma série de aletas curvadas. O
rotor fica na posigio horizontal e um bocal retangular direciona o jato para o
comprimento total do rotor. O fluxo incide sobre as aletas transferindo a maior parte da
energia cinética, passando entdo pelo interior do rotor incidindo novamente sobre as
aletas na saida, transferindo assim uma pequena quantia de energia antes de deixar o
rotor. A turbina de fluxo-cruzado ¢ ilustrada na figura 3.6 e o seu funcionamento na
figura3.7.

A carga efetiva no rotor da turbina de fluxo cruzado pode ser aumentada pela
formag8o de vacuo no interior do invélucro, sendo causado por um apropn'add tubo de
queda abaixo do rotor o qual fica permanentemente cheio de dgua. O vacuo € limitado
pela utilizacio de uma valvula que controla a entrada de ar no involucro. Ressalta-se ser
necessariamente caro, uma vez que requer o uso de selos de ar para tomnar o involucro
vedado. Uma vantagem adicional pela formac¢do do vacuo € a redugdo dos respingos

preservando os rolamentos internos.
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Figura 3.6 - Turbina de Fluxo-Cruzado
Fonte: McGuidam, D. (1979)

Para o dimensionamento da turbina, as dimensdes de interesse sdo o
comprimento e didmetro do rotor e a espessura do jato. A largura do jato retangular ¢
tomada sempre igual ao comprimento do rotor; ao mesmo tempo, a segunda dimensdo
da secdo transversal do jato é projetada para se obter um 6timo rendimento.

De acordo com Khosrowpanah et al (1988) esta turbina, do tipo mpulso radial, €
classificada como de pequena escala ou de baixa queda, baseada na definigdo do U.S.
Army Corps Engineers’ (1979). No entanto, Ossberger Turbinenfabrik (1981) tem
fabricado turbinas de fluxo-cruzado para alturas de queda de 200 m e vazdes de 11.32

m’/s.
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Figura 3.7 - Turbina de Fluxo-Cruzado em funcionamento.
Fonte: Harvey (1993)

Banki desenvolveu métodos de projetos para as aletas e uma expressdo para o
méaximo rendimento, além de uma relacio entre o didmetro interno e externo do cilindro
€ uma expressao para a energia transferida em cada estagio. Sonnek (1923) modificou a
teoria Bank! e recomendou a diminuigio da largura do bocal em relagiio a largura do
rotor para reduzir a separagio do fluxo na parte superior das aletas. Mockmore e
Merryfield {1949) testaram um modelo da turbina de fluxo-cruzado e concluiram que

este tipo de turbina de fluxo-cruzado opera eficientemente dentro de um amplo intervalo
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Citado por Khosrowpanah et al (1988), Shepherd (1956) demonstrou
teonicamente que 72% da energia € transferida para o rotor no primeiro estagio, Varga
(1959), investigou a variagdo da pressdo estatica ao longo do bocal de uma turbina de
fluxo-cruzado, verificou a relagio proposta por Banki entre 2 velocidade tangencial e a
velocidade absoluta de escoamento resultando em um rendimento maximo. Haimerl
(1960) afirma que a turbina de fluxo-cruzado ndo é uma perfeita turbina de impulso
porque na saida do bocal a pressdo € ligeiramente maior que a atmosférica. Johnson et
al. (1983), estudaram efetivamente a construgdo de turbinas de fluxo-cruzado com novos
materiais. Nakase et al. (1982) estudaram o efeito da forma do bocal e do tamanho sobre
o rendimento da turbina de fluxo-cruzado; definiram uma variavel, Tr e sugeriram entre
aqueles valores estudados a relag@io mais conveniente para o bocal como sendo

So

¥ X

Tr = =026 (3.1)

o limite maximo obtido em seus estudos para o valor de 7, que é de 0.44.

Khosrowpanah et al (1988) menctonam 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 tltimos 60 anos.

Estudos experimentais foram realizados com a turbina de fluxo-cruzado,
variando-se o nimero de aletas, o didmetro do rotor e a variagdo do dngulo de entrada do
escoamento apos o bocal, resultando no maximo rendimento para algumas combinacBes
de aumento de carga, de vazdo, aumento do angulo de entrada no rotor ¢ no decréscimo
na relacdo de didmetros do rotor.

Equagdes foram sugeridas para a obtengio do niimero 6timo de aletas, buscando
o maximo rendimento, e também para determinar a rotagdo especifica da turbina de
fluxo-cruzado, que € func¢io unicamente da vazio e do dngulo de entrada no bocal.

Balje (1981), citado por Khosrowpanah et al (1988}, mostrou que o maximo
rendimento da turbina ocorre para uma relagdo de velocidades compreendida no
intervalo de 0.4 a 0.5 para o primelro estagio e uma relagdo mais elevada para o segundo
estagio. Afirma ainda que 70% da energia ¢ transferida no primeiro estagio e 30% no

segundo estagio da turbina. As analises de Balje sdo baseadas sobre a entrada do
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escoamento através de metade do rotor e a sua saida através da ouira metade. O maximo
rendimento tedrico é 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 al (1988) ainda descrevem os fatores que afetam o rendimento

da turbina de fluxo-cruzado, que seguem abaixo.
s Relacio de Velocidades

O diagrama de velocidade de uma turbina de fluxo-cruzado dentro de um planc
radial-tangencial é demonstrado na figura 3.9. A condi¢do de maximo rendimento para
uma turbina de fluxo-cruzado foi analisada por Somnek (1923), que demonstrou

seguramente ser obtido o maximo rendimento quando

= T e (3.2)

U, 1
¥, 2xcosq

] U
onde a relagdo de velocidade ?1“ pode ser expressa em termos da queda total ¢ da
13

velocidade de rotagdo do cilindro,
U, TxDyxn

— = 33
V., 60xy2xgxH ©3)

e Numero de Aletas

O nimero 6timo de aletas € 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 € o custo da turbina; também o uso excessivo de aletas na concepgio do cilindro

causam uma grande perda pela separacio do escoamento na parte superior do cilindro.
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Khosrowpanah (1984) obteve a seguinte expressdo para se definir o nimero étimo de

aletas

__n. Db (I p_z) 6xQ 54)
“2xz B D, Xcosﬂx,mxgxrgxi '

D
A relagdo ""52- na equagdo (3.4) deve variar no pequeno intervalo de 0.66 a 0.69 de
1

acordo com o trabalho teorico feito na turbina de fluxo-cruzado (Sonnek 1923).
De acordo com Khosrowpanah et al (1988), Khosrowpanah ¢ Warnick (1984), o

estudo de turbinas homologas pode ser feito através das relagSes unitarias

o-—L~ T (3.5)
D} x H?
N = Dsawn - (3.6)
D> xH?
L (3.7)
e
N &
ng = 22 sad” S (3.8)
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Nos trabalhos de Khosrowpanah et al (1988), os bocais para todos os cilindros
tinham o mesmo comprimento das aletas, mas o dngulo de abertura do bocal variando de
58°, 78° e 90°. Angulos de entrada maiores ndo sdo recomendados sem o uso da pa

diretriz (Ossberger 1981) e por esta razdo nédo foram utilizados.
s Efeito do Angulo de Entrada de Bocal

Com o angulo de abertura do bocal aumentando de 58° para 90°, o rendimento
maximo é crescente, sendo que 0 maior rendimento obtido foi para o dngulo de 90°. Para
pequena abertura (58°) a pressio estdtica no topo do bocal € mais alta do que para
grandes aberturas. Esta alta pressio no bocal reduz o rendimento porque o dngulo de
ataque o, mostrado na figura 3.9, provavelmente € desviado do valor de projeto, como
também observado por Nakase et al. (1982), sendo que uma grande parte do escoamento

propaga-se por sobre as aletas. A varia¢do do rendimento com o dngulo de abertura do

bocal pode ser vista na figura 3.10.

¢ Efeito da Relacio de Velocidade

. i . U, ,
A variago do rendimento com a relagio de velocidade *—-Vl ¢ apresentada na figura
1
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Figura 3.10 - Variaciio do rendimento
com a relacio de velocidade.
¥onte: Khosrowpanah et al (1998)

Com um éingulo de ataque o; de 16° a equagio 3.5 indica uma relacdo de

U
velocidade de 0.52, que resuita em um maximo rendimento. O grafico para —=0.52 é
]

mostrado na figura 3.10. O maximo rendimento para os cilindros testados ocorrem

U
aproximadamente para a relagdo de velocidade ?/1- no intervalo de 0.53 a 0.54, o qual é
1

muito proximo para o valor tedrico de 0.52.
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o Efeito do Tamanho do Cilindro

A redugio do difmetro do cilindro fez com que o rendimento da turbina

diminuisse.
¢ O FEfeito do Namero de Aletas

Os resultados experimentais para diferentes tamanhos de cilindros com 20, 15 ¢
10 aletas, para uma vazdo de 0.04 m’/s mostra que o méximo rendimento para estes
cilindros com bocais de entrada com Adngulos de 58°, 78° e 90°, ocorrem
aproximadamente para 15 ou 16 aletas. Observagdes do modelo durante o escoamento
no teste confirmam a pequena perda por separacfo para cilindros com 15 aletas. O
namero de aletas 6timo neste experimento € de aproximadamente 15 para um didmetro
do cilindro de 30,48 cm, o qual tem uma relagdo de aspecto de 2.0. A equagdo 3.4

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

» Rotacio Especifica

A analise dos dados indicou a rotagio especifica como sendo funcdo do dngulo de
entrada do bocal e da vaz3o unitaria. Entretanto, as multiplas analises de regressdo linear
conduziram a rotagdo especifica a uma fungdo constituida de variaveis dependentes,

como o dngulo de entrada do bocal e a vazio unitaria, e também com varidveis

independentes, resultando

N, =667-1885xA+2434x0 (3.9

D
para o cilindro de niimero 1 ( "}}L =10)e
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N, =944-634x 1 +2507x(Q (3.10)

D
para o cilindro de niimero 2 (—§- = 2.0).

A equagdo 3.10 pode ser aplicada a outros cilindros, sendo que a rotagio
especifica previsivelmente ficard muito proxima dos valores medidos. Isto demonstram
as observagdes feitas por Warnick (1984) quanto a rotagio especifica obtida em seus
estudos, com a altura de queda variando dentro de um intervalo.

Desai e Aziz (1993) analisaram experimentalmente os pardmetros que
influenciam o rendimento da turbina de fluxo-cruzado. Um total de 39 cilindros e 11
bocais foram testados em 75 diferentes combinagSes. As analises dos resultados indicam
a influéncia dos diferentes pardmetros sobre o rendimento da turbina, indicando que,
com cautelosa selecdo dos pardmetros da turbina de fluxo-cruzado, o rendimento €

elevado: 88.0%. As figuras 3.11 ¢ 3.12 mostram os componentes essenciais da turbina.

Figura 3.11 - Bocal, rotor e aleta de
uma turbina de Fluxo-Cruzadae,
Fonte: Desai e Aziz (1994)
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Figura 3.12 - Componentes principais da
turbina de Fluxo-Cruzado.
Fonte: Desai e Aziz (1994)

Segundo Desal e Aziz (1993), apesar de todas as vantagens na simplicidade da
fabricac@o, a turbina de fluxo-cruzado tem uma importante himita¢dio, que € o seu
rendimento, o qual ¢ 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 um pico de rendimento para a turbina de
fluxo-cruzado de 87%. Fiuzat e Akerkar (1989) relatam um rendimento de 89%%
baseados em limitados experimentos. Além disso, em situagdes de baixa carga e altas
vazbes, a turbina de fluxe-cruzado requer uma unidade de grandes dimensdes quando
comparada a outros projetos, a qual usualmente indica um aumento de velocidade
crescente diminuindo o rendimento em 1 e 2% e aumentando a manutencgio requerida
(Makanst 1983). A razdo para o maximo rendimento de uma turbina de fluxo-cruzado
ser relativamente baixo, comparado com outros tipos de turbina estd na deficiente

transferéncia de energia entre a 4gua ¢ as aletas das turbinas.
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A expressdo fundamental para o maximo rendimento Tmix em uma turbina de
fluxo-cruzado foi obtida por Donat Banki (Mockmore and Merryfield, 1949) como

sendo

e = €05, 3.11)

indicando que o possibilita encontrar o maximo rendimento. De acordo com Mockmore
e Merryfield (1949), Banki sugere que o dngulo esteja na ordem de 16°
Interessantemente, desde tempos atras no desenvolvimento até 1980, trabalhos
experimentais utilizaram somente este valor, sem testar outros ingulos de ataque.
Nakase et al. (1982) testaran um &ngulo de ataque ligeiramente menor, de 15°, e Fiuzat e
Akerkar (1989) fizeram mudangas nos valores do dngulo de ataque, com 16°, 20° e 24°,
Estes testes indicaram que o 4ngulo de ataque de 24° produziu maior rendimento na
turbina de fluxo-cruzado do que os com 16° e 20°. Da mesma maneira, ndo hé consenso
sobre o efeito do niimero 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 20 aletas) e concluiu que cilindros com 15 aletas sdo mais eficientes que outros
cilindros. Nakase et al (1982) testaram o impacto de 26 aletas, e Varga {1959) testou
cilindros com 30 aletas. Nenhum destes experimentos chegou a conclusdo de qual seria
o namero de aletas que produziria 0 melhor rendimento.

Além disso, ndo ha literatura disponivel sobre a influéncia da relagio do rotor
com a largura do bocal, entretanto, existe a expansdo da corrente de fluxo do jato de
agua. Os resultados obtidos por Desai ¢ Aziz (1994), através da técnica de otimizagdo
utilizada para obter os parlmetros favoraveis ao maximo rendimento e quantificar suas
influéncias, foram que o maximo rendimento da turbina de fluxo-cruzado tende a
decrescer com o aumento do angulo de ataque na entrada do primeiro estagio no
intervalo de 22° a 32°, e que o aumento no nimero de aletas de 15 para 30 tem uma
influéncia favoravel sobre o rendimento da turbina de fluxo-cruzado. Isto € atribuido a
melhora de transferéncia de energia entre © jato de agua e as aletas da turbina, sendo que

o nimero Otimo de aletas ainda € um assunto para estudos fituros. Ha uma pequena
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reducio no maximo rendimento da turbina de fluxo-cruzado com o aumento da relagéo
de didmetro no intervalo de 0.60 a 0.75, porque um aumento na relagdo de didmetros
leva para um decréscimo na forga nas aletas devido ao impacto do jato de agua e,
portanto, um decréscimo na transferéncia de energia, consequentemente um decréscimo
no rendimento. Sendo o bocal e o rotor da mesma largura, hia uma perda de agua através
de uma fenda entre o bocal e o cilindro; isto se deve a obstrugio causada pelo cilindro no
escoamento da dgua. Quando ha expansdo da corrente de fluxo ocorrem trés fendmenos
simultineos: uma contribuicdo para a transferéncia de energia da agua, que de outra
maneira seria perdida;, consumo de energia para vencer um momento de inércia

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

B
7 igual a 1.5 é melhor que 1.

Um pequeno valor do dngulo de saida no primeiro estagio causa ao jato de dgua
uma deflexdo longe do centro do eixo, levando para um alto momento lateral. Desta
maneira o angulo de 55° resulta em um mator rendimento que o dngulo de 90°.

Totapally e Aziz (1994), concliuiram em seus trabalhos que, devido ao elevado
numero de pardmetros que afetam o rendimento da turbina de fluxo-cruzado, torna-se
dificil determinar a influéncia de todos os pardmetros com nameros limitados de
modelos em laboratorio.

O rendimento obtido € maior para algumas combinagtes da relagdo entre largura
do bocal ¢ rotor, chegando a ser comparavel com o da roda Pelton e a turbina Francis.
Baseados nestes estudos, a turbina de fluxo-cruzado apresentou um rendimento mais
elevado com a utilizagdo de bocais mais estreitos que o rotor da turbina, com angulos de
ataque entre 22° e 24°, com um niimero de aletas proximo de 35. Com o aumento do
nimero de aletas acima de 35, o rendimento decresce. Portanto, pode-se assumir este
valor como o nimero de aletas Otimo. Isto contraria Khosrowpanah's (1984). A
coincidéncia ocorre com o nimero maximo de aletas usado pela Ossberger (1993).

Desai € Aziz (1994), usaram um maximo de 30 aletas e obtiveram um
rendimento elevado para cilindros com namerc elevado de aletas. O decrescimo no

maximo rendimento devido a um aumento no nimero de aletas acima do nimero 6timo
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pode ser atribuido a varios fatores, entre os quais, a redu¢fo na passagem por entre as
aletas.

Para rotores com pequena relagdo de didmetros, tém-se as aletas estendendo-se
em diregdo ao centro do rotor, com isso a maior parte do jato do bocal entra por entre as
aletas e é transportado para muito longe tangencialmente. Somente uma fragio do total
forma o fluxo-cruzado e, em conseqiiéncia, o rendimento da turbina é reduzido. Em seus
trabalhos, verificaram também a existéncia de perdas através dos espacos entre o rotor e
o bocal

Fiuzat e Akerkar (1991) concluiram em seus trabalhos que a contribui¢do do
segundo estagio no total da energia no eixo da turbina de fluxo-cruzado € menos que
45% para o bocal de entrada com angulo de 90°, e menos que 41% para um bocal de

entrada com 120°.

Estas relagoes sdo consideravelmente diferentes dos valores tedricos dados pelas
pesquisas anteriores. Para um &ngulo de entrada do bocal de 90°, ¢ maior o fluxo
cruzado, resultando em um alto rendimento para ambos estagios da turbina.

Estas conclusdes indicaram haver uma significativa influéncia 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 ndo s6 aumentard o
rendimento do primeiro estagio (desde que as laminas foram projetadas para este tipo de
padrio de fluxo) mas também aumentara o rendimento global da turbina devido ao
trabalho realizado pelo segundo estagio. O fluxo, cruzando uma Unica vez o cilindro é

chamado de anti-cruzamento e € demonstrado na figura 3.13.

INICAMP
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SECAD CIRCTIT ANT
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Figura 3.13 - Fluxo padrio na
turbina de Fluxo-Cruzado
Fonte: Desai e Aziz (1994)

Tiago, G. L. (1987), dimensioncu um prototipo que foi ensaiado no Laboratério
Hidromecanico para Engenharia do Produto - LHEP, na Escola Federal de Engenharia
de Itajuba. O prototipo genuinamente nacional apresentou inicialmente um rendimento
total maximo de 61% e apos algumas corregdes chegou a 73%; foi projetado utilizando-
se de materiais a baixo custo, constituido de chapa de ago carbono 1020, chapas de
acrilicos transparentes, eixo de ag¢o carbono 1020, mancal de rolamentos e varios tipos
de parafusos galvanizados. O 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 prototipo ensaiado.
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Figura 3.14 - Turbina Michell-Banki ensaiada no LHEP
Fonte: Publicacio do LHPCH

O ensaio realizado com o prototipo teve a finalidade de verificar se a turbina
atenderia as expectativas de projeto, determinar as perdas e localizar falhas que possam
ocorrer na maquina. Como resultado dos ensaios, foram obtidos os Campos Basicos de
Funcionamento e foram construidos os campos basicos de funcionamento em grandeza
unitarias. Também foi realizada uma padronizagiio da turbina Michell-Banki, onde os
campos de aplicagdo para varias turbinas se completam, cobrindo assim todo o campo de

aplicagdio previsto para este tipo de turbina.

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

de companhias que utilizaram diversos tipos de turbina em alguns paises para
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aproveitamento hidroelétrico, dentre essas sdo apresentadas na tabela 3.2 as que

utilizaram a turbina Michell-Banki e suas caracteristicas.

Tabela 3.2 - Exemplos de aproveitamentos

hidroelétricos utilizando turbinas Michell-Banki.

Companhia Pais Data Capacidade Rotor (D) HMaximo  Rotagio
MW (mm) (m) (RPM)
IMPSA Bolivia  7/%4 0.01 245 25 820
IMPSA ftalia 5/94 0.03 306 15 506
Orengine Srl  Argentina  2/95 0.7 550 56 600
Orengme Srl Htalia 5/95 0.5 410 80 1000
QOrengine Srl Halia 7/95 0.1 350 22 600
Orengine S1l Italia 7/96 0.1 335 62 1000
Orengine Srl kalia 10/94 0.36 650 236 320/1000
Orengine S1l Italia 1/65 1.1 550 876 750
Orengime Stl Italia 7/94 0.2 450 256 500
Orengine Srf Itakia 7/96 09 335 66 1000
Orengine Stl Italia 12/94 0.36 700 159 250/1000
Orengine Srl Italia 4/96 0.4 360 170 1500

Fonte: Water Power & Dam Construction (1997)
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Harvey (1993) propde em linhas gerais um pré dimensionamento para a turbina

de fluxo-cruzado, onde a vazdo O deve ser utilizada em m’° /s ¢ a carga H em metros.

Utilizando algumas relagdes pode ser obtida uma aproximacio para as dimensdes das
partes fisicas com as dimensdes dadas em metros.
Para o calculo aproximado do diametro do rotor adota-se uma rotagfio e utiliza-se

a seguinte expressiao

Do = 40—-—-——-——“[§ (3.12)
RP M Turbina

1
onde o nimero 40 possui a dimensdo m2RPM para H emm.c.a.

A espessura do jato fica usualmente entre um décimo e um quinto do didmetro do
rotor. Esta € a melhor relag@io para sua fabricagfio, a qual depende ou ndo do controle de

vazio nas aletas.

o = 01D, (3.13)

Estimada a espessura do jato, 0 comprimento aproximado do rotor pode ser
baseado na equagdo de descarga de orificios, com o comprimento do rotor proporcional

a largura do jato

Q = ABocal ng (3 14)
Q=t,, xL xJ2¢H 3.15
Jato arg urq
porianto
Q
) A— 3.16
o = ol (3.16)



38

3.3 Escolha de Turbinas

Segundo Monition e Roux (1984), do ponto de vista hidromecinico, a carga € o
fator mais importante para se determinar o tamanho e o tipo de turbina a ser utilizada. As
turbinas hidraulicas sdo classificadas em familias, e caracterizadas pela rotagio
especifica como mostra a figura 3.15. Também podem ser classificadas de acordo com o
tamanho utilizando uma dimensdo linear, como o didmetro. As curvas de rendimento

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

Pelton (dois jatos e wm roter,

ou dois rotores e un jato)
Pelton {quatro jatos e um
rotor, ou dois jatos ¢ dois
rotores, ou ainds, um jato e
quatro rotores)

Pelton (um jato)

; : ; : : H : : -
0 31 44 355 62 300 500 775 1200 s (rpm)

Francis i

Mitchell-Banki

Figura 3.15 - Intervalos normais de operacio de
diferentes turbinas em fun¢io da rotacdo especifica
Fonte: Monition e Roux (1984)

Conforme Krivchenko (1986), a rotacdo especifica ms ¢ determinada para o
ponto de maior rendimento, especificando totalmente as propriedades da turbina, como a
forma do rotor. Para alguns tipos de turbina € apresentado o intervalo de rotagdo

especifica na tabela 3.3.
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Tabela 3.3 - Intervales de rotacio especifica para diferentes tipos de turbinas

Tipos de Turbinas Intervalos de Rotagio Especifica em RPM
Fluxo Axial com pas ajustaveis (Kaplan) 450 - 1200
Fluxo Misto com pas ajustaveis 300 - 500
Fluxo Axial-Radial (Francis) 80 - 400
Impulso (Pelton) 10 -50

Fonte: Krivchenke (1986)

De acordo com Monition e Roux (1984), a escolha de um tipo de maquina resulta
da analise de varios fatores, tal como problemas de cavitagio, facilidades de
manutencdo, adaptacio a grandes variagGes de vazdes e, em ultima instincia, a selego
do tipo apropriado para cada carga ¢ feita com base em experiéncias do passado.
Analises estatisticas mostram no grafico logaritmico da figura 3.17, que varias familias
de turbinas formam curvas paralelas. Infelizmente, estes dados estatisticos ndo estdo
disponiveis para turbinas Michell-Banki, sendo que a curva no grafico da figura 3.17 foi
feita com base em poucos dados disponivels, servindo apenas como uma diretriz.

O grifico do rendimento para as familias, figura 3.16, ¢ as dimensdes da
instalagdo permitem calcular, em uma eventual analise, a poténcia, tomando em conta a
vazdo e suas flutuacdes. Deve ser considerado que o aumento nas instalagdes resulta em
um aumento no custo das instalagdes civis.

O abandono da exploragdo de hidroelétricas de baixa e média poténcias,
consideradas pouco econdmicas quando comparadas com as termelétricas, ndo fez com
que os fabricantes de turbinas deixassem de desenvolver a necessaria tecnologia para

turbinas. Isto devido ac aproveitamento de fontes de alta poténcia, onde em alguns
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casos, 0S projetos mereceram uma atencfo especial e projetos especificos para cada
maquina. Este procedimento ndo € aplicavel em fontes de energia de baixa poténcia,
onde é necessario um projeto de baixo custo, que utilize um capital minimo ¢ tenha um
custo de manutengdo também minimo para o periodo maximo de operagio. Sendo assim,
varios fabricantes de turbinas desenvolveram unidades padronizadas para pequenos

aproveitamentos hidroelétricos.

1.0

Francis Kaplan

Rendimento

Mitchell-Bank:

0 0 193.5 387 580 774
Rotagso Especifica

Figura 3.16 - Variacio do rendimento de diferentes
familias de turbinas com a rotacio especifica.
Fonte: Monition € Roux (1984)

Estes projetos sdo baseados na utilizagdo de recentes pesquisas em turbinas, que
tiveram por objetivo o fornecimento de equipamentos eletromecinicos compactos,
prontos para serem instalados e operados, projetos hidraulicos simples, utilizando
componentes padrdes para reducdo do custo e tempo de entrega, revendas mundiais com

servigos de assisténcia técnica.
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Estas consideragdes sdo aplicaveis para poténcias abaixo de 2000 KW . Para
poténcias acima de 2000 KW, projetos individuais de unidades hidroelétricas devem ser
considerados. Grandes fabricantes tém se concentrado principalmente sobre baixas
cargas, onde a solugio, muitas vezes adotada por razdes de simplicidade mecéinica, tem

sido o desenvolvimento de pas ajustaveis em um intervalo de didmetros padrdes.

£ Turbinas Francis . “\\ .
£ simples SO
g 140- hs=t5m \ O b0
g o \\Y
& 70 - 4 jatos N\ \\ o
8 _ | djatos SIS
g 50+ Turbinas NN
2 A0 Pelton Piotos
30 - N
|‘ .
20 :
14;{” Turbinas
| hs= altura de aspiraggo Michell-Banki

! L : : :

2 5 10 203050 100 206 500 1600
H (metros)

Figura 3.17 - Relacio entre carga e rotacio
especifica para diferentes familias de turbinas
Fonte: Moniticn ¢ Roux (1984)
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Turbinas padrées podem ser utilizadas mais facilmente em instalages com
poténcias acima de 100 kW, com cargas entre 1 € 400m e para intervalos de vazdo entre
0.1 e 20 m"3/s.

Os tipos padrdes de turbinas utilizadas para um amplo intervalo de carga que
varia de 1 a 400 m, com raras exceg¢des até 800 m sfo, para baixas quedas, a Hélice (ou
Kaplan); para quedas médias, a Francis; e para altas quedas, a Pelton. Turbinas Michell-
Banki s#o utilizadas para um intervalo de queda razoavelmente extenso, para intervalos
de quedas muito baixos utilizam-se também turbinas a hélice.

De acordo com Krivchenko (1986), turbinas de fluxo axial (Kaplan) sdo
maquinas utilizadas em pequenas quedas, compreendidas no intervalo de 1 a 70 metros.
As pas, que vanam de 4 a 8, podem ter seus Angulos ajustaveis, que € o caso da turbina
Kaplan, porém implicando em projetos de maior complexidade que as turbinas a hélice,
que ndo possuem pas ajustaveis.

As turbinas de fluxo misto sdo as que mais foram desenvolvidas nas tltimas
décadas, e diferem da turbina de fluxo axial em que as pas do rotor sdo montadas com
um angulo com o eixo de rotagio de 45° a 60°.

Turbinas axial radial (Francis), sfo utilizadas em cargas médias, variando de 40 a
700 metros. O rotor consiste de 12 a 17 aletas formando um anel. As aletas sdo
rigidamente fixadas a uma coroa, dando a ngidez necessaria ao rotor.

Turbinas Pelton operam sob elevadas quedas, acima de 400 metros. Os principais
componentes da turbina s3o o bocal, abastecido por uma tubulacdo forcada, e o rotor, o
qual € fixo a um eixo, tendo a caracteristica de girar no ar. O rotor ¢ constituido de um
disco com conchas que variam de 12 a 40. A capacidade da turbina Pelton é regulada
pela variagio da taxa de fluxo que incide nela. O controle é feito pela agulha do bocal.

Turbinas de fluxo radial axial podem operar satisfatoriamente sob cargas de 20
metros; turbinas Pelton podem ser submetidas a cargas de 150 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 solugio
dtima ¢é feita com base em comparacdes de operagio e dados de custos de varias

alternativas possivets.
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Turbinas consideradas pequenas possuem o didmetro do rotor variando de 35 a
225 cm, sendo que quando sdo utilizadas sob baixa queda, o eixo da turbina é conectado
ao gerador atraveés de engrenagens com ampliagio da rotagdo. Para cargas acima de 10
meiros, pode ser utilizada a turbina de fluxo duplo, ou Banki. O grafico da figura 3.18

mostra a aplicagfo de diferentes turbinas e cargas.

2000
H (m) ; \
800 Pelton ,:
| 0
400 1
200 - Francis —— |
%0 Fluxo | '
B Misto *L"
40 H
" Kaplan
g8 ! .
4 '; 1
L
1 | 'i |
Reagao - Impulso!

Tipos de Turbinas

Figura 3.18 - Aplicacdo de diferentes tipos
de turbinas em funcio da carga
Fonte: Krivchenko (1986)
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3.3.1 Rotacdo Especifica e a Selecio de Maquinas

Para um rotor com rotagdo constante e com carga ¢ vazio conhecidas, pode-se
calcular a rotacio especifica determinando-se através do grafico da figura 3.15 o tipo de
turbina a ser instalada. Esta operara no sistema no seu ponto de maior rendimento.

Alta rotagdo especifica implica em tamanho menor, pois se a semelhanca existe
entre duas maquinas, a poténcia variara com a rotagio ao cubo. A mesma poténcia pode
assim ser obtida em uma maquina pequena geometricamente semelhante se operando
com alta rotacdo. Altas rotagbes elevam a rotagio especifica.

Assim, em geral, para uma dada condigio, é desejavel a escolha de uma maquina
com alta rotagiio especifica, pois assim o tamanho da maéquina serd pequeno e
consequentemente o seu custo tambeém.

O maximo rendimento e o rendimento a cargas parciais tendem a aumentar com a
rotagio especifica aumentando, passando por um valor maximo e em seguida comeca 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 USS$.
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Tabela 3.4 - Custo de turbinas em unidades de US$1000

Poténcia Michell- Francis  Pelton - Jato  Pelton - Heélice
no eixo em Banki : simples Multi-jato
CV
27 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
272 3-14 20-30 3-20 3-15 20-30
68 5-30 25-70 5-50 5-30 25-170
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 Dispesitivos de Recalque

Quedas d'agua ao longo do percurso de rios ¢ ribeirdes podem ser aproveitadas
para a obten¢do de energia. Muitas vezes, estes aproveitamentos sdo utilizados através
do acoplamento de rodas d'agua a méaquinas estacionarias, cujo objetivo € a geragéio de
eletricidade € ou o recalque de agua para reservatorios elevados. O carneiro hidraulico é
outro dispositivo utilizado para o recalque de agua.

Uma caracteristica destes dois dispositivos € a baixa vazido de recalque que os

inviabilizam para sistemas que exijam vazdes e pressdes mais elevadas.

3.4.1 Rodas D' agua

De acordo com Mialhe (1980), as rodas d'agua s8o 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 um
bocal disposto tangencialmente & roda ¢ denominada "mista”, onde hd o aproveitamento
da energia de posigdo e da energia cinética. As "rodas de baixo", como ¢ proprio nome
indica, recebem a agua pela parte de baixo, s@o montadas sobre flutuadores e colocadas
no meio da correnteza de corregos ou ribeirdes. A figura 3.19 mostra uma roda d'dgua

em funcionamento.
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Figura 3.19 - Roda d'agua em funcionamento
Fonte: Manual técnico da Rochfer

De acordo com o manual técnico da Rochfer, estas rodas d'dgua sdo acopladas a
bombas de pistio com a finalidade de formarem um conjunto para recalque. Estas
bombas permitem o ajuste do curso do pistdo, o que resulta em capacidades diferentes de
bombeamento. Isto faz com seja possivel a sua instalagio em diferentes condi¢les
quanto & vazdo disponivel para o acionamento da roda e altura de elevagdo. Na tabela
3.5 ¢ apresentada a vazio bombeada conforme a rotagdo da roda e o curso dos pistdes. A

tabela 3.6 apresenta a vaziio minima para o acionamento da roda em funcio do curso dos
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pistdes e do desnivel. O manual técnico informa que geralmente a rotagio média da roda
fica em torno de 30 RPM.

Tabela 3.5 - Vazio bombeada em I/s em
funcio da rotacdo e do curso dos pistdes

RPM da Reda
Curso dos 20 RPM |30 RPM 40 RPM 50 RPM
Pistoes
8 0,104 0,156 0,208 0,260
7 0,092 0,138 0,185 0,231
6 0,081 0,121 0,162 0,202
5 0,069 0,104 0,138 0,173
4 0,057 0,086 0,115 0,144
3 0,046 0,069 0,092 0,115
12 0,300 0,451 0,601 0,752
11 0,266 0,399 0,532 0,665
10 0,231 0,347 0,462 0,578
9 0,196 0,295 (0,393 0,491

Fonte: Manual técnico da Rechfer
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Tabela 3.6 - Vazio minima para o acionamento da roda em I/s

Curso dos Pistdes
Recalque

(m)

8 7 6 5 4 3 12 11 10 9
10 2 1,7 1,5 1,2 i 0.8 o 6 5 5
20 3 2,6 2.2 1,8 1,5 1,1 7 7 6 .6
30 4 3, 3 2.5 2 1.5 9 8 7 7
40 5.5 45 4 3 2.5 2 11 10 9 9
50 7 6 5 4 3 2.5 13 12 11 11

Fonte: Manual técnico da Rochfer

Conforme McGuidan, D. (1979), freqiientemente o rendimento da roda ¢€
grosseiramente exagerado, sendo que usualmente fica entre 60 e 65% para as "rodas de
cima”, apresentando o intervalo de rotaciio entre 6 e 20 RPM, que ¢ uma das suas
principais desvantagens. Como vantagens existem a baixa manutengdo e pouca variagio
no seu rendimento em funcfio das flutuagdes de vazdo, se comparada com as turbinas
Francis e a Hélice com pas ndo ajustaveis. As "rodas mistas" tém um rendimento da
ordem de 50 a 60%, enquanto que as "rodas de baixo" apresentam um rendimento
abaixo de 25%.
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3.4.2 Carneiro Hidraulico (ariete hidraulico)

De acordo com Mialhe (1980), o cameiro hidraulico recalca agua aproveitando o
aumento de pressio devido ao efeito denominado "golpe de ariete”. Foi inventado em
1796 por um cientista francés, Jacques E. Montgolfier.

Seu principio de funcionamento ¢ baseado na condugdo de uma certa massa de
agua posicionada a uma altura /2. Esta massa de agua conduzida por uma tubulacdo de

admissdo chega ao ariete promovendo um fluxo de vazdo ¢, que € recalcado a uma
altura A e outro fluxo g, que se perde na valvula de escape.

Ao se abrir a valvula de escape, a dgua conduzida no tubo de admissio escoa
com velocidade crescente, sendo que desta forma a valvula de escape é forgada a se
fechar. Em um certo momento esta valvula se fecha bruscamente e a mterrupcio do
fluxo de alta velocidade provoca o fendmeno denominado "golpe de ariete", que tem por
caracteristica 0 aumento repentino da energia de pressio. Isto faz com que abra-se a
valvula de recalque permitindo que uma porcdo de agua penetre na campdinula
comprimindo o ar;, estabelece-se o equilibrio da pressdo no tubo de admisséo ¢ a valvula
da campénula fecha-se, sendo estabelecido agora o equilibrio da pressdo do ar com
aquela do recalque, baseada numa certa quantidade de agua. No tubo de admissdo
forma-se um vacuo relativo quando uma certa quantia de ar € aspirada atraves da valvula
de admissdc de ar. Com a depressio ocorre também a abertura da valvula de escape. A
partir deste ponto comega um novo ciclo no funcionamento do carneiro hidraulico. A
figura 3.20 ilustra as partes constituintes de um cameiro hidraulico e a figura 3.21 ilustra

a instalacgio de um carmneiro hidraulico.
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Figura 3.20 - Partes constituintes de um carneiro hidraulico
Fonte: Mialhe (1980)

Figura 3.21 - Esquema de instalagfio de um carneiro hidraulico
Fonte: Miathe ( 1980)
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O rendimento do carneire hidraulico segundo o catdlogo de um fabricante ¢
apresentado na tabela 3.7, e a vazfo recalcada fica compreendida no intervalo de 0,11 a
2ls. De acordo com Mialhe (1980), o ariete hidraulico ou carneiro hidraulico

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

Tabela 3.7 - Rendimento do carneiro
hidraulico para queda unitédria

Elevag¢io (m) Proporg¢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: Catalogo da Crizal Industria Metalirgica
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3.5 Ensaios Convencionais para Bombas

3.5.1 Tipos de Testes

De acordo com Warring (1984), testes em bombas sdo efetuados por varias
razbes. Vio desde a determinacfio das caracteristicas de um equipamento em
desenvolvimento até a verificagio da reduc@io no desempenho de suas fungdes, devido
ao tempo de uso. Alguns testes podem exigir a utilizagfio de equipamentos sofisticados,
enguanto que para outros propositos, equipamentos e técnicas bastante simples podem
ser satisfatorias. A necessidade dos testes variam também de acordo com o tipo da
bomba e tamanho. A maioria dos testes em bombas € destinada puramente a estabelecer
as propriedades hidrodindmicas.

Os calculos em maquinas hidraulicas deixam sempre uma certa margem de
inseguranga, como no caso de projeto de rotores, orgos de entrada, voluta, etc. Sendo
assim, exigem aproximacdes sucessivas que somente podem ser determinadas através
dos bancos de ensaios, 0 que demonstra a importincia destes no desenvolvimento de
maquinas hidraulicas.

Nos ensaios, as medidas a serem tomadas basicamente sdo:

« Vazio
¢ Pressdo
* Rotagéo

» Poténcia de entrada

Normas de testes apropriadas devem ser utilizadas como referéncia para se evitar
erros nas medidas que podem surgir a partir da localizag@o defeituosa de medidores de
pressdo e medidores de vazdo, 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 € auxiliar no desenvolvimento de trabalhos

experimentais, onde medidas de grande precisio s3o requeridas, envolvendo:

a) Pesquisa findamental que utiliza técnicas de testes aerodindmicos e
hidrodindmicos.

b) Testes em modelos.

¢) Testes de cavitagdo.

d) Pesquisa em ruidos e sua redugdo.

e) Pesquisa de materiais e tecnologia sob condigBes de operagdes simuladas.

Os laboratorios podem ainda pertencer a fabricantes, ou a institutos
governamentais. Laboratorios de grande capacidade podem executar também os testes

de recep¢do, ndo necessitando realiza-lo no local da instalacio definitiva.

¢ Testes de Rotina

Geralmente sdo utilizados para controle de qualidade de uma produgdo em série
de bombas. Nesses testes, além da verificagio das caracteristicas hidraulicas da bomba e
turbina, verificam-se também algumas outras caracteristicas, como temperatura nos

mancais, vibragoes, etc. {Lazarkiewicz, 1965)

s Testes de Recepcio

S3o aplicados em prototipos, onde o contrato de venda inclul uma garantia
quanto ao desempenho. Estes testes sio normalmente empregados utilizando-se de
normas especificas estipulando como devem ser conduzidos os testes e o tratamento dos
dados obtidos. Testes de recepgdo devem ser executados no local, apds a instalagio, ou

em laboratdrio de acordo com as circunstincias (Warring, 1984).
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» Testes de garantia

Sdo basicamente semelhantes aos anteriores, porém nio se exige que tenham
conformidade com qualquer norma, seja ela de algum orgdo governamental ou
especificada pelos fabricantes de bombas. Entretanto, € desejavel que tais testes devam
estar de acordo com as normas aceitas para alcancar consisténcia nas garantias (Warring,

1984).

« Testes no Local

Envolve testes com a instalag@o completa, podendo efetuar-se testes com bombas
individuais. Muitas vezes sdo executados em intervalos de tempos regulares, a fim de
conferir a condigdo de operagio da bomba, em decorréncia da perda de rendimento
ocasionada pelo uso ou corrosdo. Recomenda-se que nestes casos as técnicas 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
prototipos ou em modelos reduzidos. Estes testes sfo utilizados para se determinar as
caracteristicas hidraulicas de maquinas grandes e também a eficiéncia de suas
instalagGes. A precis@o dos resuitados esta relacionada com a precisio da semelhanca
hidrodinamica, que nem sempre ¢é facil de ser obtida. As caracteristicas dos prototipos
sio determinadas a partir das do modelo, através das leis de semelthanca. Na prética, tais
resultados podem ser apreciavelmente modificados, devido a falsa semelhanga
geométrica em conseqiéncia das diferencas na superficie rugosa, espessura das aletas,
etc. o que altera o rendimento hidréulico. Quanto maior a diferenca na relagio de
dimensOes, maior sera a diferenca no rendimento hidraulico. Em outras palavras, quanto
maior a diferenga entre o nimero de Reynolds do modelo e prototipo, maior sera a

discrepancia.
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Mais importante que o nimero de Reynolds € a relagiio que existe entre o nimero
de Reynolds do modelo e do protétipo. Geralmente recomenda-se que, para uma

razoavel semelhanca, a relagiio entre modelo e protétipo esteja entre os limites

0.1<§’~i’;<10 3.17)

3.5.2 Tipos de Bancos de Ensaios

e Para Testes Simples

Um esquema de um banco de ensaio para testes simples ¢ mostrado na figura
3.22, satisfatorio para alguns trabalhos ou testes no local. Para o teste sfo utilizadas as
valvulas 1 e 2; quando a valvula 2 é fechada, a valvula 1 é aberta o suficiente para
estabelecer a pressdo exigida para a medida da vazdo. No reservatorio sdo tomadas as
medidas antes e depois de cada manobra com as valvulas, sendo que, com as diferencas
das medidas de nivel e de tempo, determina-se a vazdo. Um método alternativo para se

medir a vazdo seria colocar o reservatorio sobre uma balanga.
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Figura 3.22 - Banco de ensaio para testes simples
Fonte: Warring (1984)

e Com Circuito Aberto

Quando a vazdo a ser medida através do banco de ensaio para testes simples nio
for possivel, equipamentos devem ser empregados, onde a determinagdo da vazdo sera
através de um tanque aferido ou outros medidores.

A figura 3.23 apresenta a forma mais simples de um banco de ensaio com
circuito aberto, que emprega um tanque aferido e um reservatorio para a sucgdo da
bomba. Ha uma divisdo no reservatorio inferior e um partidor de vazdes pode ser visto
ao alto, no centro da figura, fazendo com que seja desviado o escoamenio diretamente
para o reservatorio enquanto se efetua o ajuste da pressdo atraveés da valvula. Para a
medida de vazdo, por duas vezes ¢ feita a leitura no tubo transparente graduado, situado
na lateral: antes e depois de dirigir o jato para este reservatdrio, cronometrando o tempo.
Apos se efetuar as medidas, € devolvido o liquido para o reservatorio inferior, abrindo-se

a valvula de saida do tanque.
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Figura 3.23 - Banco de ensaios para teste
com circuito aberto e tanque aferido
Fonte: Warring (1934)

A principal desvantagem deste banco de ensaio € que o nivel do liquido no

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

suc¢do da bomba. Para solucionar isto sdo feitas algumas sugestdes:

a)

b)

d)

Fazer a relagdo entre vazdo e volume do reservatorio, de forma que a
varia¢do do nivel do reservatério seja desprezivel.

Ajuste iminterrupto da valvula de estrangulamento, de forma que a bomba
opere sempre com carga manomeétrica constante.
Utiliza¢do de uma bomba para alimentagio do reservatdrio, mantendo assim
o nivel constante.

Sistema de dois tanques, com um dos tanques esvaziando pela bomba, mas
abastecido pelo outro, que transborda através de uma saida apropriada como

no caso de um vertedor.
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Medidas efetuadas através de tanques sfo as mais satisfatorias para bombas
pequenas, embora 08 equipamentos sejam um pouco incdmodos. Métodos alternativos,
que utilizam vertedores, orificios ou outros medidores sdo, menos precisos para
pequenas vazdes, podendo este problema ser superado através da utilizagdio de outros

dispositivos.

* Com Circuito Aberto e Vertedor

As caracteristicas dos vertedores séio bem estabelecidas, e podem ser calibrados
através de técnicas diretas. A vazdio ¢ relacionada a carga e as equagdes diferem de
acordo com a forma do vertedor. S3o preferiveis os retangulares, indicados para média e
grandes vazOes. Os triangulares apresentam maior precisio para vazdes menores. Um

sistema tipico € 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 nfo prejudicar as condigdes de
aproximagio e o desempenho preciso do medidor. Os intervalos de medidas destes

medidores s&o um pouco limitados, porém pode-se empregar os dois tipos em paralelo.

* Com Circuito Aberto e Orificios

Este banco € caracterizado pela presenga de dois orificios utilizados como
medidores. Podem ser utilizados mais orificios, que sio determinados em fungdo da
vazdo. Um dispositivo pode ser calibrado para ler a descarga diretamente em termos da
carga acima dos orificios. Como limitagdo existe a leitura de carga, que ¢ dificil de ser
realizada, podendo estar sujeita a valores que nfo representam o estado de equilibrio
apos o nivelamento do liquido, porém sio extensamente utilizados, particularmente em

ensaios em laboratorios. O esquema deste banco pode ser visto na figura 3.25.

Figura 3.25 - Banco de ensaio com
circuito aberto e orificios
Fonte: Warring (1984)
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e Com Circuito Aberto e Venturi

Este método apresenta a vantagem de permitir medidas instantaneas, porém seu
intervalo de aplicacdo ¢ pequeno. Isto pode ser superado através da utilizagfio de dois

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

Figura 3.26 - Banco de ensaio com
circuito aberto € medidor venturi
Fonte: Warring (1984)

Na pratica, uma desvantagem do medidor venturi € a sua particular sensibilidade
a pequenas mudangas nas condi¢des de escoamento, as quais mudam de acordo com a
altera¢@o na rugosidade do medidor, exigindo, entdo, a utilizacdo de materiais resistentes
a corrosdo. Calibragens devem ser efetuadas em intervalos curtos com vertedores ou

orificios.
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¢ Com Circuito Fechado

Circuitos fechados sdo utilizados quando vazdes altas sdo envolvidas, evitando
assim a necessidade de grandes reservatérios e tanques aferidos. Também sdo uma
solugdo para os testes com liquidos especiais ¢ temperaturas diferentes devido ao
volume constante de fluido envolvido. Uma desvantagem € o aumento da temperatura do
liquido devido ao circuito ser fechado. Um sistema béasico com circuito fechado ¢
mostrado na fig. 3.27. S#o incluidas neste sistema valvulas reguladoras de pressdo para
regular a suc¢iio e descarga, também um reservatorio fechado com ar para permitir

mudancas volumétricas do liquido.

Figura 3.27 - Banco de ensaio
basico com circuite fechade
Fonte: Warring (1984)
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e Com Circuito Fechado - Ensaios no Local

Trata-se de um circuito fechado instalado junto & bomba e que pode ser
facilmente utilizado para ensaios periddicos. O circuito pode ser visualizado na fig. 3.28.
Este circuito, que € 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 comega

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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o Para Testes de Cavitacio

Para este tipo de teste s@o utilizado circuitos fechados, como mostra a figura
3.29. O reservatdrio € conectado a uma bomba de forma que a pressio no interior do
reservatorio € reduzida progressivamente durante o ensaio até ocorrer cavitagdo. Os
equipamentos para testes de cavitagio podem ser mais sofisticados, incluindo
controladores de temperatura do liguido, a fim de que se efetuem testes com diferentes

temperaturas.

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



4. PRINCIPAIS LABORATORIOS DE MAQUINAS HIDRAULICAS
JA EXISTENTES NO BRASIL

4.1 Fundacio Centro Tecnolégico de Hidraulica - FCTH

Segundo o Relatério do CTH sobre o projeto de implementagdo do laboratorio de
maquinas e equipamentos hidraulicos (1984), o Laboratorio de Maquinas Hidraulicas foi
construido a partir de 1968, com o apoio financeiro do BNDE, DAEE, CNPq, FAPESP ¢
USP.

Antes mesmo do término da montagem de todos os equipamentos em 1970, o
Laboratorio de Maquinas e Equipamentos Hidraulicos atuava nos diversos campos da
hidromecénica através de ensaios, estudos e pesquisas em bombas, medidores de vazio,
valvulas, comportas, etc. Também tiveram destaque os estudos em modelos reduzidos de
comportas das barragens de Paulo Afonso IV, Itaparica, Nova Avanhadava, Tucurui e
Trés 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 instrumentacio e aquisi¢&o de dados.

O CTH celebrou convénio com a VOITH S.A., que teve por objetivo colocar em
funcionamento os bancos de ensaios e propiciar a formagio de uma equipe técnica
especializada. As atividades desse convénio terminaram com a realizagdo dos ensaios
preliminares do modelo de Ttumbiara, onde utilizou-se instrumentagio convencional a
fim de que se permitisse fazer comparag¢Ges com os resultados da VOITH, propiciando

assim o estabelecimento de modificagdes e complementagBes necessarias & instalacdo
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definitiva do sistema de instrumentacio e aquisi¢io de dados, que foram incorporadas ao
projeto elaborado em maio de 1983.

No ano de 1982 participou do programa de Apoio Tecnologico ao Fabricante
Nacional de Turbinas para PCH, que contaria com a participagdo da EFEI na area de
desenvolvimento de engenharia do produto, do IPT na 4rea de materiais e garantia de
qualidade, do CTH na area de homologagio do desempenho  hidraulico dos
equipamentos e ainda do FINEP que proporcionaria o necessario apoio financeiro.

Tambem na época foram feitos acordos que visavam propiciar as condigdes
necessarias ao desenvolvimento de tecnologia em projetos e pesquisas referentes a
maquinas hidraulicas, com o comprometimento da ELETROBRAS em credenciar como
oficial o Laboratorio de Maquinas e Equipamentos Hidraulicos do CTH, t&o logo fossem
conseguidas as condices necessarias & realizacdo de ensaios de recepgiio nos padrdes
exigidos.

O CTH opera através de um convénio celebrade entre o DAEE e a USP,
prestando servigos técnicos € pesquisas especializadas nos varios campos da engenharia
hidraulica. O contrato para a prestagdo de servigo visa, sem objetivo de lucro, a
cobertura de despesas decorrentes de: salario de pessoal efetivamente utilizado nos
trabalthos, 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 manutenc¢do das
instalacbes e equipamentos utilizados. O lucro maior na prestacdo de servigos esta no
acumulo de experiéncia cientifica e tecnologica, o que contribui, essencialmente, para 0
enriquecimento do cabedal cientifico e técnico do pais.

De acordo com a publicagio da Fundagio Centro Tecnolégico de Hidraulica
(1993), a atuagdo desta fundagdo se di4 em duas linhas: maquinas hidraulicas e
equipamentos hidromecénicos. Na primeira sdo feitos testes de turbinas ¢ bombas de
varias capacidades. Na Segunda, ensaios de perda de carga distribuida e localizada em
condutos forgados, afericio de medidores de vazio, estudos de fendmenos transitorios,
além de ensaios de comportas, registros ¢ valvulas. O trabalho é feito em laboratono, em

modelo reduzido ou prototipo, ou ainda no campo.
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O laborat6rio € equipado para medir rendimentos de turbinas do tipo Francis com
um tunel em circuito fechado, com capacidade de vazio variando entre 2000 Vs e 400
I/s, enquanto as pressdes variam de 4 a 25 m.c.a. e poténcias de 10 a 100 KW.
Recentemente houve grande desenvolvimento no setor de maquinas especiais para
pequenas centrais hidrelétricas, chamadas PCHs.

Uma bancada para bombas de até 2000 KW proporciona completo conhecimento
das caracteristicas desses equipamentos. Os ensaios sdo feitos em circuitos que operam
com vazdes de 500 Us para 8 m.ca a 250 Us para 40 m.c.a.. Podem ser testados
registros, valvulas e comportas.

Foi montado um sistema de aquisi¢do de dados compativeis com os diversos
tipos de ensaios devido a utilizagio de transdutores eletronicos, avaliando-se com maior

precisao as flutuagdes de pressdo e vibragio nos varios equipamentos.

4.2 Laboratorio Hidromecéinico Para Pequenas Centrais Hidrelétricas
- LHPCH - EFEI

De acordo com publicagdio do CERPCH (1999), a Escola Federal de Engenharia
de Ttajuba - EFEl - tem destaque no desenvolvimento de atividades na area da geragio
de energias hidro e termoelétrica, tendo sido instalado em 1930 o primeiro laboratorio
didatico-cientifico eletromecénico de geracdo de energia, desenvolvendo pesquisas de
interesse publico e privado. Em 1983, foi escolhida pelo governo para a instalagdo do
Laboratorio Hidromecanico para Pequenas Centrais Hidrelétricas - LHPCH, que tem por
objetivo a formagdo, capacitacdo de pessoal especializado e a assisténcia tecnologica as
industrias que fabricam turbinas e equipamentos para centrais hidrelétricas.

O LHPCH, desde 1985 desenvolve pesquisas na area de maquinas hidraulicas,
através de varios convénios em que merecem destaque equipamentos n&o convencionais
para microcentrais hidreiétricas, (bombas funcionando como turbinas, reguladores

eletro-eletronicos de carga). Os projetos se destacam em:
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¢ Desenvolvimento de turbina Hélice, utilizada para baixas quedas;

e Estudo de transitorios hidraulicos em centrais hidrelétricas;

» Regulagdo de bombas e ventiladores pela variagdo de rotacdo,

e Estudo do comportamento de turbinas hidraulicas para operarem com
rotacdo variavel,

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

¢ Turbina Michell-Banki;

» Estudo de conservagio de energia em bombas com rotagio variavel;

» Desenvolvimento de turbinas hidrocinéticas;

« Sistema automatizado para ensaios em grupos geradores de centrais
hidrelétricas;

» Desenvolvimento de picohidrogerador com turbina Turgo.

O LHPCH atua em duas areas independentes: O laboratorio Hidromecénico
Didatico Cientifico (LHDC) e o Laboratorioc Hidro-mecdnico para Engenharia do
Produto (LHEP). O primeiro atua no treinamento de pessoal nos cursos de graduagio e
pos-graduagdo, no treinamento de medidas hidraulicas e ensaios de maquinas
hidraulicas. Ja o L.HEP trabalha no desenvolvimento de pesquisas relacionadas aos
medidores de vazdo, as suas calibragdes, aos ensaios de turbinas, ou seja, no
desenvolvimento do produto.

Segundo publicagio do LHPCH, o LHDC ¢ constituido por um grupo eletro-
bomba de 30 kW de poténcia com varia¢do de velocidade obtida através de acoplamento
hidrocinético, permitindo obter vazdes de até 140 Vs e quedas de até 30 m.c.a. Este
grupo pode alimentar grupo gerador composto de turbina Francis ou Hélice para ensaios
de campo de funcionamento com auxilio de freio elétrico. Um outro circuito permite
realizar estudos dos fendmenos transitérios que ocorrem em sistemas de baixa e alta
pressdo e nas chaminés de equilibrio. Neste circuito ainda € possivel, através de
dispositivo de fechamento com controle de tempo, o estudo de fendmenos transitorios

em tempo real, particularmente o golpe de ariete e as oscilagdes em chaminé de
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equilibrio, tudo isso com auxilio de registradores e transdutores de pressdo. O ultimo
circuito ¢ um modelo de uma Micro Central Hidrelétrica para agricultura que utiliza
como unidade geradora basica uma turbina Michell-Banki desenvolvida pelo LHDC.

O 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 vazdes desde alguns litros por segundo até valores de 400 Vs,
com quedas desde alguns metros até 60 metros de coluna de égua. A figura 3.30 ilustra o

campo de utilizagdo do laboratorio de engenharia do produto.

Figura 3.30 - Campo de utilizacio do LHEP
Fonte: Catilogo do LHPCH
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O circuito para ensaios do LHEP € composto basicamente por dois grupos eletro-
bomba, um de 220 KW e outro de 37 KW, com rotagio variavel através de acoplamento
hidrocinético. O sistema de alta pressdo é formado por encanamento de ago inoxidavel
de 300 mm de didametro, contendo em série medidor de vazdo do tipo venturi, e outro, a
Hélice, que alimenta um tanque cilindrico de ago de 2 m de didmetro. Possui também
plataforma de ensaio com mesas para instalagdo da turbina modelo, de ag¢3o ou de
reagdo, onde estdo instalados o mancal hidrostatico, para determinagio das perdas
mecanicas € do empuxo axial do modelo, e o freio elétrico para determinacdo de
poténcias no eixo até 80 KW. Existe ainda um circuito para calibra¢io dos medidores de
vazdo através de um sistema de aita pressio ja descrito. A calibracio dos medidores de
vazio tem sua ongem na calibragem do tanque volumétrico cilindrico de 2,70 m de
didmetro por 5,50 m de altura, contendo sistema Otico para medir o nivel no seu interior
com precisdo de 0,1 mm, que permite calibra-lo com erro de + 0,01% para seu maior
volume (28 m”3). A figura 3.31 ilustra o Laboratério Hidromecénico de Engenharia do
Produto - LHEP.



Figura 3.31 - Laboratorio Hidromecinico
de Engenharia do Produto - LHEP
Fonte: Catilogo do LHPCH
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5. ANALISE DIMENSIONAL E SEMELHANCA MECANICA

A Analise Dimensional ¢ a Semelhanga em maquinas hidraulicas podem ser
utilizadas para analisar e interpretar dados obtidos experimentalmente buscando-se o
maximo de informagdes com o minimo de experiéncias. Os pardmetros adimensionais
obtidos podem ser utilizados para correlacionar dados resultando em um menor nimero
possivel de graficos. As leis de escala conhecidas permitem prever o comportamento do
prototipo a partir de medigdes do modelo e sdo revistos neste capitulo os conceitos
basicos da analise dimensional e da teoria dos modelos em maquinas hidraulicas.

Segundo Norrie (1963), as grandezas quanto ac 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 didmetro do rotor
de uma maquina hidraulica € 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 um sistema fisico, tera um namero
minimo de unidades denominadas fundamentais, que sio independentes, e delas derivam
outras unidades ditas unidades derivadas. Unidades do mesmo tipo possuem uma mesma
dimensdo. Como outro exemplo, pode-se considerar os didmetros de dois rotores, um
pode ser dado em metros, € 0 outro em polegadas; as unidades sfo diferentes, mas
possuem a mesma dimenso, que neste caso € 0 comprimento.

Adotando o sistema MKS cujas medidas fundamentais s@io o metro, o

quilograma e o segundo, tem-se um sistema fisico do tipo LMT. As unidades



fundamentais e suas derivadas mais importantes em relacio a maquinas hidraulicas sio

apresentadas na tabela 5.1,

Tabela 5.1 - Unidades fundamentais e suas derivadas

Quantidade Simbolo Dimensio Unidade
Fundamental
Massa m M Kg
Comprimento 1 L M
Tempo t T S
Derivadas
Diametro do Rotor D L M
Qutras Dimensdes a, b c,. L M
Area A L? m?
Volume v 1} m’
Velocidade v LT m/s
Rotacio n T rad/s
Aceleragido a LT? m/s’
Forga F MLT? kg m/s”
Vazio Q L7 m’/s
Massa especifica p ML kg/m’
Peso Especifico ¥ MLPT? kg/m’ s’
Viscosidade 1 ML'T! kg/m.s
Viscosidade Cinematica v Lir! m*/s
Pressio P ML'T? ke/m s°
Energia E ML*T? kg.m*/s
Carga H LT m?/s*
Poténcia N MLAT? ke m¥/s’

5.1 Analise Dimensional e Teoria dos Modelos

Conhecidas as varigveis relacionadas a um fendmeno fisico, € possivel selecionar

destas um subconjunto tal que alguma variavel dependera das grandezas das variaveis

restantes. Utilizando a anélise dimensional para arranjar estas variaveis em grupos,



74

denotados por =z, 7,, 7,..., estes grupos apresentam uma relacdo funcional como a

equagdo 5.1

flz.m,,. )=0 5.1

Existem métodos que agrupam as variaveis em 7 termos. Sdo baseados no
Principio da Homogeneidade Dimensional, devendo uma equagio, ao expressar relages
fisicas entre quantidades, ser dimensionalmente homogénea, ou seja, as dimensées de
ambos os lados da equacio devem ser as mesmas.

A relagdo entre modelo e protdtipo pode ser obtida através da andlise

dimensional. Para um dado fendmeno a ser estudado, um subconjunto de variaveis

independentes € selecionado, sendo entfio agrupadas pela analise dimensional em

dimensionais 7 que devem satisfazer a relagio

Sy, )=0

Esta relacdo € independente dos valores das variaveis (dimensdes das maquinas) e assim
independe do tamanho do fenomeno. Portanto, pode ser estabelecida uma relagio entre

modelo e protétipo.

5.2 Miquinas Hidraulicas

As quantias fisicas e suas dimensdes que influem no fendémeno fisico no caso da
maquina hidraulica, foram apresentados na tabela 5.1. A troca de energia por unidade de

massa, £, ¢ dependente das variaveis independentes O, D, n, N, p,e g, assim

E= £(0.D.n,N,u,p) (5.2)
ou

HEQ.Dn N, p)=0 (5.3)
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Aplicando a andlise dimensional as variaveis da equag@io (5.3) estas sdo

novamente arranjadas formando grupos adimensionais, onde, substituindo £ por A,

tem-se:
H O N D’h
£ e P 2 0 (5.4)
wD* nly pbrm’ u
ou ainda:
H Q pDn
= fil = ., 55
nD? f{nDB’ 7 } (-2)

De maneira semelhante, considerando as variaveis independentes nas quais N e 77

dependem, mostra-se que:

N Q0 pb'n
= LS 5.6
3D5 j;(nDS’ > # J ( )
Q0 N pD’n
= ""_‘J geera 57
7 fs(nD" D 4 } S

Para um conjunto de maquinas semelhantes alguns grupos adimensionais sdo
constantes. Considerando liquidos com baixa viscosidade como a agua, a dependéncia
do rendimento com o termo viscoso que € dada pelo termo

z
pDn
7

€ muito pequena. Sob estas condigdes, obtém-se trés grupos adimensionais:

C, = e (5.8)
0
C, == 5.9
e wp? 59)
C, = N (5.10)
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conhecidos como coeficientes de carga, vazdo e poténcia, respectivamente. Deve-se

notar que foi desprezado o efeito do atrito mecanico.

53.2.1 Carvas Caracteristicas Adimensionais

Considerando as variaveis independentes, das quais o rendimento 77 depende, as
equagbes do C,;, Cy,en=f (CQ) expressam matematicamente o fato que se C,, for
plotado contra C,, uma tnica curva sera resultante. O mesmo com C, e C,,ecom 77 €
Co.

Com as curvas adimensionais € representado o comportamento de um conjunto
de maquinas geometricamente semelhantes, podendo estas serem obtidas através de

testes com a maquina operando com uma rotacdo constante.

5.2.2 Coeficientes Alternativos das Caracteristicas da Maquina

Hidraulica

A representacio de dados quanto ao comportamento de méquinas hidraulicas

pode ser feita na forma de pardmetros adimensionalizados como os ja vistos C,,, C; , €
C,, . Parametros alternativos podem ser utilizados, e estfo relacionados com C,, C,, . e

N [} H
C, - Dois coeficientes muito utilizados s&o o de vazio e o de carga.

Para maquinas de fluxo radial um coeficiente de vazio alternativo comum é dado
por:

g=—L (5.11)
T pw,
4

Ja os coeficientes de carga mais comuns $30:
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¥ = (5.12)

e aforma

(5.13)

Y J2gH

Relagdes entre estes coeficientes de vazio e carga existem de forma semelhante, como
visto nos anteriores. Em geral, para um grupo de maquinas geometricamente

semelhantes, w = f (¢) As vantagens de se plotar os adimensionais y contra ¢ sio as

mesmas de C,, contra C,, .

5.2.3 Consideracodes Sobre Semelhanca

s Anailise Dimensional e Semelhanca

A teoria da andlise dimensional permite concluir que um modelo sé
representara um protdtipo se, dos grupos adimensionais obtidos de uma analise
dimensional, todos, menos um, forem o mesmo no modelo e no protétipo. O modelo e o
prototipo sdo ditos, entdo, completamente semelhantes. A isto muitas vezes chamamos

de operagio sob condigbes semelhantes.
e Semelhanca em Maquinas de Fluxo

Da equagdo (5.5) despreza-se os efeitos da viscosidade e, aplicando a
conclusio citada no paragrafo anterior, a semelhan¢a completa entre modelos e
protdtipos em maquinas hidraulicas requer que o coeficiente de vazio C, seja 0 mesmo,
e que a semelhanga geométrica esteja presente. Consequentemente C,., C,,, € 77 serdo

08 MESMmos.
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Alternativamente na equacdo (5.5) ¢ visto que a semelhanca completa pode ser

obtida pela semelhanca geométrica e valores iguais de C,,, quando como uma
consequéncia, os valores de C,, C,, e 7 forem respectivamente os mesmos. A

semelhanca completa pode também ser obtida pela semelbanca geométrica e valores

iguais de C,, ou 7. Como uma conseqiiéncia, os valores dos pardmetros restantes sero

respectivamente 0s mesmos para modelos e prototipos.
¢ Efeito do Numero de Reynolds

O mimero de Reynolds para maquinas hidraulicas pode ser definido como
_pxmDxD
7

Re (5.14)

A constante 7 ¢ usualmente retirada e 0 namero de Reynolds fica definido como

sendo

2
Re = pnD
H

(5.15)

um grupo adimensional que envolve viscosidade, obtido através da analise dimensional.

Uma das condigdes para a semelhanca completa é a que o Numero de Reynolds
seja 0 mesmo no modelo e no protétipo. Na pratica, com baixos nimeros de Reynolds
(como ocorre com Oleo ou liqguido semelhantes) as leis de semelhanca aplicadas ao
modelo sdo de limitada precisfo, até mesmo quando o nimero de Reynolds é mantido
constante entre modelo e protétipo. Isto € devido a erros de fabricagdo, diferencas na
rugosidade relativa, nas folgas e diferengas no perfil de velocidade na entrada, fazendo
com gue ocorra a transi¢do do fluxo laminar para o turbulento em pontos diferentes no
modelo e no prototipo. Neste caso, as leis de semelhanca modificadas com base em
dados experimentais devem ser utilizadas.

Com altos nameros de Reynolds (os quais ocorrem com a agua € o ar), as leis de
semelhanca aplicadas ao modelo apresentam uma boa precisio, até mesmo quando o

numero de Reynolds ndao € mantido constante entre modelo e prototipo, contanto que o
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mimero de Reynolds do protdtipo seja mantido em um intervalo superior ao do modelo.
Isto é, provavelmente devido ao fluxo ser completamente turbulento, regime no qual tem
sido encontrado experimentalmente que os efeitos dependentes do nimero de Reynolds
nio variam muito com a mudan¢a do mesmo acima de um certo valor. A precisio tende

a melhorar com nimero de Reynolds do modelo aproximando-se ao do protétipo.
» Efeito da Rugosidade

Normalmente ndio ¢ possivel executar um modelo geometricamente
semelhante a um protdtipo. As principais diferencas ocorrem nas folgas e na rugosidade.
A aplicagdo das leis de semelhanga em um modelo resultara em uma ligeira diferenga
dos resultados de testes realizados em protétipos. Equagdes tém sido desenvolvidas para

dar uma melhor precis@o sob estas condigfes.

e Efeito do Atrito Mecinico

Na analise dimensional feita anteriormente, os efeitos do atrito mecénico
foram desprezados. Esta omissdo ndo afeta a relagdo de semelhanca de carga e de vazio,
desde que o fendmeno esteja baseado somente no fluido, mas isto afeta as relagdes de
semelhanga entre poténcia e vazio e entre rendimento e vazio. Na pratica, os efeitos do
atrito mecdnico sdo muito pequenos, e os erros resultantes do uso da poténcia do eixo e 0

rendimento baseado nas relagdes de semelhanga sdo correspondentemente pequenos.

5.2.4 Rotacio Especifica, Forma da Maquina e Rendimento

Tomando C, =cte, C,=cte, ¢ n=cte, ¢ considerando duas maquinas

geometricamente semelhantes, operando sob condigdes semelhantes, pode-se estabelecer

a seguinte relagdo:
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K =—-=—"—=cfe (5.16)

denominada rotagio especifica.
Uma vez que as condi¢des de semelhanga sdo aquelas para o ponto de maior

rendimento, entdo K, é chamado de rotacio especifica adimensional, e sera a mesma

para ambas as maquinas.

A rotagdo especifica ¢ adimensional se um sistema de unidades for utilizado. Se
ndo for utilizado, o valor numeérico da rotacdio especifica dependera do conjunto de
unidades utilizado. A rotagio especifica sera ainda um adimensional 2 menos que as
unidades usadas, cujas dimensdes nfo sejam aquelas de energia por unidade de massa
para H . Infelizmente, tal substituicdo, muitas vezes, é levada a utilizar energia por
unidade de peso, onde H ¢ dado em metros e o resultado da rotago especifica ndo € um
adimensional.

O simbolo n; € usado para a rotagdo especifica dimensional. O valor numérico
de n; € igual ao valor de K, multiplicado por uma constante numérica cujo valor

depende das umdades utilizadas no calculo de ns. A tabela 5.2 da a relagio entre os
valores numéricos da rotagdo especifica »s para varios conjuntos de unidades.

Se o argumento acima para duas maquinas semelhantes for estendido para o caso
geral, € claro que todas as maquinas geometricamente semethantes terdo 0 mesmo valor
da rotagio especifica.

Para qualquer maquina, O e H sdo tomadas no ponto de maximo rendimento
para uma dada rotagdo ». A rotagdo ndo importa. Assim, os pontos de maximo
rendimento correspondentes sio pontos semelhantes, tendo consequentemente 0 mesmo

valorde C, e C; e assim a mesma rotagio especifica.
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Tabela 5.2 - Fatores de conversio para rotacio especifica em funciio da vazio

1
- . . nQ?
Fator de Conversio para Rotac¢io Especifica em Bombas K, = =
HZ
Variaveis Unidades
n rev./min rev./min rev./min rev./min rev./min rev./min
Q gal/min ft'/s U.S.gal/min s m*/s m*/h
H Ft ft ft M m m
1,0 0,0517 1,096 0,671 0,0212 1,273
1934 1,0 21,19 12,98 0,410 24,63
Fator 0,013 0,0472 1,0 0,612 00,0194 1,162
1,490 0,0771 1,633 1,0 0,0316 1,898
47,13 2,437 51,64 31,62 1,0 60,0
0,786 0,0406 0,861 0,527 0,0167 1,0

Fonte: Norrie (1963)

A rotagdo especifica € independente do tamanho fisico e da velocidade de
rotagdo, sendo dependente somente da forma. Assim, maquinas da mesma forma tém a
mesma rotagdo especifica. Porém, duas maquinas de mesma rotacio especifica ndo terdo
necessariamente a mesma forma. Isto pode ser demonstrado considerando somente
operagdes no ponto de maior rendimento e supondo que a influéncia da viscosidade seja
pequena para liquidos de baixa viscosidade. Assim demonstra-se que a rotagao
especifica tem um mesmo valor para maquinas geometricamente semelthantes, onde sdo
mantidas as suas formas. Para uma dada rotagio especifica, em geral, muitas formas
geométricas podem satisfazer a equagio da rotagdo especifica, onde cada uma tem seu

proprio valor de rendimento.
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Na pratica, a rotagio especifica € um numero relacionado somente com a forma
da maquina; para turbinas, a rotagiio especifica usada ¢ obtida pela eliminagio do
didmetro das relagdes C, e C,,, assim

1
K,y = CN% <L (5.17)
Cpa H* PE

¢ o valor para a condicio de maximo rendimento, no qual p € uma constante que

normaimente ¢ levada ao lado esquerdo da equacgdo e absorvida pela rotagdo especifica,

o que a torna dimensional. Utilizando um sistema de unidades tem-se:
¥
nN?
Mg = —— (5.18)
H 4

A relag@o entre os valores numéricos de ng, para varios conjuntos de unidades
sdo dados na tabela 5.3. Embora as dimensdes de n, e n,, ndo sejam as de rotagio, ¢

habitual adicionar-se RPM apés o valor numérico da rotagdo especifica. A razdo para
isto estd no desenvolvimento histdrico do conceito de rotagdo especifica. Originalmente,
no campo das turbinas hidraulicas, a rotagio especifica era definida como a velocidade
de rotagdo na qual uma maquina imaginaria geometricamente semelhante iria rotacionar
caso sua carga e poténcia fossem umitanas.

Conforme Nekrasov (1966), com as formulas de semelbanga pode-se
desenvolver a equagdo da rotagéo especifica, um util fator pratico para calcular e projetar
bombas centrifugas, que ¢ comumente conhecido como rotagio especifica. Sendo a
equagao

©), _ o)
(Q)H (HD ’ )11

elevando a um ter¢o e depois ao quadrado chega-se em

UNICAMP
SIBLIOTECA CENTRA.
SECAD CIRCULANT
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vt
[FER N 9

A

Qo

5

resolvendo para | e elevando a quatro tergos chega-se a

Bk
I
TN

= cfe

”J'VQI My

H# H

I

Oy Py Oy

H

)

b
Hatw

Expressio que € valida para qualquer numero de bombas homdlogas que operem sob

condigbes semelhantes.

Tabela 5.3 - Fatores de conversio para rotaciao especifica em funcio da poténcia

1

1
A2 nNz

Fator de Conversio para Rotacéio Especifica em Bombas £, = " — ou ks = s
HE p? HZ
Variaveis Unidades
n *) rev./s rev./min rev./min
N ft Ibf/s H.P. CV
H ft Ibf/slag Ft M
p slug/ft’ slug/ft’ slug/ft’
1,0 197 5p"2 878p™"*
Fator 0,00506p™" 1,0 4,44
0,00114p"* 0,225 1,0

Fonte: Norrie. 1963
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Supondo que entre estas bombas homologas exista uma bomba standard com
. k

uma carga &, = 1m, e uma poténcia N, =1HP, com y = 1000—-33: ¢ usando a equagdo
m

da poténcia determina-se a capacidade da bomba standard

75- . ?
0. - 5-N, _ 75-1 _0075™
H -y 1-1000 s

Agora relacionando-se os par@metros Qs, Hs, n,, da bomba standard com os
pardmetros correspondentes Q, H, n, de qualquer outra bomba homologa sob condigdes

operacionais semelhantes, tem-se:

onde substituindo os valores de Qs, e H;, nés podemos determinar a rotag3o especifica de

uma bomba padrio

ns = : 3 : 3
v0.075 e yi
que € a expressdo
n, =365 Vo (5.19)

|

H
denominada rotag@o especifica.
Embora essas definigbes sejam raramente usadas hoje, a rotagio especifica ¢

ainda expressa em RPM .



Muitas vezes os termos C, e C, , como visto anteriormente, aparecem na

literatura substituidos por ¥ e ¢. A rotagdo especifica pode também ser expressa em
termos de ¥ e ¢, e a forma resultante da equag8o dependera das formas escolhidas para
o coeficiente.

Desde que a rotagdo especifica dependa somente da forma, ela é um par@metro
conveniente para indicar o tipo de bomba ou turbina a ser utilizado em um sistema
hidraulico e também como base de comparagdo entre familias de turbinas e familias de
bombas. Sendo o rendimento fungdo da forma, a rotagdo especifica pode ser
correlacionada com o rendimento.

Para cada familia de bombas existe um certo intervalo de rotacio especifica
caracterizando o tipo de rotor. O intervalo de rotacfo especifica de 600 a 1200
caracteriza turbinas-bombas, que apresentam altas cargas e baixas vazdes; de 1200 a
10.000 caracteriza as bombas de fluxo misto, tendo valores médios de cargas e vazoes; e
o intervalo de 10.000 a 15.000 para bombas de fluxo axial, que apresentam baixas
quedas e altas vazdes. Deve-se notar que cada tipo de bomba cobre um intervalo
particular de rotagdo especifica com um rendimento maior que outra em algum ponto.

As curvas mostram a tendéncia no aumento do rendimento com o aumento das
vazdes e uma marcante queda do rendimento para baixas vazdes. Isto € devido a perdas
volumétricas através das folgas entre rotor e involucro, sendo relativamente menor com

o aumento do tamanho da bomba, como € ilustrado neo grafico da figura (5.1).
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Figura 5.1 - Rendimento global da bomba
em funcio da rotacio especifica
Fonte: Lazarkiewicz (1965)

Segundo Nekrasov (1966), diferentes rotores com diferentes rotaces especificas
apresentam diferentes rendimentos. O grau de influéncia das variagdes dos rotores sdo
diferentes para o rendimento hidraulico, volumétrico e mecinico.

Através de experimentos mostrou-se que o rendimento hidraulico varia muito
pouco com a rotagdo especifica e ¢ muito mais dependente da rugosidade e do tamanho
da bomba. Ja os rendimentos volumétrico ¢ mecénico sdo substancialmente afetados
quando a rotagdo especifica se aproxima do seu limite mais baixo. Com a rotagdo

especifica decrescendo, uma relativa perda de energia devido ao atrito com o rotor
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aumenta notadamente, resultando em uma reducdo no rendimento mecénico da bomba.
O fluxe interno através dos espagos também aumenta, e relativamente aumentam as
perdas por vazamento e o rendimento volumétrico cai.

Os graficos que relacionam o rendimento com a rotagdo especifica podem ser
utilizados para determinar a rotagdo especifica mimma permissivel e também para
facilitar a estimativa do rendimento para diferentes valores da rotaclio especifica. A

figura 5.2 representa o grafico que expressa a relagdo entre o rendimento volumétrico

(%] e a rotagdo especifica (7,)

p=il

Fig. 5.2 - Rendimento volumétrico
em fung¢do da rotacio especifica
Fonte: Nekrasov (1966)
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A relativa perda de poténcia devido ao atrito entre o fluido e o rotor aumenta com
a rotacdo especifica diminuindo. A figura 5.3 representa o grafico que relaciona a perda

de poténcia relativa com a rotagio especifica.

Fig. 5.3 - Rendimento mecénico
em func¢fio da rotacéo especifica
Fonte: Nekrasov (1966)

As perdas de poténcia ocasionadas pelo atrito interno dos rolamentos (perdas
mecéinicas) podem ser estimadas em 5%. A poténcia total no eixo da bomba pode ser
dada pela soma da perda de poténcia devido ao atrito entre rotor e o fluido, mais a perda
de poténcia devido ao atrito interno dos rolamentos, mais a poténcia hidraulica, como

mostra a equacio
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N,=N,+N,, (5.20)

onde N, =N, +N,

Segundo Cherkassky, V. M. {1980), as perdas volumétricas na bomba centrifuga
sdo devidas ao refluxo existente entre o rotor e a carcaga da bomba. Devido as relagbes
freqiientemente encontradas em projetos, a seguinte expresso € utilizada para estimar o
rendimento veolumétrico

1

L — 5.21
7, 15 an ™™ (5.21)

onde o coeficiente g dependente da relagio entre o didmetro de entrada e saida € de
aproximadamente 0,68. Bombas modernas com rotores fabricados com alta tecnologia
apresentam um rendimento volumétrico em torno de 0,96 a 0,98. Para bombas pequenas
e médias o rendimento volumétrico fica na ordem de 0,85 a 0,95.

As perdas hidraulicas em bombas centrifugas sio devidas ao atrito hidraulico,
impactos e formagdo de vortice na passagem do fluxo. Expansoes, cortes e constrigdes
impedem o rendimento elevado da bomba. Para bombas modernas com qualidade na

fabricag@o de suas aletas, o rendimento hidraulico pode ser determinado pela seguinte

formula:
0,42
=1 (logDiaa; ~0172f -2
onde estatisticamente
Dy~ 4,253\/% (5.23)

Para bombas modernas com bons processos de fabricagdo o rendimento hidraulico fica
no intervalo de 0,85 a 0,96%. Pequenas bombas com superficies internas inadequadas

apresentam um rendimento hidraulico de 0,8 a 0,85%.
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As perdas mecénicas ocasionadas pelos atritos com selos e rolamentos ficam em
torno de 0,92 a 0,96%; o rendimento bruto para bombas com um bom padrio de

qualidade fica em torno de 0,75 a 0,90%, ou muitas vezes em 0,92%.

5.2.5 Leis de Semelhanca em Turbinas

De acordo com Krivchenko (1986), turbinas de um mesmo tipo tém o liquido escoando
de forma semelhante. Duas turbinas do mesmo tipo com tamanhos diferentes sob as

condi¢Ges de:

» Angulos correspondentes iguais nas duas maquinas

¢ Relagoes das dimensdes correspondentes constantes

operam de maneira semelhante se a geometria dos tridngulos de velocidade nos pontos
homologos na passagem do liquido apresentam semelhanca; isto implica em dizer que
todas as velocidades correspondentes devem ser semelhantes, que todos os angulos
correspondentes devem ser equivalentes e que a razdo de velocidade em todos os pontos
correspondentes devem ser constantes.

Fazendo uso das relagdes geométricas e cinematicas, e preservando as condigbes

de operagdo, obtém-se a igualdade

G

=2 (5.24)
nDy nD;

A partir do uso da equagdo da energia chega-se a relagSes que permitem
determinar o funcionamento de turbinas sob quedas diferentes, considerando o
rendimento hidraulico. Com o auxilio da equagdo de Euler e das Leis de semelhanca,

chega-se a uma expressio que permite calcular as relagGes de velocidade



cotn a equacio (5.24) e a (5.25) obtém-se a relagio de vazio

2
g:[&] (H, (1
¢, D, H,\ 11,

com (5.26) determina-se a relacdo de poténcia

2
M [2} (g] H, m 7
N, D, jJ\H, NH,\ 1 N e
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(5.25)

(5.26)



6. EFEITO ESCALA

Os testes em bombas s3o executados no proprio prototipo ou em modelos em
escala reduzida, tendo muitas vezes por objetivo a caracterizagdo das propriedades
hidrodindmicas da maquina hidraulica. N3o raro, estes testes s3o utilizados para uma
analise quanto as modificacbes construtivas ou para a verificagdo das garantias
asseguradas em contratos.

A utiliza¢8o nos testes de modelos em escala reduzida culmina em uma redugio
de custo e tempo, além de muitas vezes, tornar possivel a caracterizagio de uma
maquina hidraulica ja instalada, porém de maneira inadequada, para a realizagiio de
ensaios de campo.

Segundo Hutton e Fay (1974), normalmente os testes para o estudo do efeito
escala em maquinas hidraulicas sdo feitos em dois passos. Primeiro os valores de ¢, H |
P, n,., n e n domodelo sdo determinados, em seguida os do prototipo, utihzando-se
relagdes obtidas através das dimensdes lineares de ambas as bombas e também da
semelhanca dos tridngulos de velocidade na saida das bombas. Estas relagdes séo
provenientes da semelhanca mecénica, onde assume-se que o rendimento hidraulico,
volumétrico e mecdnico do protétipo sdo iguais ao do modelo. Utilizando-se a notagdo

para prototipo (p) e modelo (m), as equagdes sdo dadas por

0,-0, (2] 61
0.l
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Estas relagdes fornecem uma primeira aproximagiio para um determinado ponto de
trabalho do protétipo. O efeito escala no rendimento € desconsiderado neste passo, ¢ em

uma primeira aproximacgdo toma-se
My = M (6.4)

O segundo passo € o acréscimo do efeito escala no rendimento atraves de uma
féormula, onde Awn € o valor a ser acrescentado, resultando em uma segunda
aproximacio para o rendimento do protétipo, dado por

Mo =m + A7 (6.5)

No anexo A sdo enfatizadas as condigdes de escoamento no modelo,

hidraulicamente liso ou rugoso; sdo apresentadas formulacBes e comentarios sobre

algumas destas formulas para a determinagio do efeito escala em bombas e turbinas.

6.1 Equacio Geral do Rendimento

De acordo com Lazarkiewicz (1965), o coeficiente de resisténcla para o
escoamento em condutos retos de secdo transversal constante pode ser definido pela

equagio
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f=CR°E? (6.6)

onde o numero de Reynolds € dado pela equagio

R="2 (6.7)

o indice a na equacgdo 6.6 ¢ negativo e o coeficiente da rugosidade relativa ¢ dado pela

relagio
= % (6.8)
A equagio 6.6 pode ser escrita na seguinte forma
f=CR*D”* (6.9)

Com uma aproximagio grosseira, a bomba pode ser comparada com um conduto
reto de segBo constante ¢ pode ser assumido que o coeficiente de resisténcia seja
proporcional &s perdas hidraulicas que ocorrem durante o escoamento atraves da bomba.

foxAh (6.10)
A perda de carga na bomba pode ser estimada pela expressdo
Aoxl-n, {6.11)

inserindo este valor na equagdo (6.9) tem-se

1-7,=CR*D”* (6.12)
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escrevendo novamente a equacgio (6.12) obtém-se a relagio

1~ rY (DY
R/ A (6.13)
I-7,, R, D,

que resulta na equagdo

24 B
7, =1-1 —n{%} (%J (6.14)

A equagdo geral (6.14) define a relagio entre o rendimento hidraulico de um modelo e
um prototipo. O indice o € determinado experimentalmente em uma mesma bomba,
variando-se somente a rotacio no eixo. Desta forma a resisténcia por atrito do liquido
constitui somente uma parte das perdas no escoamento, e 0s valores destes indices sdo
muitas vezes menores que o« =0.25, como acontece na formula de Blasius.
Experimentalmente tem sido encontrado que @ ~ 0.1.

O expoente  depende da rugosidade interna das paredes do involucro e da
superficie das aletas no modelo e no protétipo. Se pudesse ser atingido o mesmo valor

da rugosidade relativa £, = £, , em ambas bombas, o indice B seria zero, na pratica o

indice € tomado como sendo £ = 0.05. Com uma aproximagio grosseira pode-se tomar

a equacio (6.14) para a determinacgdo do rendimento da bomba, entdo

o £
clim YV Bu || Dn
n =0 %)(RJ {DJ (6.15)
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6.2 Influéncia do Numero de Reynolds

De acordo com Lazarkiewicz (1965), a semelhan¢a geométrica em modelos e
prototipos quanto a carcaga, rotor e aletas pode ser obtida sem grandes dificuldades,
porém ndo ocorrendo em relago a rugosidade relativa e as folgas existentes entre rotor ¢
elementos estacionarios da bomba, que influem no ponto de transigdo do escoamento
laminar para turbulento.

Embora exista a facilidade de se formular as condigbes de semelhanca
cinematica, € impossivel a verificacio quanto a sua ocomréneia devido a dificuldades de
se medir as distribuigdes de velocidade no rotor. A condigio que o nimero de Reynolds
deve ter um mesmo valor em pontos correspondentes nos campos de velocidade no
modelo e no prototipo € de natureza puramente abstrata, sendo que na pratica o nimero
de Reynolds € adotado como constante e igual no modelo e no protétipo. Se o nimero de
Reynolds € pequeno, a influéncia do atrito € grande, a qual produz um leve declinio no
rendimento hidraulico, mesmo quando ¢ mantida a rotag@io especifica para modelo e
Prototipo.

O namero de Reynolds caracteriza o estado de desenvolvimento do escoamento
turbulento, onde seu valor € alterado de segdo para se¢do no rotor, tendo um valor na
secdo de entrada e outro na segdo de saida. O critério para comparar ¢ escoamento
através do rotor da bomba ¢ tomado como sendo o valor do nimero de Reynolds na

se¢do de saida do rotor, sendo definido pela equagio

_ D’

U

R (6.16)

O valor da relagio entre o namero de Reynolds do modelo e do protétipo da

bomba deve estar dentro do limite

LRy (6.17)
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Com niumeros de Reynolds elevados, como ocorre com a agua e o ar, as leis de
semelhanga aplicadas apresentam uma boa precisio, até mesmo quando o nimero de
Reynolds ndo ¢ mantido constante entre modelo e protdtipo, contanto que o nimero de
Reynolds do protétipo seja mantido em um intervalo superior ao do modelo. Isto é
devido ao escoamento ser completamente turbulento, onde experimentalmente verifica-
se que os efeitos dependentes do nimero de Reynolds ndo variam muito com a mudanga
do mesmo acima de um certo valor. A precisdo tende a melhorar com numero de
Reynolds do modelo aproximando-se com o do protatipo.

O coeficiente de rendimento hidraulico 7, aumenta com o tamanho da bomba,

tendendo a um valor maximo devido a influéncia da rugosidade relativa. A rugosidade
relativa determuna a magnitude das perdas por atrito do liquido; tais perdas decrescem
rapidamente com o aumento do tamanho da bomba, diminuindo assim a influéncia da

rugosidade das paredes.

O aumento no rendimento hidraulico 7, para escoamentos semelhantes em um
protétipe € em um modelo (R, = R ) ndo depende somente da relagdo das dimensdes

existentes nas duas bombas que sdo comparadas, mas também de suas dimensOes.

Assim, a equaciio de transposicBo aplicada onde somente ocorrem as relagbes de

Reynolds (%‘1’—) e de didmetros {%) levam a resultados precisos quando utilizadas
F P

dentro do pequéno intervalo no qual pesquisas experimentais foram feitas; por outro

lado, n8o podem ser aplicadas a todos os tamanhos de bombas pertencentes a uma

familia.

Segunde Lazarkiewicz (1963), a deficiéncia da formula (6.15) ndo estd nos
coeficientes « e B, mas na analogia entre o escoamento em um tubo estacionario reto de
secdo transversal constante € 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 um numero de pequenas linhas, escoando com um movimento complexo na

passagem pelas curvas do rotor.
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6.3 Efeito Escala em Turbinas

Segundo Amdt et al, (1984) as leis de semelhanc¢a sio razoavelmente precisas
para turbinas de grandes dimensdes, operando em condi¢des de ndo cavitacdo. Em
particular, a rugosidade relativa e a relagdo entre folgas do rotor sdo as mesmas se as leis
de semelhanca sdo aplicadas para a mesma maquina. Grandes diferengas no tamanho de
duas maquinas geometricamente semelhantes, como entre modelo e protdtipo,
rugosidade e folga podem ndo atender as escalas geométricas devido a limitagOes de
fabricago. Certas formulas tém sido desenvolvidas para relacionar dados de modelos e
prototipos, onde todas elas apresentam uma forte dose de empirismo, como a de Moody.

O rendimento global é dado por 7,7,7,, € mesmo se 77, € 7, si0 O mesmo no
modelo e prototipo, 77, geralmente seria diferente por causa de diferengas em perdas de

atrito como no caso de perdas mecédnicas. Obviamente, se as perdas mecénicas sdo

pequenas, mudangas no 77,, tambem seriam pequenas.

Com as relagbes basicas obtidas da teoria de Euler aplicada a turbinas de reagio,
constatou-se que devido a algumas simplificac¢des, € requerido em calculos atuais o uso
de coeficientes determinados experimentalmente, uma vez que particulas escoando em
diferentes hinhas de fluxo geralmente tém velocidades diferentes e, além disso, as
disténcias radiais delas para o eixo de rotagio na entrada ou na saida do rotor também
sdo diferentes, devido as extremidades de entrada ou de saida das aletas nio serem
paralelas ao eixo de turbina. Apesar destes problemas, a teoria de Euler ¢ muitas vezes
util, pois ela mostra a natureza da curva de rendimento de uma determinada maquina, e
permite a identificacdo 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 através de testes experimentais. Também esclarece a natureza das
leis de semelhanca e possiveis efeitos de escala.

Consideragdes semelhantes podem ser feitas em relagfio a teoria de impulso das
rodas Pelton. Essencialmente, os mesmos resultados sio obtidos quanto a relagdes de

semelhanca. Para rodas Pelton, porém, o rendimento € quase independente do tamanho e
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a equagio de Moody, ou equages semelhantes niio se aplicam. A medida que o
tamanho de uma roda Pelton aumenta, ha uma deterioragfio na suavidade do jato antes de
golpear as conchas, a qual invalida qualquer beneficio de redugdo de perdas por atrito.

Além disso, ndo ha diferengas nas perdas por vazamento.

6.3.1 Base Teorica do Rendimento Hidraulico

Segundo Krivchenko, G. 1. (1986), o coeficiente de perda total pode ser
considerado como constituido de duas partes, uma referente as perdas localizadas, e a

outra em relagdo a perda por atrito ao longo da superficie, dado pela equagio
Cr “_"é’loc+é’f (6.18)

Para estimar a variagdo do coeficiente de atrito em relagio as perdas distribuidas
considera-se uma placa plana submetida a um escoamento, como mostra o grafico da

figura Al no Anexo A. As forgas de resisténcias causadas pelo atrito sio determinadas

pela equacio

2

V
P, = fF, p~2— (6.19)
O coeficiente de resisténcia f depende da rugosidade relativa E, dada pela
equacgio

E=- (6.20)

e do numero de Reynolds, dado pela equagio
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r=" (6.21)
VvV

A relagdo existente entre o numero de Reynolds ¢ o coeficiente de resisténcia
para o caso de uma placa plana retangular de largura B, comprimento /¢ mostrado no
grafico representado pela figura Al no Anexo A.

Pode ser observado no grafico que no caso de uma superficie lisa, o coeficiente
de atrito f decresce com ¢ aumento no nimero de Reynolds. De acordo com a formula
de von Karman, para uma placa submetida a um escoamento turbulento, o valor do

coeficiente de atrito pode ser determinado pela equacéo

0074

f RG.Z

(6.22)

Os valores apresentados no grafico tornam possivel assumir que, a resisténcia
causada pela mudanga do atrito em turbinas ¢ aproximadamente a mesma como a
encontrada para superficies lisas.

Considerando que as perdas por atrito sdo proporcionais ao fator de atrito, pode-

se escrever uma relag@o entre modelo e prototipo

h 2
I __fzz%_ (6.23)
hfp f i

também das condi¢es de semelhanca obtém-se
v: H
m o tm 6.24
v} H (6.24)

consequentemente
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f. H
hy = by (6.25)
que em vista da equagio 6.22
h, h 02
by _ _ﬁn{&) (6.26)
H, H,\R

Tomando perdas por atrito como sendo uma parte da perda hidraulica total, as

perdas relativas serio as seguintes:

a) Perdas por formag#o de vortices

h, h
Loem o (1 Y IEE = (11— Y1 - 6.27
H. ( E)H (A-&)1-7,,) (6.27)
P
b) Perdas por atrito
h h
Jm fid
—— =g = g(l- 6.28
Hp HP ( ﬂizm) ( )

Agora referindo-se as perdas hidraulicas no protétipo da turbina: estas perdas séo

também tomadas como sendo superiores as perdas localizadas e de atrito.

hh
1—r;h:—fe£+?1f~ (6.29)
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Para o protdtipo de uma turbina, as perdas localizadas relativas séio iguais as do
modelo, enquanio que as perdas por atrito s3o representadas pela formula 6.27,

consequentemente:

R

2

l-7, = (1—5)(1”77@”)[52‘} (6.30)

Partindo da equago 6.21 e a das equagdes de semelhanga pode-se apresentar a

D [
R_m = Ve ﬂ (6.31)
R}? DPv?" HP

Quando os coeficientes de viscosidade cinemética do modelo e do protétipo sdo

seguinte relagdo:

0s mesmos (mesma temperatura), 2 equagio para a conversao do rendimento hidraulico

do modelo para o protétipo adquire a seguinte forma:

H

P

|
-7, = (I—Uhm{!-lwé‘-!-é‘s = 10/"—1:-]:4{ (6.32)

<]



7. TEORIA DOS ERROS

De acordo com Coleman ¢ Steele, (1989), métodos sofisticados para solugdo
analitica amparados pelo crescente conhecimento das técnicas de solugdes numéricas
sdo utilizados em pesquisas. Mesmo assim ainda hia a necessidade de trabalhos
experimentais que ndo se limitam a tomada de dados, sendo muitas vezes necessarias
informagbes experimentais em uma ou mais fases da pesquisa, a fim de se obter
solucdes, mesmo quando aproximacdes analiticas sdo utilizadas. A figura 7.1 ilustra os

passos a fim de se determinar a solug¢io para um problema fisico.

f A
e |
\ Mundo Rea] ?
Idealizagdo e Suposicio
I Modelo Matematico
Propriedades o | | Equagdes
Fisicas =~~~ &0 —— —— Auxiliares
Solugéo

Figura 7.1 - Aproximacio analitica
para a solugcio de um problema.
Fonte: Coleman ¢ Steele (1989)



104

As teorias utilizadas para a solugio de problemas sfo testadas através de
experimentos e sdo aceitas somente de modo que elas sejam consistentes em relagio aos
fatos observados. Em muitos sistemas e pesquisas de interesse em engenharia, a
geometria, as condigdes de contorno e fendmenos fisicos sfo tdo complexas que estdo
além da capacidade técnica presente para formular satisfatoriamente modelos analiticos,
numéricos ou aproximagoes.

A analise da incerteza em medidas experimentais e resultados € uma ferramenta
poderosa, particularmente quando € usada no planejamento e projeto de experiéncias.
Existem casos reais, nos guais todas as medidas em uma experiéncia foram feitas com
1% de incerteza, contudo a incerteza no resultado final do experimento fo1 maior que
50%. A analise da incerteza, quando utilizada na fase de planejamento inicial de uma
experiéncia, pode identificar fais situacdes e salvar o experimentalista de um resultado
indesejavel. Com a ajuda de uma programagio experimental, as complexidades
aparentes podem ser reduzidas freqiientemente, e as chances de se alcangar um bom
resultado aumentam.

Segundo o INMETRO (1998), a fim de que se possa avaliar a confiabilidade de
resultados de medi¢io de uma grandeza fisica, é obrigatorio fornecer alguma indicagéo
quantitativa da qualidade do resultado. Este ato possibilita que os resuitados de medicéo
possam ser comparados entre eles mesmos ou com valores de referéncia fornecidos em
uma especificagio ou norma. Logo, um procedimento deve ser adotado, a fim de que se
possa avaliar e expressar a incerteza de uma medicio.

E amplamente reconhecido que, mesmo quando todos os erros conhecidos ou
suspeitos tenham sido avaliados e suas corregdes adequadas aplicadas, ainda permaneca
uma incerteza sobre quio correto € o resultado declarado.

De acordo com Goldemberg (1968), as grandezas fisicas sdo determinadas
experimentalmente, por medidas ou combinagdes de medidas, e essas medidas tém uma
incerteza intrinseca que vem das caracteristicas dos aparelhos usados na sua
determinagdo. Ao fazer-se a medida de uma grandeza fisica, determina-se um nimero
que a caracteriza, devendo ser expressa a incerteza da medida e qual a confianga que

esse valor representa a grandeza fisica.
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Fox e MacDonald (1995), colocam o objetivo da anélise da incerteza como sendo
o de estimar o erro aleatorio provavel nos resultados experimentais.

De acordo com o INMETRO (1998), as palavras "mensurando” , "erro",
“incerteza", e outras so freqiientemente mal interpretadas. Sendo assim, encontra-se no
Anexo B uma discussdo adicional sobre estes conceitos e as idéias béasicas a elas

associadas.

7.1 Fontes de Erros

De acordo com Bos, M. G. (1978), erros grosseiros invalidam a medida; tal erro ndo
pode ser considerado com o objetivo de estimar a precisdio global de uma medigéo,
devendo esta medida ser desprezada; estes acontecem devido a enganos na contagem e
ertos nos calculos, devido a arredondamentos.

Erros aleatorios sdo aqueles que afetam a reproducgdo da medida. E esperado que
este erro seja diminuido quando o numero de medidas aumentar. Isto também ocorre
quando as medidas sdo dependentes do tempo e o periodo € aumentado.

Erros sistematicos sdo erros que nio podem ser reduzidos aumentando o nimero de
medidas, mesmo com equipamentos e condigdes inmalteradas. Segundo Goldemberg
{(1968), no caso de erros sistematicos, estes podem ser ocasionados por erros na
calibrac@o do instrumento; erro do observador, como a paralaxe, que sdo letturas que
dependem da posigido do observador; e erros devido a influéncia de certos fatores que
sdo desprezados, como um instrumento utilizado a uma temperatura diferente daquela
em que foi feita a sua calibracio.

Erros acidentais sdo devidos a erros de julgamento, como no caso da estimativa da
fragdo da menor divisdo de uma escala;, erro devido a flutuagdes na grandeza a ser
medida; erros devido a natureza da grandeza a ser medida, como variagbes no

comprimento de um objeto devido a falta de polimento ou paralelismo das faces.
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7.2 Rejeiciio de Medicdes Duvidosas

Segundo Paradine e Rivett (1974), quando em um conjunto de valores observado
existir algum que difira notavelmente dos outros, e que seu desvio da média seja tdo
grande a ponto de ser altamente improvavel que siga a lei normal, que é a lei tomada
como sendo a lei de distribuigdo dos erros, ¢ melhor rejeitar o valor, pois algum engano
ou alguma coisa mcomum ocorreu. Citam ainda que Wright ¢ Hayford dio uma regra
para pesquisadores, segundo a qual se o desvio excede 5 vezes o erro provavel estimado,
ele pode ser rejeitado. Recomendam também que, se observados grandes desvios na hora
da observacio, deve-se anotar quaisquer condigbes especiais. Este valor duvidoso deve
ser utilizado no calculo. Depois de retirado, novo calculo deve ser efetuado, verificando-

se novamente a ocorréncia de um novoe valor que deva ser rejeitado.

7.3 Avaliacio das Componentes da Incerteza a Partir de Observacoes

Repetidas

De acordo com o INMETRO (1998), as incertezas determinadas a partir de
observacdes repetidas sdo freqiientemente contrastadas com aquelas avaliadas por outros
meios, como sendo estatisticamente rigorosas. Erroneamente, isto parece permitir que
elas sejam avaliadas meramente pela aplica¢io de formulas estatisticas as observagdes e
que suas avaliagdes ndo requerem algum discernimento.

O ato de zerar um instrumento € parte do procedimento de medi¢do. O
instrumento deve ser novamente zerado como parte de cada repeti¢io, mesmo se houver
um desvio desprezivel durante o periodo em que as observagbes sdo feitas, pois ha,
potencialmente, uma incerteza estatisticamente determinavel, atribuivel a operagio de
zerar.

Deve ser verificado se todas as influéncias, supostamente aleatorias, sdo de fato,

aleatorias. Havendo um niumero suficiente de observagdes, as médias aritméticas dos



107

resultados da primeira e segunda metades do periodo e seus desvios padrdo
experimentais podem ser calculados, e as duas médias, comparadas uma com a outra, de
forma a se julgar se a diferenca entre elas € estatisticamente significativa e, assim, se ha
um efeito variando com o tempo.

Se o algarismo menos significativo de uma indicagdo digital varia continuamente
durante uma observagio devido a "ruido", é por vezes, dificil deixar de selecionar, sem
saber, valores pessoalmente preferidos desse algarismo. E melhor arranjar algum meio

de congelar a indicagio num instante arbitrario e registrar o resultado congelado.

7.4 Avaliaciio das Componentes da Incerteza por Outros Meios

Devido a impossibilidade de se executar uma exaustiva investigaciio estatistica
de todas as causas concebiveis de incerteza, onde todos 0s componentes da incerteza
seriam obtidos através de avaliagdes do Tipo A, muitos componentes da incerteza devemn

ser avaliados por quaisquer outros meios que sejam praticos.

¢ Distribuicoes Determinadas Matematicamente

A resolucdo do dispositivo indicador de um instrumento digital € uma fonte de
incerteza, devido a faixa de sinais de entrada no instrumento, varrendo um intervalo

conhecido, que daria a mesma indicagio.

» Histerese

Certos tipos de histerese podem causar um tipo similar de incerteza. A indicacgo
de um instrumento pode diferir por um valor fixado e conhecido, caso as leituras
sucessivas sejam crescentes ou decrescentes. O operador prudente anota a diregdo das
sucessivas leituras e faz a corregdo apropriada. Entretanto, a direc3o da histerese ndo ¢

sempre observavel, podem haver oscilagdes ocultas do instrumento, em torno do ponto



108

de equilibrio, de modo que a indicacdo dependa da diregio pela qual este ponto de

equilibrio ¢ finalmente alcancado.

* Valores de Entrada Importados

Valor que nao foi estimado no decorrer de uma dada medi¢do, mas que foi obtido
em outra parte como resultado de uma avaliagdo independente. Fregilentemente tal valor
¢ acompanhado de algum tipo de declaragiio de sua incerteza , que pode ser dada como
um desvio padrdo, um multiplo de um desvio padrio, ou a semi-faixa de um intervalo,
tendo um nivel de confianga declarado.

Alguns laboratérios de calibracdo tém adotado a pratica de expressar a
"incerteza" na forma de limites de confianca superior e inferior que definem um
mtervalo, tendo um nivel de confitanga "minimo", por exemplo, no mimimo 95%. Nio
pode ser convertida em incerteza padrio sem o conhecimento de como foi calculada.

Se nada € conhecido sobre a curva caracteristica de erro do instrumento
verificado, deve-se supor que hd uma probabilidade igual de que o erro tenha qualquer

valor dentro dos limites permitidos, isto € umna distribuigdo de probabilidade retangular.

7.5 Fases de um Pesquisa Experimental

De acordo com Coleman e Steele (1989) hd numerosos modos em que um
programa experimental pode ser dividido, onde um deles seria; planejamento, projeto,
construcdo, depuramento, execugdo, analise de dados e informacao dos resultados.

Na fase de planejamento avaliam-se as varias aproximagdes que podem ser
usadas para se encontrar a resposta ao que se pesquisa. Muitas vezes esta fase € chamada
de projeto preliminar.

Na fase de projeto, utilizam-se as informagdes determinadas na fase de

planejamento para especificar a instrumentacio necessaria e os detalhes da configuragdo
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do aparato experimental. Na fase de construgdo os componentes individuais sdo
inseridos no aparato experimental global e calibra¢des necessarias sio executadas.

Ja na fase de depuramento, sdo realizados testes iniciais que utilizam o aparato,
verificando problemas inesperados, que normalmente aparecem. Muitas vezes o
resultado desta fase faz com que sejam executadas modificacdes no aparato
experimental. Na fase de execugio sio adquiridos os dados, registrados € armazenados.

Durante a fase de analise dos dados, 0s mesmos sdo analisados para determinar a
resposta para a pergunta original ou a solug8o para o problema que € investigado. Na
fase de informacdes devem ser apresentados dados e conclusdes de forma que

maximizem a utilidade dos resultados experimentais.

7.6 A Distribuicdo Normal como Lei dos Erros

De acordo com Goldemberg, (1968), ao se realizar uma série de medidas, sfo
cometidos erros acidentais que ndo sdo 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 um dado valor;
ou ainda no caso de uma dezena de medidas adicionais, que frac3o destas medidas terd
desvio menor que um dado valor. Para isto € preciso saber de que maneira os efros se
distribuem.

De acordo com Fox e McDonald (1995), a dispersdo dos dados em uma

distribui¢io gaussiana € caracterizada pelo desvio padrio o. Assim o intervalo de

incerteza para cada varidvel medida x,, pode ser enunciado como tno,, onde n=123.

Para dados normalmente distribuidos, mais de 99% dos valores medidos de x,
situam-se dentro de 3o, do valor médio, 95% situam-se dentro de *2o0,, ¢ 50%
situam-se dentro de + o, do valor médio do conjunto de dados.

Segundo Paradine e Rivett (1974), a distribuicio normal € utilizada para

tratamento de pequenas discrepancias inevitdveis nos valores observados, de natureza
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desconhecida, cuja agdo seja de natureza casual Um erro constante de mensuragdo
afetaria o valor médio calculado, mas ndo afetaria os desvios da média e ndo estana
refletido no calculo do erro provavel. Os erros sistematicos, nio necessariamente
constantes, podem ser descobertos se houver dados disponiveis, através de uma
divergéncia da lei normal, quanto a inclinagdo da distribuigdo.

De acordo com Coleman e Steele (1989), normalmente assume-se que as
distribui¢Ges de erros em medidas sdo normais, ou seja, gaussiana. Ndo ¢ aconselhavel
assumir normalidade quando eventos de baixa probabilidade, que sio os valores
extremos das variaveis, sdo de interesse. Nestes casos, as extremidades da distnbuigio
de erro s3o importantes, ¢ a suposicdo de normalidade pode conduzir a resultados e
conclusGes erroneas. Testes que modelam casos onde o resultado pode vir a ter efeito
sobre a vida humana ndo devem utilizar-se da distribui¢do normal.

Casos nos quais eventos de baixa probabilidade nio sdo de interesse, ndo
apresentam normalidade, e a suposicdo da normalidade € assumida, a incerteza no
resultado € relativamente insensivel a divergéncias da normalidade nas distribuigSes de
erro das variaveis medidas. Com isto pode-se assumir a normalidade, exceto em

situagOes nas quais os detalhes das extremidades da distribui¢do sdo importantes.

7.7 Propagacio de Incertezas

Segundo Coleman e Steele (1989), muitas vezes nio se mede diretamente o valor
do resultado experimental. E necessario nestes casos medir os valores de varias variaveis
e combinar estes dados em uma equagdo para obter o valor do resultado da incerteza. As
medidas das varidveis tém incertezas associadas a elas.

Considerando um caso geral no qual um estudo experimental com resultado r ¢

fungdo de ./ variaveis x,, este pode ser representado pela equacio

r=r(x,x,,.x,) (7.1)
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A equacio (7.1) ¢ usada para determinar o resuitado 7 dos valores medidos das

variaveis x,. A diferencial desta fun¢fo € dada por

onde Ux, sdo as incertezas nas variaveis medidas x, .
E assumido que a equacio (7.1) é continua e tem derivadas continuas no dominio
de interesse, que as variaveis medidas x, sdo independentes das outras, e que as

incertezas nas variaveis de medida sdo independentes das outras.
Muitas vezes, ao aplicarmos a equagBo (7.2), obtemos equagdes muito
complexas, mais que o necessario. Uma simplificacdo pode ser geralmente encontrada

dividindo a equagio pelo quadrado do resultado experimental resultando na equaggo:

2 2 - 2 2
(U’J = }ma»Lle + 1o Us, | +...+ l—éerx_,
r r ox, r ox, ¥ Ox,

De acordo com Fox e McDonald (1995), o método das repetigbes € impraticavel,

sendo 1mpossivel muitas vezes obter dados suficientes para uma amostra

estatisticamente significativa, contudo a distribui¢do normal sugere:

a} Pequenos erros sfio mais provaveis do que os grandes.
b) Os erros para mais e para menos sio igualmente provaveis.

¢) Nenhum erro maximo finito pode ser especificado.
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Situacdes tipicas sdo experiéncias de "uma (nica amostra”, na qual apenas uma
medigio € feita para cada ponto. Uma estimativa razoavel da incerteza de medigio
devida ao erro aleatério numa experiéncia de uma so amostra ¢ 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 x,,, ©

intervalo de incerteza em cada variavel tem uma faixa de valores, e é improvavel que

todos tenham valores adversos ao mesmo tempo.



8. METODOLOGIA

Neste capitulo faz-se uma descricdo do Banco de Ensaio I montado e o
procedimento utilizado para a andlise dos dados obtidos. O Banco de Ensaio II foi
estudado teoricamente quanto ac seu Campo de Aplicacfio, com base nos equipamentos
ja instalados pela CESP. O capitulo foi dividido em duas partes.

A primeira parte denominada Experimental esta relacionada com a montagem do
Banco 1 e os ensaios neles realizados, onde sao descritos os equipamentos utilizados e 0s
procedimentos para a obtengdo dos dados.

A Segunda parte denominada Tratamento dos Dados € concernente & maneira
pela qual foram utilizados os dados obtidos para atingir os objetivos propostos neste
trabalho.

A identificagdo das bombas ¢ feita através dos didmetros de seus rotores.

8.1 Parte Experimental

8.1.1 A Microcentral Tatu

A CESP, Companhia Energetica de Sdo Paulo S/A, apoiando o PNPCH -
Programa Nacional de Pequenas Centrais Hidrelétricas, elaborado pela Eletrobras,
decidiu contribuir para o desenvolvimento de pesquisas e estudos para o

aperfeicoamento de microcentrais hidrelétricas com turbinas tipo Michell-Banki e o

UNICAMP
4IBLIOTECA CENTRA.
QECAO CIRCULANT
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aumento da oferta de energia elétrica 4 zona rural, as micro empresas € pequenos
povoados localizados proximos a pequenos e médios aproveitamentos d’agua. Com essa
intencgdo, foi celebrado um convénio entre a CESP e a Unicamp, firmado em 1984, que
visou 4 implantagdo de um campo de demonstracio de irrigagdo, utilizando a energia
elétrica da Microcentral Tatu, além de outros estudos e pesquisas nas areas de
hidrologia, hidraulica e saneamento.

A Microcentral Tatu estd localizada na margem direita do Ribeirdo do Pinhal,
afluente do rio Jaguari, no Municipio de Limeira. A distancia entre esse local e o
Campus da Unicamp é de aproximadamente 35 km. O mapa na figura 8.1 mostra a

localizac¢do da Usina Tatu.

Figura 8.1 - Localizag¢io da Usina Tatn
Fonte: Catalogo da CESP

8.1.1.1 Equipamentes ja Instalades pela CESP

As caracteristicas técnicas dos equipamentos ja instalados pela CESP sdo:

. Tuarbina Michel-Banki

Poténcia 68 CV
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Queda efetiva 14m
Engolimento 0.5 m3/s
Rotagéo 400 RPM
e Gerador
Poténcia 62,5 KVA
Fator de poténcia 0,8
Freqiiéncia 60 HZ
Tensfio 440V/220V

e Conduto for¢cado (penstock)

Digmetro 600 mm
Comprimento 60 m
Dimensdes 22X 22m

Peso aproximado 4500 Kg

Matenal ago

+ Constam ainda os seguintes componentes

1 Regulador de Velocidade
1 Valvula Borboleta
1 Vertedor Retangular

8.1.2 Instalacio Experimental do Banco de Ensaio I

A instalagio experimental do Banco de Ensaio I é composta por um sistema
hidraulico, que tem inicio em uma tomada d'agua em um canal de adugdo, indo até a

casa de maquinas com uma tubulacio de PVC ocre. Também fazem parte da instalagio
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experimental a turbina Michell-Banki, que se acopla a bomba centrifuga por meio de
correias; o sistema hidraulico da bomba, onde consta um registro utilizado na parte de
recalque para estrangulamento, um partidor de vazdes, a caixa aferida, os medidores de
pressdo, o canal de fuga e o vertedor. O 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.

| 1400m
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[ 1) Casa de Maquinas
@ Tubula¢io forcada
E Canal de adugdo

Figura 8.2 - Esquema do Banco de Ensaio I




117

1 - Caixa aferida

. 2 - Partidor de vazes Re==] 1 0 ‘ ' |

3 - Mandmetros de Bourdon g — f
4 -Registro ' -
| 3 - Bomba centrifuga

6 - Turbina Michell-Banki
7 - Mandmetro de mercirio
8 - Conduio forgado

9 - Valvula de pé

10 - Canal de fuga

Figura 8.3 - Detalhes do Banco de Ensaio 1

8.1.3 Caracteristicas do Banco de Ensaio |

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 Hidraulica

do Departamento de Recursos Hidricos. A turbina Michell-Banki foi doada e as bombas

centrifugas obtidas através de empréstimos, onde bombas e turbinas sdo provenientes da

industria nacional, exceto no caso da bomba com rotor de 242 mm, cujo projeto € de
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uma indistria multinacional. As outras duas bombas sdo do mesmo fabricante nacional,
com um rotor de 195 mm e 180 mm. A figura 8.4 apresenta a turbina Michell-Banki

acoplada & primeira bomba ensaiada (195 mm) e a figura 8.5 a terceira bomba ensaiada
(242 mm) .

Figura 8.4 - Turbina Michell-Banki e bomba cenirifuga (rotor 195 mm).
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Figura 8.5 - Turbina Michell-Banki ¢ bomba centrifuga (rotor 242 mm).

A seguir sdo descritos os elementos que foram utilizados para a montagem do

Bancol

¢ 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

- Vazio Maxima Turbinada 115 Vs
- Rotacio Nominal 600 RPM

- Poténcia no Eixo da Turbina 9 CV
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* Rotor 195 mm

- Poténcia: 10 CV
- Rotagdo Nominal: 3500 RPM
- Didmetro de succgio 3"

- Diametro de Recalque 2 1/2"

* Rotor 180 mm

- Poténcia: 10 CV
- Rotagdo Nominal: 3500 RPM
- Didmetro de sucgdo: 3"

- Digmetro de Recalque: 2 1/2"

» Rotor 242 mm

- Poténcia: 25CV
- Rotagdo Nominal: 1750
- Dilmetro de sucgdo: 3"

- Diametro de Recalque: 2 1/2"

e Conduto Forcado do Banco I

- Diametro: 200 mm
- Comprimento: 60 m
- Material: PVC ocre

- Espessura nominal da Parede: 4 mm
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8.1.4 Equipamentos e Estruturas Utilizadas para Medicoes

s Vertedor

O vertedor utilizado para as medigdes de vazdo na turbina ja se encontrava
instalado no canal de fuga e possui contracdes laterais. Na figura 8.6 pode ser visto o

vertedor instalado na Usina Tatu e na figura 8.7 suas dimensdes.

Figura 8.6 - Vertedor na Usina Tatu
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Figura 8.7 - Dimensdes do vertedor

A equacgdo de Hégly ( Neves, E. T_, 1989) foi a utilizada para o calculo da vazdo
através do vertedor, sendo escolhida entre outras utilizadas para vertedores com

contracdo lateral. A formulagio de Hégly € dada pela equagdo 8.1

2,7 i ’f H Y 2
0=]0,405+—="— 0,03 1-—|!-11+0,55=| ——— | 1 f2gH? (8.1
= { 1000H ( LI} [ Iy (HJFPH g &-1)

Esta equagdo € 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 diferencas entre elas e também com o vertedor. As curvas do
grafico da figura 8.8 tlustram as curvas para algumas formulas, como a de Francis, com

contragdo lateral, a proposta pela Sociedade dos Engenheiros e Arquitetos Suigos, € a

obtida por meio do Ultra-som.



Curvas de Vazdes para Vertedor e Ultra-som
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Figura 8.8 - Curvas de vazdes para o vertedor e 0 medidor Ultra-som

» Medidor de Vazio do Tipo Ultra-som

O medidor Ultra-som utilizado é o Modelo System 990 Uniflow, com leitura

digital e uma precisdo de 1 a 3%.

* Medidor Volumétrico

Parz a medida de volume bombeado foi utilizada uma caixa aferida, com volume
nominal de 1000 litros. Esta foi aferida com um recipiente de 20,68 litros, no proprio
local, que por sua vez foi aferido por pesagem. Por apresentar um perfil com um trecho

parabolico e um linear, fol necessaria uma regressdo para cada trecho, a fim de se
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estabelecer o volume em func¢io da altura /. Também foi feita uma regressdo tomando-
se a caixa como se tivesse o perfil totalmente linear, que resultou em um coeficiente de
correlagio de 0,979. A escala utilizada foi fixada na parte externa da caixa e fot feita
com o emprego de papel milimetrado e um tubo transparente. Os graficos, com as
respectivas equagdes e correlagbes para o trecho linear, parabolico e quando todo o perfil
¢ 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

pressdo e o registro utilizado para o estrangulamento da bomba.

Curva Volume X Altura (Parte Linear)
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Figura 8.9 - Curva do volume em funcio da
altura (parte linear do perfil da caixa)



Volume em litros

Curva Volume X Altura (Parte Parabélica)
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Figura 8.10 - Curva do volume em funcio da
altura (parte parabdlica do perfil da caixa)
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Volume em litros
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Figura 8.12 - Caixa aferida e manometros
utilizados nas medicdes de carga e vazio.
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Figura 8.13 - Manémetro de mercuario e de
Bourdon utilizados nas medicdes de carga.

* Medidores de Pressio

A medida de carga na turbina foi realizada utilizando-se um mandmetro de
mercurio, conforme mostra a figura 8.12 e 8.13; os detalhes das tomadas de pressdo na

tubulagdo da turbina podem ser vistos na figura 8.14,
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Figura 8.14 - Tomadas de pressio na
tubulacio de alimentacio da turbina.

No caso das bombas, as medidas de pressdo foram tomadas utilizando-se dois
mandmetros de Bourdon ligados em paralelo, conforme ilustra a figura esquematica 8.3
e estes podem ser vistos na figura 8.13. Um dos mandmetros de Bourdon foi
parcialmente aferido com o manometro de mercirio, em aproximadamente 50% da

escala. A curva de aferigio € apresentada no grafico da figura 8.15.
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Manfémetro de Bourdon X Coluna de Mercirio

T

5 10 15 20 25
Mandmetro de Bourdon {m.c.a.)

Figura 8.15 - Curva de afericio do mandmetro
de Bourdon com o de merciirio

e Tacometro

As medidas foram tomadas através de leituras Opticas, sendo que o aparetho

fornece leitura digital.



8.1.5 Procedimento Para Execucio dos Ensaios

Foram realizados 17 testes completos, alguns foram repetidos com o conjunto
sob as mesmas condi¢Oes de operagdo, a fim de se verificar alguma histerese ou outros
£1T0s NOS ensaios.

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 hidraulicos esgotados, evitando, assim, a ocorréncia de erro na aferigdo da cota
da crista do vertedor. Feito isto, coloca-se entdo o sistema hidraulico do Banco I em
funcionamento. Ao final do ensaio, nova aferigdo da cota da crista deve ser efetuada.

O banco de ensaio foi facilmente posto em operagio, através da abertura da
comporta do canal de alimentagdo. Este canal foi construido para atender a turbina
Michell-Banki ja instalada pela CESP, que no passado era utilizada para geracio de
energia elétrica. Ao se abrir a comporta, o nivel d'agua se eleva, atingindo a tomada
d'dgua do sistema hidraulico do Banco 1.

A pa diretriz da turbina neste instante é totalmente aberta, a fim de se evitar
ondas de sobrepressdo, o que podenia causar rompimento da tubulagdo. Como descrito
anteriormente, a tubulagdo é de PVC ocre.

Aguarda-se, entdo, o estabelecimento do regime permanente no sistema
hidraulico, e em seguida verifica-se os medidores de pressdo, efetuando a retirada do ar
presente nestes medidores. A tomada da temperatura da dgua também ¢ efetuada.

Para o levantamento dos dados necessarios, como carga, vazdc e rotagio,
utilizou-se o registro instalado no sistema hidraulico da bomba, de forma que, ao ser
operado, o conjunto apresentou diferentes vazbes para a bomba e turbina dentro do seu
intervalo de funcionamento. Com isto foi possivel obter os seguintes dados: vazio,

rotagdo, carga na bomba e carga na turbina.



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 também para
orientar pesquisas firturas. Para se fazer uma indicagio quantitativa da qualidade dos
resultados obtidos, algumas consideragdes foram feitas e vém a seguir: as condi¢des nao
permitiram utilizar o método das repetigdes para uma analise estatistica, ¢ uma Gnica
medida fot realizada para cada ponto, como visto na se¢io 7.6, os erros sdo considerados
seguindo uma distribui¢io normal; o erro aleatorio foi estimado no caso de "uma (nica
amostra” como mais ou menos a metade da menor divisdo da escala do instrumento;
também foi considerado ser improvavel que todas as medidas tenham valores adversos
20 mesmo tempo.

A estimativa da incerteza foi feita com base na equagio (7.2), onde esta assume
que as varidveis medidas sdo independentes e que as incertezas nas variaveis medidas
sdo independentes umas das outras.

As escalas utilizadas para o mandmetro de mercirio, para a medida da carga no
vertedor e nivel da 4gua da caixa aferida foram feitas com papel milimetrado comum,
cujo erro devido & variagio de umidade e fabricacio foi tomado como sendo de 1 mm.

Para o caso do tacdmetro Optico, o caso mais critico foram as medidas
relacionadas 4 bomba, ndo havendo nenhuma leitura na casa decimal, sendo desprezada
a incerteza do aparelho.

A incerteza no caso da vazio no vertedor levou em consideragio duas tomadas
de medidas: uma para a determinagdo da carga para uma dada vazio e outra para 0 "zero
do vertedor”.

No caso dos mandmetros de Bourdon utilizado para as bombas, tomou-se como

base o de maior escala, que possui possibilidade de leitura de 1 m.c.a.
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A incerteza na vazio da bomba levou em consideragdo as duas leituras de nivel, ¢
a influéncia do tempo, pois a incerteza neste caso € funcfo da variagido do tempo e do
volume; foi descartado o erro do crondmetro. Durante os ensaios, o tempo adotado ficou
entre 30 e 40 segundos.

A estimativa da incerteza foi levantada para os dados utilizados nos graficos
apresentados nas figuras 9.14 e 9.15 na se¢fio 9.3, onde as curvas fornecidas pelo

fabricante sdo comparadas com as curvas das bombas obtidas por meio dos ensaios.

8.2.2 Estimativa Teodrica dos Campos de Aplicacio dos Bancos de

Ensaios

Neste item ¢€ apresentado o procedimento adotado para a estimativa dos Campos
de Aplicacdo dos Bancos I e II determinados teoricamente. Além da possibilidade de
ensaios com rotagdo normal, foi considerada a de se efetuar ensaios com rotagdo
reduzida.

Segundo Lazarkiewicz (1965) e Warring (1984) as relagdes obtidas através das
leis de semelhanga admitem como sendo constante o valor do rendimento n e as curvas
caracteristicas da méquina hidraulica representadas por meio destas relagSes somente
representardo o estado real de funcionamento quando a rotagdo nio diferir da rotagéo em
+=25%.

De acordo com as normas do Hydraulic Institute (1969), quando as instalagdes
nfo permitem testes com a rotagdo nominal da méquina hidraulica, o teste com rotacio
reduzida pode ser adotado e, através deste, representar as caracteristicas da maquina para
a rotagdo de projeto. Em testes com rotag¢do reduzida, ha um aumento na perda de
poténcia fornecida ao eixo da bomba devido a perdas por atrito, um efeito que pode ser
apreciavel em pequenas bombas que apresentem baixa rotag@o especifica. O Hydraulic
Institute (1969) ndo propde quanto poderia ser reduzida a rotagdo, entretanto, em um

exemplo da norma € tomada a redugfio em torno de 17%. A norma da ASME (1965)
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permite a variagdo de + 3% na rotagiio para ensaios considerados como de rotagio
constante, sendo que o ajuste destas curvas ¢ feito através das leis de semelhanca.

Os bancos de ensaios, cujo campo de aplica¢@o se quer estimar, possuem como
maquina motora turbinas Michell-Banki e estas devem ter poténcia suficiente para
acionar pequenas bombas centrifugas a fim de serem ensaiadas. A poténcia fornecida ao
eixo da bomba pela turbina € o fator que limita os campos de aplicagdo destes bancos.
Para estimar os rendimentos das turbinas que compdem os dois bancos de ensaios foram
feitas algumas consideracdes que sdo descritas a seguir.

O rendimento aproximado das duas turbinas que compdem os bancos de ensaios

foram determinados a partir da curva de rendimento dada em fungdo da relagio de vazio

OA representada na figura 3.1

Estimou-se assim a poténcia liquida a ser transmitida ao eixo da bomba
considerando inclusive as perdas na transmissiio por correias, que fot tomada na ordem
de 2% (Niemann, G. 1967). A carga e vazio 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 vazdo turbinada, carga liquida, rendimento e poténcia liquida fornecida

a0 eixo da bomba.

Tabela 8.1 - Valores estimados da poténcia
do Banco de Ensaio 1.

Q H Q/Qnpax M Poténcia
(m*3/s) | (m) (%) V)
0,05 12,4 0,5 60 438
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 74 0.9 66 5,7
0,1 5.8 1 62 4,7
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Os limites de aplicagdio dos bancos quanto a ensaios de bombas estdo
relacionados com a poténcia requerida pela mesma, podendo ser expandido quando o
ensaio for realizado com rotacfio reduzida. Uma redugio da ordem de 25% na rotagio
confere um aumento no limite em 2,3 vezes, como mostra a equagdo 8.2. Com a mesma
poténcia oferecida pela turbina € possivel ensaiar uma bomba de poténcia até 2,3 vezes

maior se operando em rotagio reduzida.

H 52)
N, \nm

Os dots bancos devem atender a ensaios de pequenas bombas, as quais, segundo
o Hydraulic Institute (1969), devem apresentar vazdes inferiores a 190 Vs para serem
consideradas como pequenas. Em consulta a um catalogo de um fabricante de bombas
verifica-se que as vazdes de suas bombas centrifugas ndo ultrapassam o limite de 50 U/s
¢, quanto a altura manomeétrica, sdo poucos os modelos que ultrapassam 0s 70 m.c.a.

chegando aos 100 m.c.a.

Tabela 8.2 - Valores estimados da poténcia
do Banco de Ensaio II.

Q H Q/ Qi n Poténcia
(m"3/s) (m) (%) (V)
0,10 13,97 0,20 35 6,4
0,20 13,90 0,30 50 18,2
0,30 13,78 0,50 60 32,4
0,40 13,61 0,70 66 47,0
0,50 13,40 0,80 68 595
0,60 13,14 1,00 62 63,9
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Com base no limite de vazdo de 190 I/s e o limite de carga de 100 m.c.a. foram
elaborados graficos com as curvas de poténcias necessarias para ensaios de pequenas
bombas. Nestes graficos foram entfio delimitadas as regides de atuag@o de cada banco de
ensato, com rotacio normal ou reduzida.

Normalmente bombas centrifugas sob testes s3o acionadas por motores elétricos
de corrente continua cujas caracteristicas permitem variar sua rota¢do nos ensaios. No
caso da turbina Michell-Banki, a variagdo de rotagdo se faz possivel através da utilizago
de um conjunto de polias adequado, uma vez que a transmissdo de poténcia € feita
através de coreias e polias. Outra possibilidade ¢ a redugdo de poténcia da turbina
através da redu¢do de vazdo. Baseado na equagio 8.3 (Niemann, 1967), foi elaborada
uma tabela com as possivels combinagdes de polias, onde partiu-se considerando as

rotacdes de 3500 RPM e 1750 RPM como as de projeto para bombas.

¢ = RPM bomba X ¢bomba
turbing RPM

turbina

(8.3)

8.2.3 Curva de Rendimento do Conjunto

A curva de rendimento do conjunto Turbina-Bomba foi determinado em funcio
da poténcia fornecida a turbina (vazdo e carga) e da poténcia transmitida ao liquido pela
bomba (vazio e carga). O calculo do rendimento do conjunto para cada ponto ensaiado

foi determinado através da equagao.

N,
o — 8 . 4
(v (8:4)

O grafico do rendimento foi tragado em fungdo da vazdo e carga da bomba, uma
vez que a vazio e carga na turbina vanaram muito pouco.
Também foi construida a curva do rendimento méximo obtido para diferentes

condi¢des de operagdo da turbina, assim como a curva da carga pela vazdo da turbina.



Foi possivel construir essas curvas devido aos ensaios realizados com diferentes cargas e

vazOes na turbina para cada bomba.

8.2.4 Estimativa Tedrica do Rendimento Volumétrico, Hidriulico e

Mecénico e Carga Ideal da Bomba

O rendimento volumétrico e hidraulico foram estimados em fungio da rotagio
especifica para as trés bombas ensaiadas e o rendimento mecénico foi adotado como
sendo o valor médio encontrado na literatura vista na se¢@o 5.2.4. Ja o rendimento global
da bomba foi estimado a partir do grafico da figura 5.1 e da equagéo (5.16). Os valores
de vazbes e cargas para o calculo da rotagio especifica foram extraidos dos graficos
fornecidos pelo fabricante,

A Teoria de Euler foi aplicada sendo determinadas as cargas teéricas para os
dois rotores. Para a estimativa do rendimento volumétrico utilizou-se a equagio (5.19),
(5.21) e o grafico da figura 5.2. O rendimento hidraulico foi estimado a partir da
equagdo (5.22). As caracteristicas dos rotores ensaiados sdo 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 didmetro externo de 195 mm

e Vazio: 0,00611 m"3/s

e Carga: 64 m.c.a.

« Rotagao: 3500 RPM

e Didmetro interno do rotor: 37,5 mm
¢ Largura do rotor na entrada: 16,5 mm
e Largura do rotor na saida: 4,5 mm
 Angulo B;: 40,5°

e Angulo B, 33,7°

e Niamero de aletas: 8
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Figura 8.16 - Rotor ensaiado - 195 mm

Figura 8.17 - Rotor ensaiado em perfil - 195 mm.



Rotor com diimetro externo de 180 mm

s Vazio: 0.00611 m"3/s

e Carga: 57 m.ca.

* Rotagdo: 3500 RPM

¢ Didmetro interno do rotor: 37,5 mm
e Largura do rotor na entrada: 16,5 mm
* Largura do rotor na saida: 4,5 mm

e Angulo ;- 40,5°

. A.ngulo Ba: 21°

e Numero de aletas; 8

Rotor com diametro externo de 242 mm

s Vazio: 0,03194 m"3/s

¢ Carga: 29 m.c.a.

¢ Rotacdo: 1750 RPM

e Didmetro interno do rotor: 117 mm
o Largura do rotor na entrada: 50 mm
» Largura do rotor na saida: 21 mm

e Angulo B;:31,5°

e Angulo B, 31,5°

e Numero de aletas: 6
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Figura 8.18 - Rotor ensaiado - 242 mm

8.2.5 Influéncia da Variacio de Rotacdo Durante os Ensaios

No decorrer dos ensaios efetuados com as trés bombas foi verificada a variagdo
da rotacdo, tanto na turbina como na bomba, em fungdo do estrangulamento do sistema
hidraulico no qual a bomba estava conectada.

Os dados obtidos nestes ensaios na Usina de Tatu ndo representam de imediato a

curva caracteristica da bomba ensaiada, mas sim pontos de vanas curvas, onde estes
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foram obtidos com rotagbes proximas ou afastadas da rotag@o de projeto da bomba. A
fim de se construir a curva da bomba para sua rotac@o de projeto, foram utilizadas leis de
semelhanca, partindo de todos os pontos obtidos nos ensaios que apresentaram rotagdes
diferentes daquela utilizada no projeto da bomba.

Em alguns ensaios, a turbina do conjunto foi operada com vazdes parciais,
visando verificar o comportamento do conjunto quando submetido a condigBes
diferentes daquela para a qual foi projetado. Portanto, com uma poténcia menor, foram
obtidos pontos de curvas caracteristicas com rotagdes menores do que aquelas obtidas
guando sob condi¢gOes normais de operagio.

Uma vez tendo para o mesmo sistema hidraulico (bomba e turbina) varios
ensaios sob condi¢des diferentes de carga e vazio, onde todos apresentaram variagdo de
rotagdo, porém variando proximos a alguns valores caracteristicos para cada ensaio,
pode-se verificar a existéncia ou ndo da influéncia da variagdo da rotagdo nos resultados
dos ensaios, ao se utilizar das leis de semelhanca para a determinagio da curva
caracteristica na rotacgio de projeto.

Foi calculada a rotagdo média para cada ensaio e todos os seus pontos transpostos
para a maior rota¢do meédia obtida entre os ensaios efetuados em um mesmo rotor. Com
isto pode-se verificar através das construgdes dos graficos, se existe ¢ o quanto influiria
nos resultados a transposigdo de curvas caracteristicas através das leis de semelhanca
para diferentes rotagdes. Paralelamente foi calculado para todos os pontos o nimero de
Reynolds através da equagéo (6.16). Os dados utilizados para a construgio dos graficos e
a diferenca percentual entre a rotagio medida em cada ponto e a rotagio média 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 rotag@io meédia de 1584 e o niimero de Reynolds para cada ponto ensaiado.



Tabela 8.3 - Dados do ensaio com rotacio média de 3364 RPM
transpostos para a rotacio de 3364 RPM - Rotor de 180 mm
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Quecdida H pedide Buedica | Yo de 3364 Qs34 Hasgs Rey
/s) {m.c.a.) (RPM) RPM {I/s) {m.c.a.) x 106
o 68.4 4062 +17.2 0 46,9 2,186
4,17 489 3379 +0,4 4,16 485 1,819
6,39 375 3145 6.5 6,83 429 1,693
7,15 243 3076 86 7,82 29,1 1,656
7,45 143 3160 -6,0 7,93 16,2 1,701
Tabela 8.4 - Dados do ensaio com rotacio média de 3121 RPM
transpostos para a rotacio de 3364 RPM - Rotor de 180 mm
Quedica Haneaida Ogegiza | %0 de 3364 | Qsses Hises Rey
(l/s) {m.c.a.) {RPM) RPM {I/s) {m.c.a.) x1076
0 37,8 3629 +73 0 49,7 1,953
3,95 415 3160 -6,0 4,20 47.0 1,701
6,05 34,8 3008 -10,6 6,77 43,5 1,619
7,13 21,2 2932 -12,8 8,18 27,9 1,578
7,35 11,2 2979 -11,5 8,30 143 1,603
7,49 6.5 3021 -10,2 8,35 8,1 1,626




Tabela 8.5 - Dados do ensaio com rotacio meédia de 2266 RPM
transpostos para a rotacio de 3364 RPM - Rotor de 180 mm

Qedida Hoedica Dpediaa | Yo de 3364 Q364 Hisss Rey
{I/s) (m.c.a.) (RPM) RPM {Is) (m.c.a.) x10"6
0 34,6 2737 -186 0 52,3 1,473
2,96 23,3 2330 -30,7 4,27 48 6 1,254
451 15,9 2165 -35,6 7,01 38,4 1,165
5.62 10,12 2074 38,4 9,12 26.6 1,116
6.57 59 2025 398 10,91 16,3 1,090

Tabela 8.6 - Dados do ensaio com rotaciio média de 3131 RPM

transpostos para a rotacio de 3131 RPM - Rotor de 195 mm

Qunedica Hoeaisa Ty cdida % de 3131 Qi3 Haysy Rey

{/s) {m.c.a.) (RPM) RPM (I/s) (m.c.a.) x1076

0 80 3727 +15,9 0 56,5 2,235
0,5 75 3587 +12,7 0.4 57,1 2,151
2.1 58 3181 +1,6 2.1 56,2 1,908
5,7 42 2953 -5,6 6,0 472 1,771
6,5 35,9 2881 -7.8 7.1 424 1,728
6,9 21,5 2843 9.2 7,6 334 1,705
7.4 15,9 2927 6,5 R 18,2 1,755
1,6 9 3021 -35 79 9,7 1,812
7.7 3 3064 2.1 7.9 31 1.837

UNICAMP

3IBLIOTECA CENTRA.

SECAO CIRCULANT:



Tabela 8.7 - Dados do ensaio com rotacio média de 2962 RPM

transpostos para a rotagio 3131 RPM - Rotor de 195 mm

Qpedida H,caida Dppedida %% de 3131 Qs13: Has Rey
{U/s) (m.c.a.) (RPM) RPM (I/s) (m.c.a.) x10°6
0 69,4 3551 +11,8 O 539 2,130
2,7 54,9 3110 -0,7 27 55,6 1,865
5,8 348 2754 -12,0 6,6 45 1,652
7.1 19,6 2646 -15,5 8.4 274 1,587
7.4 8.5 2749 -12.2 8.5 11 1,649

Tabela 8.8 - Dados do ensaio com rotacio meédia de 2369 RPM

transpostos para a retacio 3131 RPM - Rotor de 195 mm

Quedica Hedida Npedica | Y0 de 3131 Qs131 Haisy Rey
(V/s) {m.c.a.) (RPM) RPM {l/s) (m.c.a.) x10°6
0 433 2849 -9.0 0 52,3 1,709
1,23 38.0 2584 17,5 1,5 55,8 1,550
2,48 30,1 2353 24,8 33 53,3 1,411
3,89 21,1 2130 -31,9 5,7 45,7 1,277
6,12 2.5 1930 -38,3 9,9 224 1,157




Tabela 8.9 - Dados do ensaio com rotacio

média de 1584 RPM - Rotor de 242 mm

Qo edias | & Dinedida Rey
(I/s) (m.c.a.} (RPM) x10°6
0 26,4 1792 1,65
33 16,9 1719 1,58
594 15,4 1577 1,46
9,57 10,6 1453 1,34
11,6 6.9 1383 1,27

2
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9. RESULTADOS OBTIDOS

9.1 Campos de Aplicaciio dos Bancos de Ensaios

Os graficos representados nas figuras 9.1 e 9.2 representam os limites tedricos de
aplicagdo do Banco I e do Banco 11, que sio fungio da vazdo turbinada, da carga liquida
disponivel e da variagdo de rotagdo. Sdo apresentados dois limites: um para ensaio com
rotagdo normal e outro com reducio da rotacio em 25%. O Banco de Ensaio I foi o
utilizado para os ensaios, o Banco de Ensaio II corresponde aos equipamentos ja

instalados pela CESP no local.



Poténcia da Bomba a ser Ensaiada (CV)

14,0

Limites de Aplicacio do Banco de Ensaio I

12,0

10,0

/

N\

8,0

Ensaio com
rotagdo reduzida

6,0

4.0

2,0

0.0 -

Ensaio com
rotagdo normal

0,00 0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,08 0,10 0,11

Vazao Turbinada (m"3/s)

Figura 9.1 - Limites de aplicacdo do Banco de Ensaio I
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Poténcia da Bomba a ser Ensaiada (CV)

200

150

100

50

Limites de Aplicaciio do Banco de Ensaio I

—

| /

y Ensaio com
| / rotagio
%‘ reduzida
%E / | | ; !

—

/ | Ensai;) com

rotagdo normal

00 01 02 03 04 05 08 07

Vazio Turbinada (m"3/s)

Figura 9.2 - Limites de aplicacio do Banco de Ensaio I
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Os Campos de Aplicagdes dos Bancos de Ensatos mostrando as relacdes entre

e () da bomba sdo apresentados nos graficos das figuras 9.3 e 9.4.

Altura manométrica (m)

Campo de Aplicacio do Banco de Ensaio I

80 -
70 - \ LN |
60 \ \ SRR \ |
"-\,‘1ocx}->\
50 ! - -~ -
40 T
\ \ 4CV BCV e 1 T
30 —
\\ 2CV \ \ !
20 ’
v Curva cheia: Ensaio com rotagio normal —
10 Curva pontilhada: Ensaio com rotagdo reduzda
0 % i | J
0 0,005 0,01 0,015 0,02 0,025

Vazio Bombeada (m”3/s)

Figura 9.3 - Campo de aplicagio do Banco de Ensaio I



Altura Manométrica (m)

1

1

Campeo de Aplicacio do Banco de Ensaio I1

150

20 |
‘ |
00 :
|
Curva cheia: Ensaio com rotagfio normal \ |
80 -4 Curva pontilhada: Ensaio com rotagio reduzida e LN
| .. 1400V, |
i \‘ N . L RN . . A . -
80 \ \ i "1_=QUCV "‘!.200"‘ —
'\L \ msﬁc{}"‘f-. 80CV -,
40 i L. —
| \ 2000 S “ |
S NL I~ T e \
wcv\‘\\kxu\“I
0 - ,
0 0,08 0,1 0,15
Vazao Bombeada (m”"3/s)

Figura 9.4 - Campo de aplicagio do Banco de Ensaio Il

0,2
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A tabela 9.1 apresenta algumas combinagdes possiveis de polias para realizar a

variagdo de rotagdo, onde as rotagbes tomadas como de projeto sdo 3500 e 1750 RPM.

Tabela 9.1 - Didmetro de polias para ensaio com
rotacio reduzida no Bancode Ensaiole Il

'f T
_ Didmetro da Peolia | Didmetro da Polia
Rotagdo da | o4 de Redugiio | na Bomba (mm) | na Turbina (mm)
Bomba na Rotacéo
(RPM)
BancolI | BancolI | BancoI | Banco ¥
3500 0 77 86
3300 57 82 91
3065 124 88 og
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 s30 apresentados os graficos com a curva de rendimento do conjunto em
funcdo da vazio e carga da bomba com diferentes rotacbes para diferentes condigdes de
operacdo. Os dois ultimos graficos nesta secé@o (figura 9.12 ¢ 9.13), apresentam as curvas
de variagio do maximo rendimento dos conjuntos para diferentes condi¢ces de operagio

da turbina.



H na Bomba (m.c.a.)
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Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto
Turbina-Bomba - Rotor 195 mm

90,01 . e ) -+ 35,0

| n=3727 RPM 2?’?2:;?3‘;‘""9'?"
800 i - 30,0
H=H(Q) | \ :
70,0

W | \ 25,0
60,0 : / : \

- 20,0
50,0 !/ \@RPM \
40,0 /

]

i

Rendimento do Conjunto (%)

‘ / : \ \v + 150
n=2855\RPM
30,0 H média na Turbina: 8,005 (m.c.a.) : \
/ Desvio Padrao: 0,072 .i + 10,0
20,0 Q media na Turbina: 96,08 (i/s) —
/ Desvio Padrao: 0,002 n=2960 RPM L 50
10,0 - .
n=2962 RPM
0,0 : 0,0
0.0 2.0 40 8.0 8,0

Vaziao da Bomba {l/s)

Figura 9.5 - Curva da bomba com diferentes rotagdes e rendimento
do conjunte Turbina-Bomba - Rotor 195 mm - H. = 8,005 m.c.a.



H na Bomba (m.c.a.)

80.0
70,0
60,0
50.0

40,0

30,0 +

20,0
10,0

0.0

Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto
Turbina-Bomba - Rotor 195 mm

T Curva do rendimento 1 o
123551 RPM em funcio da vazio |
H=f{(Q) / _,__ﬂ—--*—"—‘““-\\
I N\
/a \ﬂ\n=2?'54 RPM \
™~
H média na Turbina: 9,192 (m.c.a.) £
Desvio Padrao: 0,0145
Q média na Turbina: 88,7 (I/s) ~
/ Desvio Padrao: 0,0031 2845 RPM 1
/ {c/ rotacao reduzida) =749 RPM \i
0,0 2,0 4.0 6,0 8,0

Figura 9.6 - Carva da bomba com diferentes rotagées e rendimento
do conjunte Turbina-Bomba - Roter 195 mm - A, = 9,192 m.c.a.
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Rendimento do Conjunto (%)



H na Bomba {m.c.a.)

50,0
450
40,0
35,0
30,0
250
20,0
15,0
10,0

50

0,0

Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto

Turbina-Bomba - Rotor 195 mm

Vazao da Bomba (lI/s)

; 16,0
n=2549 RPM t Curva do rendimento et 14,0
-\ mem funcdo da vazio |
na2584 RQ\ } \ + 12,0
/7 n=2353 RPM \ -~ 10,0
/ H=A(Q) L
8,0
/ \\l n=2130 RPM
/ o =+ 6,0
H médio na Turbina: 12,3 (m.c.a.)
/ Desvio Padréo: 0 S~ + 4,0
Q médio na Turbina: 50,304 (I/s) <3 .
/ Desvio Padrdo: 0,001 | n=1930 RPM s 20
/ {cf rotacdo reduzida)
L ; 00
0,0 2,0 4,0 6,0 8.0

Figura 9.7 - Curva da bomba com diferentes rotacies ¢ rendimento

do conjunto Turbina-Bomba - Roter 195 mm - A, =123 - m.c.a.
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H na Bomba (m.c.a.}

80 -

60

Curva da Bomba e do Rendimento do
Conjunto Turbina-Bomba - Rotor 180 mm

n=4057 RPM

Curva do rendirnento
| em funcio da vazio

35,0

70 tw

n=3583 RF’M/ /

4

- 30,0

- 25,0

50

40

/.

\X n=3359 RPM

- 20,0

4

30
20
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0

/

H média na Turbina: 8,52 (m.c.a.)
Desvio Padrao: 1,424

Q meédia na Turbina: 95,571 {i/s}
Desvio Padrao: 2,453

- 15,0

10,0

n=3084 RPM

n=3185 RFM

- 5,0

0

4 6

Vazio da Bomba (l/s)

Figura 9.8 - Curva da bomba com diferentes rotacdes e rendimento

do conjunto Turbina-Bemba - Rotor 180 mm - 7/, = 8,52 - m.c.a.
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H na Bomba (m.c.a.)

20

10

Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto
Turbina-Bomba - Rotor 180 mm
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Desvio Padrdo: 0,0722
Q média na Turbina: 95,436 {i/s)

// ; H média na Turbina: 8,163 (m.c.a.)

/ ’ Desvio Padrio: 1,418
|

i

2 4
Vazio da Bomba (i/s)

Figura 9.9 - Curva da bomba com diferentes rotacdes e rendimento
do conjunto Turbina-Bomba - Rotor 180 mm - A, = 8163 - m.c.a.
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H na Bomba (m.c.a.)

Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto

Turbina-Bomba - Rotor 180 mm

70 S — R
Curva do rendimento 30,0
&0 r em fungio da %\
n=3620 RPM 4+ 250
e \\
50 ~
% \ + 20,0
n=3160 RPM
40 ] | n=3008 RPM
/ i \\ e 15’0
30 | E
/
/ H média naTurbina: 8,157 (m.c.a.) \ 1100
20 Desvio Padrao; 0,0583 n~2932\
/ Q média na Turbina: 95,464 (Is)
10 Desvio Padréo: 1,502 wzars T 5.0
RPM
/ : _ n=3021 RPM
0 1 i 0.0
0 2 4 8 8

Vazdo da Bomba (i/s)

Figura 9.10 - Curva da bomba com diferentes rotacdes e rendimento
do conjunto Turbina-Bomba - Rotor 180 mm - //, = 8,157 - m.c.a.
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H na Bomba (m.c.a.}

40

Curva da Bomba e do Rendimento do Conjunto
Turbina-Bomba - Rotor 180 mm

35 n=2737 RPM

Curva do rendimento!

/——__‘\Erfjungéo da vazao|
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25

T~
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-
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N
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w0/
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5 Q média na Turbina: 39,814 (I/s)
Desvio Padrao: 0,493 ‘
0 : i ;
0 2 4 6

Figura 9.11 - Curva da bomba com diferentes rotacies e rendimento
do conjunto Turbina-Bomba - Rotor 180 mm - A, =12,866 m.c.a.
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A variacdo do rendimento maximo do conjunto em fungio da variagao da carga e
vazio na turbina para as duas bombas com rotores de 195 ¢ 180 mm sdo apresentadas a

seguir nas figuras 9.12 e 9.13.

Curva do Maximo Rendimento do Conjunto para
Diferentes Condig¢des de Operacéo da Turbina

14 35

n=438 RPM

12

|

|

30
~—_H=HQ) /

Carga na Turbina (m.c.a)

x
e
T— , o
10 : i 25 5
i >&‘_ o
8 n=612 REM \' 20 E
x
/‘ Curva do rendimento n=621 RPM g
em funcéo da vazio 0
6 el 15 8
; 3
4 ; Rotagao Nominal da Turbina: 600 RPM 10 &
: Rotacao Nominal da Bomba: 3500 RPM o
i Bigmetro do Rotor da Turbina: 200 mm g
! Didmetro do Rotor da Bomba: 185 mm s [+ 4
2 5
| | ; :
0 : ‘ : : 0
40 50 60 70 80 90 100

Vazao na Turbina {l/s)

Figura 9.12 - Rendimentos maximos de conjunto para
diferentes condiciies de operacéo - Rotor 195 mm.
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14

12

10

Curva do Maximo Rendimento do Conjunto para

Diferentes Condigdes de Operagio da Turbina

=633 RPM !
ﬁ-\_‘_«_ .
/
‘\\mas;: RPM
/ !
’fu’m do rendimento n=698.4
/ em fungao dé vazio RPM
] ;
i
Rotacdo Nominal da Turbina: 600 RPM
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Diametro do Roter da Turbina: 200 mm
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Figura 9.13 - Rendimentos maximos do conjunto para

diferentes condicées de operacao - Rotor 186 mm.
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9.3 Rendimentos Teodricos, Volumétrico, Hidraulico e Mecénico e

Carga Ideal da Bomba.

Os rendimentos teoricos, volumétricos, hidraulicos, mecénicos ¢ globais
estimados, mais o rendimento fornecido pelo fabricante para as trés bombas estdo
apresentados na tabela 9.2, 9.3 e 9.4. O rendimento volumétrico foi estimado a partir da
equacdo (5.19), (5.21) e o grafico da figura 5.2; o rendimento hidraulico foi estimado
com a equacdo 5.22; ja o rendimento global a partir do gréafico da figura 5.1 e equacggo
(5.16);, o rendimento mecédnico adotado foi o valor médio encontrado na literatura

apresentada na se¢do 5.2.4.

Tabela 9.2 - Valores do rendimento para o rotor de 195 mm

Rotor 195 mm
Rendimento Volumétrico (77, ) 0,93
Rendimento Hidraulico (7, ) 0,80
Rendimento Mecanico (77, ) 0.82
Rendimento Total (7, x 77, x177,,) 0,61
Rendimento Global 0,57

2

Rendimento fornecido pelo fabricante 0,79

k-




Tabela 9.3 - Valores do rendimento para o rotor de 180 mm

Rotor 180 mm

Rendimento Volumétrico (17‘,)
Rendimento Hidraulico (7, )
Rendimento Mecénico (7, )

Rendimento Total (’7» X 1, X ﬂm)

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

Rotor 242 mm

Rendimento Volumétrico (Uv)
Rendimento Hidraulico (?}h)
Rendimento Mecénico (T?,,,)
Rendimento Total (m, X1, X n,,,)

Rendimento Global

Rendimento fornecido pelo fabricante

0,97

0,67

0,82
0,53

»

0,76
0,71
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Os graficos das figuras 9.14 e 9.15 apresentam a carga teérica ideal para um

nimero infinito (H,,) € finito de aletas (H_), a curva fornecida pelo fabricante e a

obtida através dos ensaios para os rotores de 195 e 180 mm. Os dados utilizados para
construir os graficos ¢ as incertezas dos pontos obtidos nos ensaios estdo apresentados
nas tabelas 9.5 e 9.6. A carga tedrica ideal para um numero infinito e finito de aletase a
curva do fabricante para o rotor de 242 mm sfo apresentadas na figura 9.16. A curva do
fabricante para o rotor de 242 mm e a obtida através dos ensaios estdo na figura 9.17. Os

dados referentes aos rotores est3o apresentados na segio 8.2 4.

Carga Teorica ldeal, Curva do Fabricante e Curva Resultante
do ensaio - Rotor 195 mm - Rotagio Nominal: 3500 RPM

1400 . e —
L‘\\M Htoo
120,0 ——— ;
100,0 : RS
N
3727 RPM | Curva do :
: P, fabricante :
80,0 «
;‘\ \“%%mg 79%
60,0 N : 75% o0
’ Curva obtida | 3281 RPM e oo et
n=2976 RPM o do ensaio cf n=cte
i of ensaio 68% 3500 RPM) |
40,0 - g
n=2855 RPM \ 1
kY
20,0 | | n=2960 RPMYg | L
0.0 n=2962 RPM
0,000 0,002 0,004 0,008 0,008 0,010

Vazdo (m*3is)

Figura 9.14 - Carga tebrica ideal, curva do fabricante
e a obtida através de ensaio - rotor de 195 mm.



Tabela 9.5 - Incerteza dos pontos obtidos no ensaio - Rotor de 195 mm
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n Q UQ UQ H UH UH
(RPM) (m’/s) (m’/s) (%) (m.c.a) | (m.c.a) (%)
3727 0 0 0 80 0,63
3281 | 0,002692 | 0,000090 | 3,37 62,6 0,80
2976 0,00548 | 0,000168 | 3,07 43,65 1,15
2855 000678 | 0000232 | 342 317 - 1,58
2060 | 0,007224 | 0000265 | 3,68 19,1 2,62
2062 | 0,007452 | 0,000281 | 3,77 11,7 4,27

Tabela 9.6 - Incerteza dos pontos obtidos ne ensaio - Rotor de 180 mm

n Q UQ {3140 H UH UH
(RPM) (m’/s) (m’/s) (%) (m.c.a.)} (m.c.a.) (%)
4062 0 0 0 68 4 0,73
3379 | 0,004174 | 0000137 | 330 48,9 1,02
3145 0,006393 | 0,000243 3,81 37,5 133
3076 | 0,007152 | 0000306 | 429 243 > 2,06
3160 0,007458 | 0,000260 3,90 143 3,50
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Carga Teorica Ideal, Curva do Fabricante e Curva Resultante
do Ensaio - Rotor 180 mm - Rotagdo Nominai: 3500 RPM

1200 —— — ———
\,“b‘
—— Htz T
80,0 _—
n=4062 RPM Curva do \ g
5\ fabricarte 6% 6% %J i
60.0 f’“‘“**ﬂ—,fx 2% E———
! n=3379 RPM '
| .
40,0 \ n=3145 RPM Curva resultante :
Curva obtida lk do ensaio of n=cte’
7 ¢/ ensaio ra-30?6 RPM (G500 RPM)
20,0 1 i‘ :
] :
i r=3160 RbM
0,0 - | : 4‘ ‘
0,000 0,002 0,004 0,006 0,008 0,010

Vazdo (m*3/s}

Figura 9.15 - Carga tedrica ideal, curva do fabricante
e a obtida através de ensaio - rotor de 180 mm.
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Carga Tedrica ldeal e Curva do Fabricante
Rotor 242 mm - Rotagdo Nominal: 1750 RPM

60.0
50,0 - | '
\\\Hk\'o i
40.0 “‘“‘\
- Hiz 3
g 30,0 51% 61% ‘ ;
€ I e S YL T @
—— Curva do 7% :
e i fabricante \N \
20,0 : | s
B55% ;
10,0
0.0
0 0.02 0,04 0,06 0,08

Vazao (m*3/s)

Figura 9.16 - Carga tedrica ideal e curva
do fabricante - rotor de 242 mm.
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Curva do Fabricante e Curvas Obtidas Com Ensaios
Rotor 242 mm - Rotacio Nominal: 1750 RPM

} Curva do
! | fabricante

Curvas obtidas |
em ensains

C,0 10,0 20,0 30,0 40,0

Vazao (l/s)

Figura 9.17 - Curva do fabricante e curvas
obtidas através de ensaios - rotor de 242 mm.
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9.4 Curvas Caracteristicas Ajustadas pelas Leis de Semelhanca

Sdo apresentadas nas figuras 9.18 e 9.19 as curvas caracteristicas ajustadas pelas

leis de semelhanga a partir dos dados obtidos em ensaios apresentados na segio 8.2.5.

Curvas Caracteristicas Com Diferentes Rotactes
Transpostas Para 3131 RPM - Rotor 195 mm

70,0 I
€00 %
50,0
9 400 |
Qo n média obtida no
_g 300 - i - ensaio; 2369 RPM
b = n média obtida no | \'
ensaip 3131 RPM |
20,0 .
! l n média obtida no
10!0 | | i ensaio; 2062 RPM
‘ i i
0,0 ;
0,0 30 6.0 9,0 12.0

Vazao (lis)

Figura 9.18 - Curvas caracteristicas transpostas
para 3131 RPM - rotor 195 mm,
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Curvas Caracteristicas Com Diferentes Rotag¢oes
Transpostas Para 3364 RPM - Rotor 180 mm

60,0
50,0 ® M“"““”‘“M
n media obtida no F
enszio; 3384 RPM \\"*\
40,0
30.0 ~ n media obtida no :
nsaio: 2266 RPM -
™
20,0 -
-
10,0
n media obtida no |
ensaio. 3121RPM f
0,0 - 1’ '»
0,00 3,00 6,00 8,00 12,00

Vazio (i/s)

Figura 9.19 - Curvas caracteristicas iranspostas
para 3364 RPM - retor 180 mm.



10. ANALISE DOS RESULTADOS

10.1 Quanto aos Campos de Aplicacdo dos Bancos de Ensaios

Os limites ¢ 0s campos de aplicacdo obtidos teoricamente para os dois bancos de
ensaios mostram a capacidade dos bancos e os intervalos de poténcia em que se deve
executar testes com rotagio normal ou reduzida. De acordo com os gréficos
apresentados nas figuras 9.1 e 9.2, o Banco II apresenta uma capacidade
aproximadamente 10 vezes maior que o Banco L mostrando ainda que nfo ha
necessidade de um banco de ensaio intermediario.

Os dois bancos de ensaios sfio suficientes para ensalar a maioria das pequenas
bombas, uma vez que a maior parte delas estd compreendida no intervalo de 50 I/s ¢
carga de 70 m.c.a., 0 que exigiria neste caso extremo uma poténcia de aproximadamente
47 CV, que, como visto, € perfeitamente realizavel. Vale lembrar que o Banco de Ensaio
11 comega a valer-se de ensaios com rotagiio reduzida a partir de 60 CV.

Para o Banco I os valores estimados de carga e vazio, teoricamente, ficaram
bem proximos dos medidos. Isto pode ser visto confrontando-se os valores da tabela 8.1

com os apresentados nos quadros dos graficos 9.5a9.11.
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10.2 Quanto as Curvas de Rendimento do Conjunto

As curvas das bombas obtidas nos ensaios que foram tragadas no mesmo grafico,
com as respectivas curvas de rendimento do conjunto apresentadas na se¢io 9.2 (figuras
9.5 a 9.11) sdo constituidas por pontos com diferentes rotagdes, pois a rotagiio do
conjunto variou de acordo com o estrangulamento do sistema da bomba. Portanto, a
curva H = f(Q) nestes graficos, nio representa a curva de projeto da bomba nem
possui rotagdo constante.

Pode-se observar que a curva da bomba apresentou um trecho quase linear
operando no conjunto com diferentes rotagdes e € coincidente com o trecho quase linear
da curva de rendimento que foi tracada em funcio da vazio e carga da bomba A
linearidade de parte da curva do rendimento € devida a dois fatores: a poténcia fornecida
pela turbina variou muito pouco dentro de cada ensaio, podendo ser admitida como

constante; o resultado do produto OH na curva da bomba confere a esta uma

linearidade que é explicada pelo fato da rotagio ndo ser constante.

Pode-se observar que a inclinacdo do trecho linear da curva de rendimento estd
relacionada com a inclinagdo da curva da bomba. Quanto mais variar a carga em fungiio
da vazfio na bomba (quanto maior for sua inclinag8o), mais variara o rendimento com a
variacdo da vazdo. Isto significa que mais facilmente o conjunto se afasta do seu ponto
de trabalho. Portanto, para o conjunto, € preferivel utilizar-se de bombas que apresentem
curvas 0 mais horizontais possiveis, pois esta opera com diferentes rotagoes.

O rotor de 180 mm fez com que o conjunto apresentasse um melhor rendimento,
e mais importante ainda, uma curva de rendimento menos inclinada, o que permite
variagdes de vazdes alterando menos o rendimento do conjunto, o que n&o ocorreu com
o rotor de 195 mm . Como visto na segdo 6.2 através da equacio 6.16, o niimero de
Reynolds diminui quando o rotor de 195 mm é reduzido para 180 mm considerando uma
mesma rotagdo, o que implica em um aumento na perda de carga diminuindo o
rendimento hidraulico. Porém, sdo outros os motivos que explicam o pequeno aumento

de rendimento do conjunto quando na utilizagio do rotor de 180 mm. O primeiro deles
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esta relacionado com a menor poténcia exigida da turbina, o que levou a bomba a
trabalhar mais proxima de sua rotagiio 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 um corte de 15 mm implicando em uma reduc¢fio no dngulo de saida S, de

33,7° no rotor de 195 mm para 21° no rotor de 180 mm. O ganho em rendimento com a
bomba trabathando com a rotagfio préxima do seu ponto de projeto € superior a perda de
rendimento devido as perdas hdraulicas no rotor. Isto pode ser constatado através das
rotagbes medias obtidas para cada ensaio. As tabelas 8.3 e 8.6 mostram o aumento da
rotagao média para o rotor de 180 mm.

Como a carga foi reduzida no rotor de 180 mm, fica claro que a rotagio
especifica teve um acréscimo, e com isto ha um ganho de energia devido 4 redugfo na
perda de carga no interior da bomba (aumento do rendimento hidraulico). Também é
reduzido o fiuxo interno entre as folgas, o que faz com que sejam reduzidas as perdas
volumétricas (aumento do rendimento volumeétrico). Tudo isto leva a um aumento no
rendimento da bomba, consequentemente do conjunto.

As vazdes normais para os dois rotores, que devem ser bem proximas, podem ser
estimadas observando-se os grificos de rendimento do conmjunto. Nestes graficos a vazio
e carga da turbina variaram muito pouco dentro de seus respectivos ensaios, permitem
assim dizer que em um dado ensaio o rendimento da turbina pode ser considerado como
constante, independente de qual seja seu valor.

Ao se fazer o estrangulamento da bomba obtém-se a curva de rendimento do
conjunto, €, considerando que o rendimento da turbina ndo varia em um mesmo ensaio, a
variagdo de rendimento que foi apresentada é a da bomba. O ponto de maior rendimento
da curva corresponde a vazdo normal da bomba para aquela rotago. Isto foi verificado
com as respectivas curvas fornecidas pelo fabricante, onde a vazio no ponto de maior
rendimento neo grafico do conjunto Turbina-Bomba aproxima-se da vazio no ponto de
maior rendimento da curva do fabricante.

Em virtude das curvas caracteristicas obtidas para o rotor de 242 mm

apresentadas na figura 9.17 ndo foi possivel determinar a curva de rendimento do
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conjunto. As trés curvas apresentadas estio muito longe da curva fornecida pelo
fabricante.

Para tentar determinar as causas deste problema, o sistema hidraulico da bomba
foi desmontado juntamente com a bomba, com a finalidade de se verificar a presenca de
corpos estranhos. Também foi retirada a valvula de pé, e o ensaio foi repetido mais uma
vez, resultando em uma nova curva muito semelhante as trés anteriores.

Existem algumas possibilidades para explicar o fendmeno e, entre as principais,
destaca-se a possibilidade de um corte excessivo ter sido efetuado no rotor. A principio,
na desmontagem da bomba verificou-se que o mesmo ndo foi concebido para receber
cortes, pois as paredes do rotor ndo sdo paralelas. Ao contrario, o rotor de 195 mm ja €
feito para receber este tipo de corte, pois possui paredes paralelas na sua regido
periférica, o que permite ser reduzido mantendo-se constante a largura do rotor por
aproximadamente 20 mm. Apesar da baixa defini¢io das fotografias, a geometria dos
rotores podem ser vistas nas figuras 8.16, 8.17 ¢ 8.18. Como o corte foi feito paralelo ao
eixo da bomba e as paredes do rotor ndo sfo paralelas nem perpendiculares ao eixo, 0
fluxo agora € direcionado a lateral da voluta, reduzindo assim a carga e vazdo. O rotor
de 242 mm possuia um didmetro inicial de 266 mm.

De acordo com Macintyre (1982), o corte em rotores somente ¢ viavel quando as
bombas sdo centrifugas radiais puras, onde as faces laterais do rotor sdo praticamente
paralelas, e mesmo assim a redugdo nio pode ser excessiva a fim de ndo comprometer o
angulo de saida da aleta.

Outras possibilidades para explicar o fendémeno sdo o pequeno trecho linear antes
da entrada da bomba, insuficiente para o perfeito direcionamento do fluxo, ndo
permitindo assim a bomba trabalhar no seu ponto 6timo. Também pode estar influindo
as redugdes na entrada e na saida da bomba, que ndo sio as indicadas pelo fabricante.

Enfim sdo todas suposi¢des e as verdadeiras causas somente poderdo ser

esclarecidas através de pesquisas e testes fora do escopo desta fase.
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10.3 Quanto aos Rendimentos Teoéricos, Volumeétrico, Hidraulico e

Mecinico e Carga Ideal da Bomba

O rendimento global calculado para as bombas de 180 e 195 mm ficou abaixo do
fornecido pelo fabricante e proximo aos rendimentos totais estimados. A diferenga entre
o rendimento do fabricante e o 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 fornecido pelo fabricante, com uma diferenga de 6,5%. Os
valores estimados podem ser vistos nas tabelas 9.2, 9.3 e 9.4.

A influéncia da carga no rendimento volumétrico pode ser observada nos trés
rotores ensalados. Partindo do rotor de 195 mm, o rendimento volumétrico aumenta
quando o mesmo ¢ levado a 180 mm. Com a carga menor as pressdes internas ficam
mais equilibradas, diminuindo o refluxo. Isto pede ser visto ainda com o rotor de 242
mm que apresenta um rendimento volumétrico ainda maior, pois sua carga é bem menor
que os outros dois rotores, 0 de 180 e 195 mm:.

O rendimento hidraulico calculado ndo se altera para os dois rotores (180 e 195
mm), e ¢ menor para o rotor de 242 mm. Isto se deve ao fato de que as perdas
hidraulicas nos dois primeiros rotores sdo menores. Estas perdas sdo fungio do nimero
de Reynolds: quanto menor for este, maior as perdas de carga. O Reynolds para o rotor
de 242 mm € menor que ¢ dos outros dois rotores, se forem considerados trabalhando

nas suas respectivas rotagoes de projeto.

10.4 Quanto as Curvas Caracteristicas Ajustadas pelas Leis de

Semelhang¢a

Os graficos apresentados nas figuras 9.18 e 9.19 ilustram as curvas ajustadas
pelas leis de semelhanca a uma mesma rotagio. A rotagio adotada foi a maior rotagio

média obtida entre os ensaios para um determinado rotor. A diferenca existente entre as

UNICAMP

3IBLIOTECA CENTRA.
QUOAN CIRCTIT ANT
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curvas € funcdo da amplitude entre as rotagdes obtidas em cada ponto nos ensaios € a
que foi escolhida para o ajuste da curva.

E facil observar que as maiores diferengas entre as curvas nos graficos ocorrem
para valores pequenos de vazdes, aproximadamente os 25 % iniciais da vazdo da bomba
e, para grandes vazdes, no intervalo de 25% abaixo da vazio maxima. Isto ¢ explicado
pelo fato da turbina ser menos solicitada dentro destes dois intervalos, tendo entdo sua
rotagdo elevada. O intervalo entre esses dois extremos de vazdes apresentam curvas
muito proximas,

Deve-se observar que a diferenga entre as rotacdes médias para o rotor de 195
mm ficou em 24% (2369 RPM) e 5,4% (2962 RPM) em relagdo a curva de 3131 RPM,
como pode ser visto nas tabelas 8.6 a 8.8, porém sio valores médios de rotagdes. Na
verdade, alguns pontos podem chegar a ter diferencas de 15,9% dentro do mesmo
ensaio. Entretanto, se analisarmos os pontos cuja curva de rotagao média € de 2369 RPM
(que difere em 24% da rotagfio de ajuste), esta apresenta pontos com 38% de variagdo
em relagdo a rotagdo de ajuste, como pode ser visto na tabela 8.8. Isto explica as
diferencas existentes nas duas extremidades das curvas dos graficos das figuras 9.18 e
9.19, pois sdo 0s pontos que apresentam maiores amplitudes de rotagio em relagdo a
rotacdo média.

Para o rotor de 180 mm, a diferenca entre as rotagbes médias ficou em 7% (3121
RPM) e 32,6 % (2266 RPM), onde existem diferencas de rotagbes dentro do mesmo
ensaio que chegam a 39%.

Analisando o intervalo de vazio de 2 a 6 /s nos graficos das figuras 9.18 € 9.19
pode-se verificar que os valores obtidos estio muito proximos, mesmo existindo
diferengas grandes na rotagio média dos ensaios como descrito nos dois paragrafos
anteriores. Contudo, deve-se observar que os ensaios realizados com a maior rotagdo
média (tabela 8.3 e 8.6), que deveria ser a rotagiio de projeto da bomba, teve um desvio
maximo positivo de +17,2% e negativo de -6% (rotor 180 mm) e de + 15,9% e -2,1%
(rotor 195 mm) em relagéo a rotagio média do ensaio.

Portanto, pode-se considerar esta variagio de rotagdo no decorrer dos ensaios

como aceitavel, sendo que cobre com folga os desvios em torno da rotagiio média da
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bomba, o que ndo interfere nos resultados. Estes desvios positivos podem ser reduzidos
diminuindo-s¢ a poténcia da turbina, ocorrendo uma reducgio na rotacdo, o que
aumentaria a precisio dos resultados.

Uma outra maneira de analisarmos a influéncia da variacio de rotagdo nos
resultados € tomarmos estas bombas como modelos a serem ensaiados, onde, através
destes ensaios, determina-se as caracteristicas do prototipo.

O modelo seria a bomba a ser ensaiada onde os pontos de H e ¢ obtidos para

diferentes rotagdes. O protdtipo seria a mesma bomba, porém funcionando em sua
rotagdo de projeto.

Na pratica, nos casos de ensaios utilizando modelos, é muito dificil encontrar a
semelhanca completa, pois a semelhanga geomeétrica entre um modelo e um prototipo
deveria ter, além das dimensdes, a rugosidade também proporcional. Como as
superficies envolvidas ndo sdo tomadas como geometricamente semelhantes, apds a
transposi¢éo dos resultados para o prototipo sio utilizadas formulas para a correcdo do
rendimento.

Para o caso em questfio, o prototipo e modelo sdo os mesmaos, isto implica em
que a semelhanca geomeétrica quanto a rugosidade, carcaga, rotor, espessura de aletas e
elementos estacionarios das bombas sejam idénticos.

Na pratica, no caso de modelos e prototipos, procura-se tomar o numero de
Reynolds como constante e igual no modelo e no protétipo. Quando o numero de
Reynolds ¢ reduzido, a influéncia do atrito aumenta, o que faz com que o rendimento
hidraulico diminua. S&0 propostos na literatura, intervalos aceitaveis de variagio para a
relacdo entre o Reynolds do modelo e do protétipo, conforme a expressdo (6.17) vista na
se¢do 6.2. No caso em estudo, em consequéncia das consideragtes que foram feitas, a
variagdo da rotag¢@io nos ensaios significa, de acordo com a equagdo {6.16), a variagdo do
namero de Reynolds. De acordo com as tabelas 8.3 a 8.8, verifica-se que a variagio do
numero de Reynolds em um ensaio fica dentro dos limites propostos na literatura, para o
caso de ensaios em modelos. Mais importante que o nimero de Reynolds € a relagio

entre eles, para a rotag@o reduzida e a para a rotacdo de projeto.
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Considerando que cada ponto obtido nos ensaios possui uma dada rotago, e que
os valores de carga e vazdo a eles relacionados serfio transpostos para a rotagio de
projeto da bomba, a relacio entre estas rotagdes ndo deve ser maior que as relagdes
propostas para garantir a validade de ensaios utilizando modelos. Ainda como fator de
seguranga existe a verdadeira semelhan¢a geométrica 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 didmetro. Para uma bomba girando a 1750 RPM com esse didmetro o niimero de
Reynolds ficaria em torno de 2,6 x10°, valor que é superior & maioria dos obtidos nos

ensaios.



11. CONCLUSOES E RECOMENDACOES

Como conseqiiéncia deste trabalho pode-se resumir as principais conclusdes e
recomendacdes que foram divididas em duas partes, uma relativa ao Banco de Ensaio I e

a outra em relagdo ao Conjunto Turbina-Bomba.
11.1 Em relacio ao Banco de Ensaio I

Verificou-se experimentalmente ser perfeitamente possivel a implantagio de um
Laboratorio de Maquinas Hidraulicas na Usina Tatu, tendo como caracteristica principal
a realizacao de testes de bombas utilizando uma turbina Michell-Banki como méquina
motora. O Banco de Ensaio 1 mostrou-se eficiente revelando potencial para realizar
ensaios mais acurados. A variagio de rotagdo durante os ensaios n3o chega a ser um
fator limitante e, como provado, pode ficar dentro de limites aceitaveis. A uiilizagio de
ensaios com rotacio reduzida também pode vir a ser utilizada, tal como prevista na
norma do Hydraulic Institute (1969). Como conseqiiéncia deste trabalho, abrem-se
perspectivas quanto a implementaciio de um Laboratério de Maguinas Hidraulicas com
sua utilizagio voltada para a prestacdo de servigos a pequenas inddstrias; também pode
ser utilizado na formacdo de pessoal, pesquisas académicas e como laboratoério didatico.
Ha de se dizer que o local na Usina Tatu ¢ amplo e as instalagGes 1a existentes estdo em
otimas condi¢des, o que permite o estudo de varias possibilidades quanto a instalagio de
bancos para ensaios de maquinas e equipamentos.

Fazem-se necessarias algumas alteragbes para a melhoria das condigdes que ora

existem para a realizacio dos ensaios com procedimento convencional.
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Como recomendagiio quanto a novas pesquisas, sugere-s€ que estudos sejam
desenvolvidos no sentido de colocar o futuro Laboratério de Maquinas Hidraulicas apto
a realizar ensaios utilizando-se de equipamentos modernos de aquisicdo de dados via

microcomputador.

11.2 Em relacdo ao Conjunto Turbina-Bomba

Este conjunto mostra-se como mais uma op¢io para o recalque de agua. Apesar
do relativo baixo rendimento em decorréncia da reunido de duas maquinas, ele destaca-
se pelo intervalo de vazbes em que pode atuar. Esta faixa de vazdes é muito maior que a
dos outros dispositivos, como a Roda D'agua e o Cameiro Hidraulico, que também
utilizam a energia hidraulica para realizarem o recalque; vale lembrar que este conjunto
¢ um dos menores fabricados pela industria nacional, portanto conjuntos maiores
apresentariam melhor rendimento. Pode ser mais conveniente a escolha de uma bomba
com maior capacidade para ser acoplada a turbina, devendo ser efetuado o corte em seu
rotor, obtendo-se cargas menores mantendo-se a vazio. O correto dimensionamento da
bomba para ser acoplada a turbina também € um fator importante, pois no caso destes
ensaios, na maior parte das vezes, a bomba ndo trabalhou no seu ponto de projeto, o que
implica em um baixo rendimento para a bomba e consequentemente para o conjunto.

O conjunto Turbina-Bomba merece maiores estudos no sentido de otimizé-lo. O
rotor da bomba centrifuga deve ser pesquisado, buscando curvas caracteristicas
adequadas para o conjunto. Pequenas variagdes da altura manométrica, ao se variar a
vazdo, sdo caracteristicas desejdveis. Deve-se lembrar que a bomba trabalha com

diferentes rotagdes.



ANEXOS

Anexo A - Condicdes de Escoamento no Modelo e Formulas Para o

Efeito Escala em Bombas ¢ Turbinas.

A formula de Hufton (A.5) ¢ baseada na suposigio de um modelo
hidraulicamente liso, enquanto que a formula de Moody (A 19) assume o escoamento
completamente rugoso no modelo. Isto importa dentro do fato de que o comportamento
do escoamento esta associado com a superficie lisa ou rugosa. Este € um simples critério
da aplicabilidade de varias formulas de efeito escala.

Sutton, citado por Huiton e Fay (1974), realizon uma analise de resultados
experimentais, mostrando que as perdas nas maquinas hidraulicas sdo semelhantes a
aquelas em tubos ou em placas planas, também apontado por outros autores. O esbogo
do grafico de atrito de uma placa plana € mostrado na figura {(A.1). Observa-se que na

zona de transigdo os valores de f vém abaixo do seu valor constante para o regime

turbulento rugoso. A questfio passa a ser: "qual seria o numero de Reynolds critico que
separaria o regime de escoamento laminar e turbulento para uma bomba de uma dada
rugosidade e". Minuciosas medidas utilizando véarias bombas semelhantes foram
reportadas por Nixon e Cairney, citados por Hutton e Fay (1974), que também

analisaram alguns resultados de testes. Eles concluiram que para bombas centrifugas

R,=C-= (A1)
54



onde 20 < C, <30.
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Como
w
R="2 (A2)
v
isto significa que a rugosidade critica é
e, = gﬁ (A3)
w
S sle
N T — I
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N v 1 : l/e=cte
N
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\\\H
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Figura A.l - Esbogo do grafico de atrito de uma placa plana
Fonte: Hutton e Fay (1974)
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Comparando resultados de testes de modelos, o protdtipe pode ser assumido
como sendo hidraulicamente liso, sendo até mesmo impossivel reproduzi-lo na pratica,
de forma que o escoamento completamente rugoso pode ser assumido com alguma ou
nenhuma rugosidade.

Semelhantemente pode ser mostrade que algumas foéormulas tem wuma
aproximagdo a formula original de Hutton, e estas podem ser consideradas como formas

equivalentes a de Hutton.

=
ORI

o)
—£=04+06 = (A.4)
4, R,

J
S 3
£ =03+07 R, (A.5)
S, R,

\i
S 6
—F =02+ c’.s{gl (A.6)
g, R,

\i
S 7
~E =01+ O.9(R—"’ (A7)
o, \RP

!
S ?
Op | B (A8)
S, R,
Em geral a forma da equac@o para estas consideracgdes €
1

S «
L =1V +V 5«% {A.9)
o, R,

Para propositos praticos, porém, é racional escolher a formula mais facilmente utilizavel

das formas equivalentes

% (ﬁ"—’-y (A.10)

Calculando o efeito de escala na forma da equagdo (A.10) os expoentes

mostrados na tabela (A.1) podem ser utilizados.



Tabela A.1 - Expoentes S para o cilculo do efeito escala
determinados em testes de modelos.

Auter Diametro | Rota¢io Especifica ( Valor de
{mm) (unidades inglesas) B
Worster 1524 1200 6.10
Ippen 152.4 2600 5.10
Tetlow 2032 1600 4.73
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
Valor Médio 4.79

Fonte: Hutton e Fay (1974)

Observou-se que neste ponto ndo existe nenhuma tendéncia com a variagdo da rotagdo
especifica, uma média simples € calculada com os valores da tabela (A1) que
arredondando este valor mumericamente, confere as analises de Sutton o valor do
coeficiente para o rendimento global de pequenas bombas operando no regime laminar a

seguinte formula

(wm){&}ﬁ ALD
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A.1 O Grafico de Atrito e 0 Escoamento Rugoso

De acordo com Hutton e Fay (1974), para incluir o efeito da rugosidade no efeito
escala, varios autores propuseram utilizar os graficos de atrito. Um dos primetros fo1 o
método proposto por BHRA (1959) sobre o efeito escala em bombas; Osterwalder,
Fukuda, Chevalier, Nixon, Guiton e Canavelis e Salami também desenvolveram alguns
métodos.

A analise mais detalhada foi produzida por Salami, que utiliza o principio da
divisdo das perdas em componentes cinéticas e de atrito para partes individuais de uma
turbina Kaplan. As perdas nas pés e no involucro foram consideradas de igual peso, e os
coeficientes no invdlucro e no tubo de queda foram calculados com seus valores médios
de entrada e saida.

Para a determinagdo dos coeficientes de perdas nos rotores e nas pas foi utihzado
o grafico de atnto da placa plana, e para o involucro e tubo de queda foi utilizado o

diagrama de Moody para tubos.

. . D . )
Considerando as caracteristicas para um dado valor de — no grafico de atrito do
e

tubo (figura A.2), se a linha horizontal do regime completamente rugoso é estendida a
caracteristica laminar, um niimero de Reynolds, aqui chamado de nimero de Reynolds

equivalente - R,_, € obtido.

Isto ndo depende da forma das caracteristicas (a, b, ou ¢), € se R, € conhecido

D N i . . o
para um dado —, entdo substituindo em uma determinada equagiio de caracteristicas
e

lisas, o valor de f para o fluxo completamente rugoso pode ser determinado.
O fluxo com contornos lisos com R, € equivalente aos fluxos completamente
rugosos, na sensagdo que os valores de f sdo o mesmo.

O namero de Reynolds equivalente pode ser definido a partir de qualquer grafico
de atrito. No caso do escoamento em tubos a relacdo entre os escoamentos lisos e

rugosos equivalentes sfo particularmente notaveis.



185

Com uma aproximagio, uma rugosidade média pode ser considerada como
representativa para o rotor, € igualmente outros valores para outros componentes, e pode
ser esperado que as distribuictes de velocidade de escoamentos com 0s mesmos

coeficientes de perda sejam aproximadamente o mesmo.

v

Rey'eq Rey

Figura A.2- Representacfio esquematica
do grafice de atrite em tubos
Fonte: Huttor e Fay (1974)

A equacgdo

f=— (A.12)
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do coeficiente de atrito para escoamento turbulento € da mesma forma que a da

caracteristica para o laminar, mas o nimero Reynolds € substituido por — ¢ a ¢
e

reduzido para 0.5; [ € 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, porém sendo possivel que
apresentassem alguma semethanga.

As formulas do efeito escala foram estudadas concentrando-se nas condigdes de
vazdo do modelo, e a questdo € qual das formulas melhor segue a variagdo dos testes em
modelos. Nos calculos do rendimento do protétipo, alguns tipos de perdas devem ser
tratadas separadamente onde for possivel, como no caso de rotores de bombas, onde as
perdas mecénicas, recirculagdo, e muitas vezes perdas por atrito no rotor séio separadas.
No prototipo € aplicado o rendimento hidraulico baseado nas componentes de perdas
cinéticas e de atrito, onde posteriormente, € associado com o atrito da superficie,
dependente do nimero de Reynolds e da rugosidade relativa.

Para turbinas Francis € bombas a equagdo para modelos e prototipos rugosos €

dado por

P Al3
5.°|D, (A.13)
e

¢ a equacio para modelos lisos e prototipos rugosos

I 1
5 70, \5as
3 :(ﬁz] {mﬂjﬁ > (A14)
S, R ) \e,
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podendo serem aplicadas, em turbinas Kaplan.

A formula de Moody
!
S 5
% | Pn (A.15)
s, D,
que pode ser convertida para
1
S 8
28 511 (A.16)
5, R, J

muitas vezes € utilizada para turbinas e bombas, e uma formula equivalente € a equagio
(A.10) com f =5.5. Entretanto deve ser notado que a férmula de Moody ¢ baseada no
rendimento global, e como tal, também inciui no efeito escala as perdas volumétricas e
mecanicas. Klein, citado por Hutton e Fay (1974), mostrou que um aumento no
rendimento pode ser esperado devido a estas perdas, e isto pode ser uma das razdes pela
qual a formula de Moody resulta em um elevado efeito escala em relagido as formulas
baseadas no rendimento hidraulico.

Dos resultados obtidos por Nixon e Cairney, um expoente para bombas pode ser
obtido, resultando um valor médio de £ =87 para o efeito escala do rendimento
hidraulico, excluindo as perdas mecanicas e volumétricas.

O expoente na equacdo (A.11) obtido através da analise de Sutton é de 4.8 para o
rendimento global de bombas, assim parece que a inclusdo destas outras perdas resulta
novamente em um aumento no efeito escala.

Hutton e Fay (1974), concluiram em seus trabalhos que apesar da multiplicidade
de formulas de efeito escala as equacbes (A.9) e (A.10) sdo idénticas. Todas resultando
no mesmo efeito escala e podem ser utilizadas para modelos e prototipos

hidraulicamente lisos. Em contraste com a formula de Pfleiderer para S = 8, a equagio
correspondente para o rendimento global de bombas pequenas lisas parece ser § =438,

o qual € 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 equacio (A.13) € a sugerida. E para modelos

lisos e protétipos rugosos a equacgio (A 14} € indicada onde £ ¢ o indice do nimero de
Para modelos e prototipos lisos, a formula de Hutton e a equivalente de

Reynolds usual.
Pfleiderer estdo entre muitas outras sugeridas, € com as evidéncias disponiveis, parecem

resultar em um valor médio do efeito escala.
Para meodelos lisos e protétipos rugosos, a seguinte combinagio Hutton-

Osterwalder parece ser apropriada
1
(A.17)

1
s, \R, ) le,
Para maquinas hidraulicas rotativas, a rugosidade limite para o regime hidraulico
liso ndo é determinada pela formula de Schlichting para placas planas
(A.18)

com C, =100, mas com 20 <(C, <70 para bombas e turbinas. O limite de rugosidade

para bombas operando € menor que para a operagio de turbinas.

A.3 Equacdes para Determinacio do Efeito Escala em Bombas

Algumas equag¢des desenvolvidas para o estudo do efeito escala so transcritas a

seguir
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* Equacido de Moody para turbinas (Arndt et al, 1984)

1-_ n
o _| D (A 19)
t-n, \D

r
De acordo com Arndt et al (1984), a equagio proposta por Moody (A.19)
tem sido utilizada com resultados satisfatorios para turbinas. A sua suposigio basica ¢é
derivada da independéncia do numerc de Reynolds considerando o mesmo grau de
acabamento nas superficies de modelo e do prototipo. O expoente » empirico € baseado
em resultados de testes de turbinas, n € aproximadamente 1/5 conforme Moody, mas ele
pode se tornar apreciavelmente pequeno quando a formula ¢ utilizada em modelos com
paredes muito lisas e rotores com folgas muito pequenas. Enfatiza ainda que a formula
de Moody foi desenvolvida somente com a consideracio do efeito da rugosidade
relativa. Nenhuma consideracio é feita quanto a mudangas no tamanho relativo dos
rotores que obviamente afetam 77,; ndo s3o levadas em conta perdas mecéanicas
explicitamente, embora estes fatores afetem certamente o valor empirico ».
Segundo Lazarkiewicz (1965), esta equagdo também é aplicada em bombas e
determina o rendimento global, fornecendo um wvalor mais elevado que a formula
apresentada pela DIN. O expoente 7 decresce se a rugosidade e as folgas do modelo s@o

menores que o protétipo, chegando a zero quando a rugosidade relativa e as folgas sdo

respectivamente as mesmas.
¢ Formula de Pfleiderer's (Lazarkiewicz, 1965)

Tomando em conta a equacgio 5.16 e inserindo os valores @ =0.1 e §=0.25 na

equagdo 5.14 Pfleiderer obteve

v 0.1 D 0.25

Fi4

My ml-(l—-nm)(—fv—f’m} [5”) (A.20)
m o
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Esta formula pode ser aplicada com uma certa aproximacio para o calculo da

relacdo entre o rendimento global 77, para o protétipo e para o modelo da bomba 7,

e Formula de Riitschi (Lazarkiewicz, 1965)

Através de uma pesquisa experimental com bombas centrifugas da mesma
familia, com didmetro variavel, mantendo a mesma rotagdo no eixo, e realizando os

testes com liquidos de mesma viscosidade, os valores do rendimento hidraulico 7,

~ . D .
dependeram ndo somente da relacfo —5’5« mas também dos valores absolutos destes
P

didmetros, sendo Obvia a caracterizag¢do da influéneia do atnto.

Tomando o didmetro de entrada [J, como a dimens&o caracteristica para calcular

o valor do 77, , Riitschi estabeleceu a relagio

.= ;—:7?;,,,, (A.21)
onde
fo=1- ;{f (A.22)
o
e
f,=1= ';}f (A.23)
om

sendo que D, e D, sdoemcm.
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O grafico na figura (A.3) representa a relagdo entre o fator de corregio fe o

didmetro D), . A curva mostra que os valores da relagdo «f—"’ e assim as diferencas A7, ,

mn

diminuem com o aumento de D).

Esta formula pode somente ser aplicada para bombas centrifugas quando

R,=R, e v,=v, sdo mantidos. A aplicagio da férmula de Riitschi para rotores de

bombas de outros sistemas e tipos levam a resultados errdneos, como mostrado por F.
Krisam.

0.98 .

0.94 | Wk

0.90 /1

0.86 —&

63 80 125 200 315 500 800 1250 2000
100 160 250 406 630 1000 1600 Do

Figura A3 - Grafico da relaciio entre o fator de correcio
S eo didmetro [, de Riitschi
Foate: Lazarkiewicz (1965)
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¢ Formula da Norma Alemi - DIN 1944 (Lazarkiewicz, 1965)

A norma Alemi define o rendimento interno de uma bomba através da formula

anm
n,=1-(1- m,-,,,{ J (A.24)
n,D,
sendo o coeficiente experimental @ dado por
T
D2,
==
Dy,

Nesta formula D,, € D, denotam o didmetro de entrada ¢ D, e D, os didmetros de

saida do protétipo e modelo da bomba em mm.

Lazarkiewicz (1965), faz uma analise critica sobre as formulas (A.19), {(A.20),
(A.21) e (A.24) de efeito escala chegando as seguintes conclusdes:

¢ Que estas formulas foram deduzidas com base na analogia entre o escoamento
através de um tubo fixo retilineo de segfo transversal constante e o escoamento atraves
de uma bomba centrifuga.

¢ Que estas formulas ndo sdo de carater geral, podendo somente serem aplicadas
no mesmo tipo de bomba utilizada experimentalmente, e dentro do mesmo intervalo de
didmetro de rotores ensaiados. Considerando ainda a precisiio das medidas, o rotor do
modelo da bomba n#o deve ser menor que 250 mm.

e Que estas formulas ddo resultados mais precisos na vazdo correspondente ao
ponto de melhor rendimento.

Segundo Nekrasov {1966), o rendimento de uma bomba varia de acordo com a
rotagido especifica; o grau de influéncia do rendimento hidraulico, velumétnco e
mecinico no rendimento total varia de acordo com a rotagio especifica. Experimentos
mostraram que o rendimento hidraulico dificilmente varia com a rotagdo especifica,

sendo mais dependente da rugosidade ¢ do tamanho da bomba. Ji4 os rendimentos
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volumetricos ¢ mecanico sdo substancialmente afetados quando a rotagdo especifica

atinge seus limites mais baixo.

» Equacio de Wislicenus para bombas (Nome, 1963)

2
095-7, [logg,
095-7, |logQ,

(A.26)

onde Q € em gal/min (sistema de unidades inglés).

Esta equagdo € aplicada quando a rugosidade absoluta e as folgas no rotor sdo as

mesmas no modelo e no protétipo.
o Formula de Hutton (Hutton ¢ Fay, 1974)

% =03+ 0.7(}3—”’}5 (A27)
5 (R,

Para valores proximos de 90% do rendimento do modelo a diferenga entre o
rendimento do protétipo e o valor fornecido pela equagio € menor que 0.12% no
intervalo

1<—£ <65
R

a qual cobre os testes de modelos usuais. Considerando a precisdo dos testes de modelos,
a diferenga parece ser desprezivel.
Pfleiderer mostrou que a formula de Hutton pode ser aproximada por uma lei

exponencial, que modificando ligeiramente o expoente, resultando a expressio

i[f@_] (A28)

sendo uma boa aproximagdo para a conhecida formula de Hutton.
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A.4 Determinacio do Rendimento para Protétipos de Turbinas

De acordo com Krivchenko, G. I, (1986), os graficos das caracteristicas
universais normalmente apresentam o‘rendimento hidraulico de um modelo 77,,. Ao se
fazer a transposicio destes valores ao prototipo de uma turbina, € necessario levar em
conta outros tipos de perdas, como a volumétrica e a mecdnica. Os fabricantes de
turbinas fornecem as caracteristicas de operacdo e a conversio do rendimento ¢ feita
considerando-se todas as caracteristicas do prototipo da turbina. Calculos preliminares
podem ser aplicados utilizando um método generalizado que consiste na introdugdo de

duas corregdes. A primeira delas correspondente ao rendimento hidraulico Arn,, e a
segunda através das perdas volumétricas e mecanicas Az, . Como resultado, o
rendimento de um prototipo de turbina € dado por
Mp = Thm + A1, — A1y, (A.29)
Para perdas mecédnicas e volumétricas, que nfo s3o grandes em condigdes

normais, pode-se estima-las em torno de 1 a 2%.

A corregdo do rendimento hidraulico € calculada através de uma férmula semi-

fDm ;Hm
AT]h = (lwﬁhm)s IT—s 'l)—Plu }}: (A.30)

onde ¢é a relagdo de perdas por atrito para todas perdas hidraulicas, sendo que para

empirica, a equagio

condigbes oOtimas, £ =0.75.
Para o caso de turbinas Pelton, Az, = 0, n#o hé introdugio de corregio.
Caso as curvas caracteristicas representem o valor total do rendimento do
modelo, 77, , a0 invés do rendimento hidraulico, assume-se
Mom = Mo + AT (A31)
quando calculando a corregiio Az, através da equagio (5.62). E aconselhavel utilizar

esta equacgiio somente para o ponto de maior rendimento, e utilizar este valor inalterado

para todas as outras condi¢des de operagéo.
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A.5 Equacdes para Determinaciio do Efeito Escala em Turbinas

Sao apresentadas aqui outras equacdes também utilizadas no calculo do efeito
escala em turbinas.

e Equacio de Moedy (Vivier,L))

i-n, (D,
-7, D,

(A.32)
com n=1/4
* Equacio de Moody II (Vivier, L.)
1 A
j 4 100
__..77?’ = WD_m gzz (A.33)
l-7n, D)\ H,
» Equaciio de Medici (Vivier L.)
! 1
I - 4 | {t]
il = & gmm (A34)
1-n, \D, )\ H,

o Equacio de Ackeret (Vivier L.)

r

B ; e.z‘]
L= xzmo.sr—(&) j (A35)
1-7, Rp
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Anexo B - Defini¢oes e Conceitos Basicos Relacionados a Teoria dos

Erros
* Mensurando

E uma grandeza a ser medida; ndo pode ser especificado por um valor, mas,
somente por uma descri¢cdo de uma grandeza. Entretanto, um mensurando nio pode ser
completamente descrito sem um numero infinito de informagdes. Uma vez que deixa
margem a interpretacdo, o mensurando requer um componente de incerteza que pode ou
nio ser significativo para a exatiddo requerida da medi¢io. A especificagio de um
mensurando pode requerer informacdes de outras grandezas, como tempo, temperatura ¢

pressao.
e Incerteza

A incerteza de medigdo significa divida acerca da validade do resultado de uma
medi¢io. E um pardmetro associado ao resultado de uma medigo que caracteriza a
dispersdo dos valores que podem ser razoavelmente atribuidos ao mensurando. Este
pardmetro pode ser um desvio padrio, um mualtiplo dele, ou a metade de um intervalo
correspondente a um nivel de confianga estabelecido. A incerteza de medigio
compreende componentes que podem ser estimados com base na distribuigio estatistica
dos resultados de séries de medi¢bes que podem ser caractenizados por desvios padréo,
sdo avaliados por meio de distribuiches de probabilidades supostas, baseadas na

experiéncia ou em outras informagdes.
¢ Incerteza Padrao

E a incerteza do resultado de uma medigio expressa como um desvio padrio.
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e Valor Verdadeiro de uma Grandeza

E um valor que seria obtido por uma medigio perfeita, porém, por natureza sio

indeterminados.
e 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 referéncia" ou "melhor estimativa".

& Medicio

Conjunto de operaches que tém por objetivo determinar um valor de uma

grandeza. As operagdes podem ser feitas automaticamente.

e Método de Medicido

Sequéncia logica de operagdes, descritas genericamente, usadas na execugio das
medicdes.

¢ Grandeza de Influéncia

Grandeza que ndo € o mensurando, mas que afeta o resultado da sua medigéo.

* Resultado de uma Medicio

Valor atribuido a urn mensurando, obtido por medi¢@o, devendo ser indicado se

este valor se refere & indicagio, ao resultado ndo-corrigido, ou ao resultado corrigido e

se corresponde ao valor medio de varias medigdes.
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¢ Resultado Corrigido

Resultado de uma medigio, apos a correcdo, devido aos erros sistematicos.

¢ Erro de Medicio

E o resultado de uma medigio menos o valor verdadeiro do mensurando. Como o
valor verdadeiro nfio pode ser determinado, utiliza-se, na pratica, um valor verdadeiro
convencional. O "erro” é algumas vezes denominado de "erro absoluto de medigdo”.
Este termo ndo deve ser confundido com "valor absoluto de erro” que € o médulo do

erro.
¢ Erro Relativo

Erro de medicéo dividido por um valor verdadeiro do objeto da medi¢io. Como o
valor verdadeiro nfo pode ser determinado, utiliza-se na pratica, um valor verdadeiro

convencional.

e Erro Aleatorio

Resultado de uma medic¢io, menos a média que resultaria de um infinito namero
de medi¢bes do mesmo mensurando, efetuadas sob condigbes de repetitividade. Em
virtude de poder ser feito somente com um nimero finito de medicGes, € possivel apenas

determinar uma estimativa do erro aleatorio.
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¢ Erro Sistematico

Consiste na diferenga entre o valor medido e o valor verdadeiro do mensurando.
Analogamente ao valor verdadeiro, o erro sistematico e suas causas ndo podem ser

completamente conhecidos.

e Correcio

Valor adicionado algebricamente ao resultado ndo corrigido de uma medicdo
para compensar um erro sistematico.

A incerteza de um resultado de uma medi¢dio geralmente consiste de varios
componentes que podem ser agrupados em dois tipos, definindo o método utilizado para
estimar seu valor numerico. Os tipos sio:

e Avaliacio da Incerteza do Tipo A

Método de avaliagio da incerteza pela analise estatistica de séries de

observacoes.

¢ Avaliacio da Incerteza do Tipo B

Método de avaliagdo da incerteza através de outros meios que ndo a analise

estatistica de séries de observagdes.
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ABSTRACT

PUELL NETO, F. - Bank of Tests for Small Pumps Using the Turbine
Micheli-Banki as Motor Machine. Campinas, Civil Engineering College, State
University of Campinas, 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 1s 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.



