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“N&o ha linguagem mais universal e mais simples, mais livre de erros e de obscuridades,
isto € mais digna de expressar as relagdes invaridveis das coisas naturais ...
[A matematica] parece ser uma faculdade da mente humana destinada

a suplementar a brevidade da vida e aimperfeicdo dos sentidos”

Joseph Fourier, Teoria analitica do calor, 1822
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RESUMO

Ao andlisar-se bombas e turbinas hidraulicas com significativo tempo de uso, invariavelmente as
superficies das pas do rotor encontrantse recobertas de minlsculas crateras, dando ao material
uma apaéncia esponjosa. Estes danos ndo sdo originados pela erosdo por abrasdo ou ma
qualidade do rotor, mas sim pelo fendmeno conhecido como cavitagdo, o qual pode ocorrer em
turboméquinas que trabalham com liquidos. A cavitacdo vem acompanhada de um ruido
caracteristico e, mesmo antes de provocar danos erosivos ao rotor, altera as caracteristicas de
funcionamento das magquinas hidraulicas, tais como reducdo de sua vazéo, de sua poténcia no
eixo e de seu rendimento. Este trabalho - introduzindo a cinematica, as perdas energéticas e
rendimentos, a semelhanca dimensional e caracteristicas de funcionamento de maquinas de fluxo
hidraulicas — tem por objetivo o desenvolvimento de uma ferramenta computacional para andlise
e simulagdo da cavitagdo em turbomaguinas hidraulicas. O Turbosim_pump, como é chamado o
simulador, gera curvas caracteristicas de uma bomba centrifuga sujeita a ateracdo de rotacéo,
calcula os parémetros para o ponto nominal de cada diametro do rotor estudado, e ainda calcula o
NP3H disponivel de uma instalaco a fim de evitar a cavitagdo. A ferramenta € desenvolvida em
linguagem Fortran90, no Laboratorio de Mecanica dos Fluidos Aplicada e Computacional
(LAMAC) do Departamento de Engenharia Mecanica da UFRGS

PALAVRAS-CHAVE: Cavitacdo, Turboméquinas, Semelhanca Dimensional, Curvas
Caracteristicas, Simulagdo Computacional



VIEIRA, L. P. Computational ssimulation of cavitation appearance in hydraulic pumps
under rotation change. 2004. 27f. Monografia (Trabalho de Conclusdo do Curso de Engenharia

Mecéanica) — Departamento de Engenharia Mecanica, Universidade Federal do Rio Grande do
Sul, Porto Alegre, 2004.

ABSTRACT

Analyzing hydraulic pumps and turbines that has been working for a long period, constantly the
surfaces of the rotor’s blades appears with some small craters, giving the material a spongy
aspect. Those damages are not caused by abrasion or bad quality rotor's material, but by the
phenomenon known as cavitation, which occurs in hydraulic turbomachines. The characteristic
noise is one of the indications that cavitation started, and even before causing damages to the
rotor, it changes the turbomachines performance characteristics, such as decrease of flow, power
and efficiency. This work — introducing the kinematics, energetic losses and efficiency, physical
similarity and working characteristics of turbomachines - has as its main objective the
development of a computational tool for the analysis and simulation of cavitation in hydraulic
pumps. Known as Turbosim_Pump, this tool generates characteristic of a hydraulic pump under
a rotation change, calculates parameters for the nominal point in each rotor’s diameter, and also
calculates the NPSH available in a hydraulic installation, to avoid cavitation. The tool is

developed in Fortran90 language at the Laboratory of Applied and Computational Fluid
Mechanics— LAMAC —of the Mechanical Engineering Department of UFRGS.

KEYWORDS: Cavitation, Turbomachines, Physical Similarity, Characteristics Curves,
Computational Simulation.
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1. INTRODUCAO

Na manutencdo de bombas ou turbinas hidraulicas, muitas vezes a superficie metadlica das
pas do rotor encontra-se recoberta de mindsculas crateras, as quais em casos extremos dao ao
material uma aparéncia esponjosa. Este tipo peculiar de erosdo porosa ocorre mesmo em
maquinas gue trabalham com liquidos totalmente isentos de particulas abrasivas ou em materiais
t&o nobres como o aco inoxidavel. Narealidade, trata-se de uma das consequiéncias do fenémeno
da cavitacdo, o qual ocorre em maguinas de fluxo hidraulicas sob determinadas condicbes de
operacdo (figura 1). Além do efeito abrasivo, a cavitagdo provoca reducdo da vazdo, da poténcia
no eixo e do rendimento, causando vibragdes perigosas para a estrutura da maguina.

Figural- Cavitacdo em rotor de bomba e regido erodida. (IMHMF, Franca)
1.1. DEFINICAO DE CAVITACAO

Em linhas gerais, a cavitagdo consiste na formagéo e subsequente colapso, ao longo do
escoamento de um liquido, de bolhas ou cavidades preenchidas por vapor de liquido. De maneira
mais formal, pode-se defini-la como a formacdo de cavidades macroscdpicas em um liquido, a
partir de nicleos gasosos microscopicos (CANAVELIS, 1967). O crescimento destes nucleos
microscopicos acontece por vaporizagdo, dando origem ao aparecimento da cavitacdo, sempre
gue a pressdo em um ponto qualguer do escoamento atingir valores iguais ou inferiores a pressao
de vaporizacdo do liquido na temperatura em que ele se encontra.

A figura 2 ilustra o escoamento na transicdo entre o rotor e o tubo de sucgcdo de uma
turbina hidréulica. No interior das pas do rotor, numa regido proxima as arestas de saida -
principalmente nas turbinas Francis rapidas, Hélice e Kaplan - aparecem zonas de baixa pressao
decorrentes da acelerac@o convectiva do escoamento. Quando a pressdo absoluta cai a valores
inferiores & pressdo de vaporizagdo da &gua, formam-se bolhas de vapor a partir de nucleos
microscépicos, contendo gases ndo dissolvidos na &gua ou vapor d &gua, existentes em torno de
matérias em suspensao (impurezas) ou em pequenas fissuras das fronteiras solidas. A medida que
s80 arrastadas para regides de pressdo mais elevada, as bolhas vao aumentando de tamanho até
atingirem regides de pressdo superior a pressao de vaporizagdo da agua. Neste ponto, 0 vapor
contido no interior das bolhas condensa-se bruscamente, deixando um espaco vazio, que é
preenchido rapidamente pela dgua circundante, fenbmeno denominado deimploséo de bolhas.
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Figura 2 - Cavitacdo no dorso de um perfil de maquina de fluxo axial. (HENN, 2001)

O chogue entre as particulas que ocupam o espaco deixado pela implosdo das bolhas da
origem a uma onda de choque, fazendo surgir picos de altissima pressao (60 a 200 Mpa), que se
repetem com alta freqiiéncia (de 10 a 180 kHz). As superficies metalicas que se encontram nas
proximidades da zona de colapso das bolhas serdo, entdo, atingidas por solicitacdo de fadiga,
acabando por desagregar particulas de material e formando pequenas crateras que caracterizam a
€rosao por cavitacao.

A exemplo do observado na entrada do tubo de sucgdo de umaturbina hidraulica, a figura 3
ilustra o surgimento da cavitacdo junto ao perfil de uma pa de méaquina de fluxo axia. As bolhas
formamse proximo ao bordo de ataque do perfil, devido ao baixo valor da presséo estatica
aliado a depressdo oriunda da aceleragdo do escoamento, indo implodir a jusante (zona de
erosao), proximo ao bordo de fugado perfil, quando a pressdo absoluta do liquido volta a superar
a sua pressdo de vaporizagao.

Figura 3 - Cavitacdo em perfil hidrodinamico. (NAOE, Univ. of Tokyo, Jap&o)

Observacoes:

1. As bombas e turbinas hidréulicas de grande porte operam usuamente nos limites da
cavitacdo, devido a necessidade de se trabalhar com rotacfes as mais elevadas possiveis para
reducéo do gasto de material, aumento do rendimento e necessidade de atingir grandes alturas
de sucgdo parareduzir o custo das obras de escavegéo.

2. Ensaios de laboratério permitem classificar os materiais segundo sua resisténcia a erosao por
cavitacdo (HENN, 2001). Em gerd, o ago inoxidavel € aplicado no recobrimento por solda
das zonas mais expostas a cavitagdo - como nas superficies das pas do rotor - ou, mais
raramente pelo elevado custo, na construgcdo de todo o rotor. Mais recentemente, o
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recobrimento dessas superficies por plasticos a base de epoxy e poliuretano tem apresentado
resultados bastantes satisfatorios.

2. MODELAGEM MECANICA
2.1. TEORIA DOS MODELOS

O ensaio de protétipos de méaguinas de fluxos € por vezes oneroso e bastante complexo. O
custo de construcéo de rotores de grandes turbinas hidréulicas pesando centenas de toneladas,
bem como medi¢des nas mindsculas turbinas a ar comprimido utilizadas nos equipamentos
odontolégicos, na grande maioria das situacdes inviabiliza testes em verdadeira grandeza. A
resposta a estes problemas é encontrada na chamada Teoria dos Modelos. A condicdo por ela
imposta € que os modelos — sejam reduzidos ouaumentados (figura 4)— devem ser geométrica,
cinemaética e dinamicamente semelhantes aos protétipos das maguinas estudadas (HENN, 2001).

Modelo de ||||‘=1[_,_'[|n'hi_ﬂ& Peltgn = Central de Guavio, Colombia

m apn Inoxidivel
aton, Venezoela

Figura4 - Protétipo e modelo reduzido. (siteda UFSC).

A semelhanca geométrica implica na proporcionalidade de todas as dimensoes lineares e
angulares entre protétipo e modelo de uma turboméquina, segundo um certo fator de escala. Jaa
semelhanca cinemética implica que as velocidades e aceleragdes de pontos correspondentes
sgjam vetores paralelos e possuam uma relagdo constante entre seus médulos, segundo um dada
escala de velocidade. Finalmente, a semelhanga dinadmica impde que tipos idénticos de forcas
aplicados em pontos correspondentes do modelo e prototipo sejam vetores paralelos e possuam
uma relacdo constante entre seus médul os, segundo um dada escala dinamica.

Da Teoria dos Modelos, obtémse que duas maquinas serdo dinamicamente semelhantes
guando tiverem 0 mesmo numero de Reynolds, Mach, Froude, Weber e Euler. Para evitar um
grande numero de condigdes a serem atendidas, sdo analisadas qual das forcas € preponderante
no fendbmeno abordado. No caso das turbomaguinas, em geral, a iguadade do nimero de
Reynolds é a condicdo mais relevante a ser imposta. Entretanto, a igualdade do Reynolds, bem
como o escalamento da rugosidade, espessura e folgas entre modelo e protétipo nem sempre sdo
exequivels, influenciando, dessa maneira, o rendimento da méquina — o chamado efeito de
escala. Logo, a experimentacdo com modelos ndo consegue prever com precisdo o rendimento
do protétipo, sendo obrigatério a aplicacdo de correlagbes empiricas para correcdo do
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rendimento. No caso das bombas, a formula de Moody (STEPANOFF, 1957), fornece a
EXpressao

1-htp :@mgﬁa_'ms%{o
1-h, €D, &M, 5

onde hy, € 0 rendimento total 6timo do prototipo, him € o rendimento total 6timo do modelo, D 0
diémetro caracteristico do rotor do modelo em m - normamente Ds para rotores radiais e D4 para
rotores axiais (ver APENDICE I) -, Dp 0 didmetro caracteristico do rotor do protétipo em m, Hm a
atura de elevagéo do modelo em m e H,, a altura de elevagéo do prototipo em m.

1)

2.1.1Leisde Variacédo

Na obtencéo das leis de variacdo da vazdo, salto energético e poténcia no eixo de uma
turboméguina, sdo empregadas as chamadas leis aproximadas de semelhanca, as quais,
ignorando a semelhanca dindmica, impdem apenas a semelhanca geométrica e cinemética e
supdem a iguadade de rendimentos entre modelo e protétipo. Considere-se, entdo, uma
turbobomba girando a velocidade de rotacdo w em rps, sato energético especifico w em JKg,
vazdo Q em nt/s, didmetro caracteristico do rotor D em m, poténcia consumida no eixo Pe em
W, componente meridiana da vel ocidade absoluta do fluido v, em m/s, componente de turbilh&o
da velocidade absoluta do fluido v, em m/s e u a velocidade tangencial do rotor em my/s.

Variando a velocidade de rotacdo da bomba até se atingir um dado valor w’, como os
angulos mantém-se constantes, da semelhanga cinematica tem-se que os tridngulos de velocidade
seréo semelhantes e os modul os das vel ocidades guardam a mesma relacéo de proporcionalidade,

—=_u :_:kC (2)

onde k¢ é escala de velocidades. Empregando a equacdo de Euler simplificada (APENDICE )
para maguinas de fluxo geradoras e considerando o rendimento hidraulico constante, tem se que

w=h,uv, e we=hu¥¢ ©))
Tomando-se arazdo entre as relagdes acima, decorre

w_w, w_1 (4)
we  uw¢ we k2

onde w" representa o salto energético especifico para a méguina girando a uma velocidade
angular w'. Explorando a similaridade geométrica — por se tratar da mesma maquina, D=D"-
pode-se determinar o valor da escala de velocidades ke a partir daeq.(2) ,
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_uc¢_ D}/W¢_w¢
&—U—WZW—W (5)

Substituindo o vaor de k: naeg. (5), chega-seale de variagao do salto energético,

a0 (6)

Da definicdo de vazdo, para uma secdo genérica da maguina e rendimento volumétrico
constante, pode-se escrever

Ve € Qf=h,——v§ ()

onde Q" é a vazdo recalcada pela bomba girando a velocidade angular w'. Tomando a raz&o das
egs.(7), obtémse lei de variacdo da vazao,

Q_vy_ 1 \ Q_w @

Por fim, supondo constantes a massa especifica do fluido de trabalho e o rendimento total
da bomba, e empregando as egs.(6) e (8), obtém-se alei de variacdo da poténcia no eixo,

.3
er?v¢\ R _Qw _awo )

r Qw
k= e Re&= —
h h, PE QOwe Ewlgy

t

onde P, representa a poténcia fornecida ao eixo da bomba a uma velocidade angular w’.
2.2. CURVAS CARACTERISTICAS DOS GERADORES DE FLUXO

O conhecimento das curvas caracteristicas de turbomaguinas fornece subsidios importantes
para a especificacdo e operacdo das bombas centrifugas, estabelecendo uma base confiavel parao
projetista de uma nova instalagdo e uma orientacdo segura para 0 Usuério, quando este se depara
com um problema de funcionamento.

Obtidas em ensaios laboratorials, estas curvas descrevem o comportamento do equipamento
para diferentes vazles e saltos energéticos, bem como possibilitam a andlise dos fatores que as
modificam. Na figura 5 observa-se uma epresentacéo tipica destas curvas para uma bomba
centrifuga, com velocidade de rotagcédo constante, onde as curvas w = f(Q), Pe = f(Q) e ht = f(Q) —
respectivamente curva de salto energético, poténcia no eixo e rendimento total em funcdo da
vazdo - sao tragadas para um mesmo sistema de coordenadas cartesianas, sob escalas diferentes.
Os vaores Q, e w, denominamse valores nominais e devem coincidir com o ponto de
rendimento maximo h ma. Em bombas centrifugas € comum a substitui¢céo do salto energéticow
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pela aturamanométricatotal H, em m, dado pela expressdo H=w / g, em queg € a aceleracéo da
gravidade em m/s’.

w, Pe, T,

|2 =1
" S Pe=1©
Pe, ’\J\ TS
i g oL g \

0 Q, Q
Figura5- Curvas aracteristicas de bomba centrifuga com rotacdo constante. (HENN, 2001)

Para a determinacdo do ponto de trabalho é indispensavel conhecer a curva caracteristica
do sistema, que € a representacdo da energia requerida para recalcar uma determinada vazao do
fluido de trabalho, considerando a diferenca de atura e a pressdo interna dos reservatérios de
succao e descarga, bem como a perda de carga que ocorre nas tubulagdes. Pelo exposto conclui-
Se que, obrigatoriamente, o ponto de trabalho deve encontrar-se na intersecéo da curva do sistema
com acurvaw = f(Q), conforme € ilustrado pela figura 6.

sistemn o dn cans iz
-
Curva caracleristlicss
&rF duo maguina de fluxae
" \

Fomito de irabalho \
RS
%,

{LJ.'.#? Q
Figura 6 - Determinacdo do ponto de trabalho de bomba centrifuga. (HENN, 2001)

2.3.NPSH E ALTURA GEOMETRICA DE SUCCAO
2.3.1 Cosficiente de Cavitacéo
Varios parametros so utilizados para caracterizar o inicio da cavitagcdo. Quando se trata de

maquinas de fluxo, utiliza-se um coeficiente que considera grandezas mais diretamente ligadas a
estrutura dainstalagdo, designado pelo coeficiente (adimensional) de Thomas,
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_?pdg
= (10)

S

onde H é a dtura de queda da turbina ou atura de elevacdo da bomba, em m, Dps a depressdo
suplementar, em kgf/m2, devido a aceleracdo convectiva localizada no rotor das méquinas
hidréulicas e g 0 peso especifico do fluido de trabalho, em kgf/m3. Este coeficiente depende
fundamentalmente da forma do rotor, ou sgja, de sua velocidade de rotagdo especifica. Assim, o
coeficiente de Thoma pode ser considerado como uma medida da sensibilidade de uma méquina
acavitagdo, variando com a velocidade de rotagdo especifica w.

O valor que este coeficiente assume quando do inicio a cavitagdo —designado por S min - €
relacionado a rotacdo especifica do rotor, com base em ensaios experimentais envolvendo
protétipos e modelos de maquinas hidraulicas. A equacdo obtida por Pfleiderer & Petermann
(1973), para bombas hidraulicas, prescreve:

S min = 2,97 10 'w"° (12)
2.3.2 NPSH Disponivel

A energia disponivel para conduzir o liquido através da canalizac8o de succéo e no seu
percurso pelo interior do rotor, sem risco de cavitagéo, pode ser definida como a energia total na
succdo da bomba menos a energia correspondente a pressdo de vapor do liquido na temperatura
de bombeamento. Esta energia disponivel por unidade de peso é denominada de NPSH (Net
Positive Suction Head),

2
NPSH, =P Vs R (12)
g 29 ¢

onde NPSH € a energia especifica disponivel para introduzir o liquido na bomba sem que hgja
vaporizacdo, em m de coluna de liquido, ps a presséo na boca de succéo da bomba, em kgf/mz, v
a velocidade do liquido na boca de sucgdo da bomba, em m/s e g a aceleracdo da gravidade, em
m/2. Uma vez que os vaores da pressdo e da velocidade na boca de sucgdo da bomba nem
sempre sdo féceis de serem obtidos, fazse, aternativamente a eq.(12), um balanco de energia
entre a superficie do reservatdrio de succdo e a boca de succdo da bomba, pontos 2 e 3 da figura
7, respectivamente:

Vi Pey, SVayPiyg iy (13)
29 9 % 29 ¢ S

onde \, é a velocidade do liquido na superficie do reservatorio de succdo, em m/s, p, a pressdo na
superficie do reservatorio de sucgdo, em kgf/m?, Hps a perda de carga na tubulagéo de sucgéo, em
m e 2, e 73 as cotas dos pontos 2 e 3, respectivamente. Fazendo-se z3- 2, = Hg, - a denominada
alturade sucgdo geométrica — e subtraindo p,/g de ambos os membros da eg.(13), vem que
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2

&+£_&:&_H -H +V_§_& (14)
g 29 g g ¥ " 29 ¢

Rotor de
bomba

Rotor de
turbina |

Tubo de_

y _Canalizagao
sucgdo \ =

i / desucgdo

Figura7 - A direita do eixo vertical da figura, corte longitudinal esquemético da canaizaco de
succdo e do rotor de uma bomba centrifuga. (HENN, 2001)

Finalmente, comparando as egs.(12) e (14), obtémse uma expressdo para o NPSH
disponivel em fungéo dos parémetros do reservatorio de sucgao,

_pz pv
NPSH, =2 Do H_.H_+-2 15
d g g Sol ps 29 ( )

2.3.3 NPSH Requerido

Cada bomba requer uma certa quantidade de energia NPSH na boca de sucgéo para que néo
haga cavitagdo, denominada NPSH, Esta energia de seguranca a cavitagdo depende,
fundamentalmente, das caracteristicas construtivas da méquina e das propriedades do fluido
bombeado, como por exemplo sua viscosidade. A determinacdo de NPSH,, em geral, € feita
experimentalmente, mas pode também ser calculada com Pfleiderer & Petermann (1973)
introduzindo a expressao

2 2
NPSHb:I1V2v—93+I2;—; (16)

onde ws € a velocidade relativa do escoamento, medida na boca da succdo diante da aresta de
entrada do rotor, em m/s. Nas bombas existentes no mercado podem ser estimados, dentro de
amplos limites e com base em resultados experimentais com pas de diferentes formas e entrada
sem choque de corrente fluida no rotor, osvalores| ; =0,3 el » = 1,2. Ainda da eq.(16), observa-
se que o NPSH requerido é funcéo das velocidades s e ws €, portanto, aumenta com um aumento
da vaz&do de bombeamento. Por este motivo, 0 seu valor é geramente obtido a partir de uma
curva caracteristica, NPSH =f(Q), fornecida pelo fabricante.
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Em vista das consideragbes acima, conclui-se que o projeto da linha de succdo de uma
bomba, de maneira a evitar o risco de cavitacdo, implica em que o NPSH requerido pela bomba,
na vazao de operacdo, seja menor que o NPSH disponivel calculado para ainstalacéo,

NPSH, 3 NPSH, (17)

convindo prever uma certa margem de seguranca, levando em conta oscilagdes de temperatura do
liquido, variacdo da pressdo no reservatdrio de sucgdo e presenca de impurezas no liquido
bombeado.

Observacdo: O aumento da viscosidade do fluido bombeado reduz o campo de funcionamento da
bomba sem risco de cavitago, pois além de aumentar o valor do NPSH, diminui o NPSH,, pelo
acréscimo da perda de carga na canalizagao.

2.3.4 Altura de Succdo Maxima

Ainda na figura 7, pode-se caracterizar um ponto genérico X, normalmente préximo ao
bordo de ataque das pas, onde, em virtude de aceleracdo do escoamento decorrente da reducdo da
secdo de passagem do fluido provocada pela espessura das pas, a presséo do liquido em
escoamento atingird o seu menor vaor. Designada por Dps a depressdo suplementar entre os
pontos 3 e x dafigura, escreve-se:

P _Ps_ Do, (18)
g g g

Substituindo, na eg. (18), o valor de ps/gda eg.(14), temse que

2 2

_P, p. Dp, Voo Vs
H =—%->2*-— H +-2- 2 (19)
9 9 9 " 29 2
Aplicando, agora, aeq.(19), a definicdo do coeficiente de Thoma introduzida na eq.(10),
_P_ B Voo Vi
H,, =-2- —%- SH- H g+ -2 2 (20)
g g 29 29

Da eq.(20), conclui-se que o maximo valor da atura de succdo geométrica, H,,, €
alcancado quando a py diminui até o valor de p,, dando-se inicio ao fendmeno de cavitagéo.
Neste momento, o coeficiente de Thoma assume o valor particular s ., €, desprezando o termo

V22129, temrse

n

s (21)



17

Ainda da eq.(21), para condicdo limite de cavitagdo, pode considerar-se que Hgy= Hgmax
guando NPSHy = NPSHj, na eqg.(17). Portanto, substituindo este limite na eq.(21), obtém-se

2

—_ pz CZ pv
NPSH, =2 - H, - H +=2- —~ (22
g ™ " 2g g

Substituindo na equagéo (22) o valor de Hygmax fornecido pela eq.(21) e ainda desprezando
0 termo \s%/2g, vem que

NPSH, =s . H (23)

3. SSIMULADOR COMPUTA CIONAL

Nesta secdo serd introduzido o algoritmo Turbosim_Pump com a finalidade de simular o
desempenho mecéanico de turbobombas sujeitas ao fendmeno da cavitagcdo. Dando continuidade a
linha de pesquisa em simulagcdo numeérica de maquinas de fluxo do Laboratorio de Mecéanica dos
Fluidos Aplicada .e Computacional (LAMAC) do Departamento de Engenharia Mecanica da
UFRGS (MENNA, 2003), este algoritmo — baseado na cinemética das turboméguinas, suas
perdas energéticas e na Teoria dos Modelos — € capaz de gerar as curvas caracteristicas de uma
turbobomba sujeita a ateracdo de rotacdo, calcular o rendimento total para os diversos diametros
do rotor considerados, calcular ponto de projeto para cada rotagdo, estimar o NPSH requerido
pela bomba para diversas rotagdes e didmetros do rotor, calcular a rotagéo especifica para cada
rotacéo e didmetro do rotor, selecionar o tipo de turbobomba adequado e simular o risco de
cavitacdo através do calculo do NPSH disponivel de algumas instalacfes de interesse estudadas.
A ferramenta computacional gerada pelo algoritmo descrito no quadro 1 foi implementada em
FORTRAN90, sendo todos os testes numéricos realizados com 0s recursos computacionais do
LAMAC.

Observacdo: a ferramenta Turbosim_Pump foi apenas baseada na linha de pesgquisa
iniciada por Menna em 2003, sendo o algoritmo novo totalmente reconstruido para a realizacao
deste trabalho envolvendo turbobombas.

Quadro 1 - Algoritmo Turbosim_Pump

Objetivo: Andlise do risco de cavitagdo emuma turbobomba sujeita a ateragéo de rotagéo.

Entrada de dados

1. Par@metros da bomba: tipo da turboméguina, massa especifica do fluido de trabalho, rotacdo original,
nova rotagéo dessjada.

2. Par@metros da linha de sucgdo: pressdo atmosférica no reservatério de sucgdo, peso especifico do
fluido de trabalho, pressdo de vaporizagao do fluido & temperatura de operacéo e perda de pressdo na
sucGéo.

3. Os pontos da curvaH x Q e P, x Q dabomba, e os respectivos graus dos polindmios a serem gjustados
pelo método dos Minimos Quadrados.

Passo#1. Ajuste de Minimos Quadrados das curvas caracteristicas H x Q e P, x Q para os diversos
didmetros do rotor, na rotacdo original da bomba.
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Passo#2. Determinacdo das curvas do rendimento tota h, xQ para os diversos didmetros do rotor, na
rotacdo original.

Passo#3. Determinacdo dos pontos de projeto, para os diversos didmetros do rotor, na rotagdo original.

Passo#4. Cdculo darotacdo especifica, para os diversos diémetros do rotor, na rotacéo original.

Passo#5. Sdlecdo do tipo da turbobomba adequado, para os diversos didmetros do rotor, na rotacéo
original.

Passo#6. Caéculo do Coeficiente de Thoma minimo, para os diversos didmetros do rotor da bomba
selecionada, na rotaco original.

Passo #7. Estimativa do NPSH requerido pela bomba selecionada, , para os diversos didmetros do rotor,
narotacdo origind.

Passo#8. Determinacdo, via Leis de Variagdo, das curvas caracteristicas H x Qe Pe x Q, para os
diversos didmetros do rotor, na nova rotacdo da bomba

Passo#9. Repetir do Passo #3a0 Passo#7, para nova rotago do rotor da bomba

Passo #10. Dimensionamento da linha de suc¢do: calculo da altura de sucgdo geométrica méxima para as
instalagdes consideradas.

4. RESULTADOSNUMERICOS
4.1. CURVAS CARACTERISTICAS E NPSH REQUERIDO

Os gréficos das figura 8 e 9 mostram as curvas caracteristicas HxQ, PexQ e NPSHpxQ,
gjustadas pelo modulo de minimos quadrados do cdédigo Turbosm_Pump, para a bomba
centrifuga SULZER - K 6.1100.051/1, parametrizadas para quatro didmetros do rotor § = 270,
250, 230 e 210 mm), na rotacdo origina de 1750 rpm (ver ANEXO I1). Ja a curva hxQ foi
determinada pelo simulador através da eg.(A.10), também para todos os diametros do rotor.

A mesma bomba sofre uma alteracéo de rotacéo para 1120 rpm, em virtude da troca de seu
motor elétrico. Através da utilizacdo das leis de variagdo introduzidas nas egs.(6), (8) e (9), o
simulador gera novas curvas caracteristicas para H, Q, Pee hy, dém do NPSH; estimado para
cada rotacdo do rotor, ilustradas nas figura 10 e 11. Conforme pode ser observado, a atura de
recalque H decai quadraticamente com a diminui¢do da rotagcdo de 1750 para 1120 rpm, enquanto
gue a vazdo e a poténcia consumida no eixo da bomba decaem, respectivamente, linear e
cubicamente (figuras 8 e 10).

Em seguida, no quadro 2 sdo apresentadas as grandezas caracteristicas dos pontos de
projeto correspondentes para w = 1750 e 1120 rpm, a saber vazao, atura de recalque e poténcia
no eixo nominais, rendimento total maximo e uma estimativa para 0 NPSH requerido pela bomba
baseado na eg.(23), considerando os diversos diametros do rotor

Grafico (H x @) Grafico (Pe x @)
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Figura8— Curvas caracteristicas HxQ e PexQ, pararotacéo original de 1750 rpm
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Figura 9— Curvas caracteristicas hixQ e NPSHpxQ, para rotacao original de 1750 rpm
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Figura 10 — Curvas caracteristicas HxQ e PexQ, para nova rotacéo de 1120 rpm
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Figura 1l — Curvas caracteristicas hxQ e NPSHy(estimado)xf , para nova rotacdo de 1120 rpm

Quadro 2 — Pontos de projeto correspondentes paraw = 1750 e 1120 rpm.

w= 1750 rpm
f (mm) [ Qnominal (m3/h) Hnominal (m3/h) | Penomina (HP) [ wo h; maximo NPSH, estimado
270 250 31,65 34,17 104 0,846 4,48
250 250 26,12 29,57 120 0,806 4,48
230 250 19,67 23,87 148 0,752 4,48
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210 | 200 | 1478 | 1565 [165] 0690 [ 386
w= 1120 rpm
f (mm) | Qnominal (m3/h) Hnominal (m%h) | Penomina (HP) | wg h{ méximo NPSH, estimado
270 160 12,96 8,91 104 0,846 2,47
250 160 10,70 7,75 120 0,806 2,47
230 160 8,06 6,26 148 0,752 2,47
210 128 6,05 4,10 165 0,690 2,13

Da comparacdo ente afigura 9 e o quadro 2, observa-se uma diferenca entre os valores do
NP3H), estimado pelo simulador e os fornecidos pala curva caracteristica da bomba . Tomando—
se como exemplo o valor de NPSH;, estimado de 4,48m, para o ponto de projeto dew = 1750 rpm
e didmetro do rotor f = 270mm, observa-se que para este mesmo ponto a curva dafigura 9 indica
um valor de NPSH, = 3,25m. A explicacdo reside no fato que a eq.(23) — empregada na
estimativa do NPSH,, — despreza a energia cinética na boca de sucgdo da bomba e baseia-se em
correlacbes empiricas para obtencdo do valor do coeficiente de Thoma minimo, s min. Entretanto,
vale observar que esta discrepancia é no sentido conservativo da eq. (17), visto o NPSH
estimado sugerir valores sempre maiores que o prescrito pela curva de NPSHy, da figura 9.

4.2. NPSH DISPONIVEL E ALTURA DE SUCCAO GEOMETRICA MAXIMA

Visando a andlise do inicio do fenémeno da cavitagdo em turbobombas, foi simulado pelo
codigo Turbosim-Pump diversas configuragdes da linha de sucgdo da instalagdo descrita na
figura12, onde H a altura de recalque e Hyy a atura de sucgéo geométrica, ambas em m de coluna
d &gua. A bomba da figura recal ca dgua a temperatuara de 50°C de um reservatorio localizado ao
nivel do mar (patm = 10330 kgf/m?) para um reservatorio de descarga a uma atura H. Estando a
bomba centrifuga descrita no ANEXO Il - para as rotagbes 1750 e 1120 rpm - sujeita a
canalizagtes de sucgao de didmetros D = 150, 200 e 250mm, cujo comprimento equivalente total
€ de 50m - ver tabela de perda de pressdo da KSB no ANEXO 1) - o smulador desenvolvido
determina as alturas de sucgdo geométrica maximas admitidas para as diversas configuractes
consideradas, de modo que o fendmeno de cavitagdo ndo se manifeste.

| %% ]

Bomba

Reservatorio

G 777777777¢ )

Figura 12 — Instalacdo hidraulica para o estudo da altura de sucgdo geométrica maxima.
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Os quadros 3 e 4 apresentam, respectivamente paraw = 1750 e 1120 rpm, os resultados da
altura de succdo geométrica maxima para os diversos didmetros da canalizacdo de succéo
considerados, com a bomba operando no seu ponto de projeto e com quatro diferentes diametros
de rotor. Cabe ressaltar que foram apenas apresentados os resultados para os didmetros minimo e
maximo do rotor da bomba, visto que os valores intermedi&rios de f geraram NPSH requerido
muito préximo ao valor obtido paraf = 270mm.

Quadro 3 — Resultados obtidos pelo simulador para rotagdo do rotor = 1750 rpm.

f do D da tubulagdo =150mm D da tubulagdo = 200mm D da tubulagdo =250mm
rotor(mm) Hos | V3%29 | Hsgmax | Hps(M) | V3%29 | Hsgmax | Hps(M) V3¥29  Hsgmax
(m) (m) (m) (m) (m) (m) (m)
270 5000 | 0,790 | -1,080 | 1,650 | 0,249 | 2,806 | 0,400 0,102 4,203
210 3,250 | 0,510 1571 | 0,750 | 0,159 | 4,420 | 0,250 0,065 5,010

Quadro 4 — Resultados obtidos pelo simulador para rotac&o do rotor = 1120 rpm

f do D datubulagdo =150mm D da tubulagdo = 200mm D da tubulagdo =250mm
rotor(mm) | Hps | V3729 | Hsgmax | Hps(M) | V3729 | Hggmax | Hps(M) V3729  Hggmax
(m) (m) (m) (m) (m) (m) (m)
270 2,125 | 0,322 | 4270 | 0500 | 0,102 | 6,110 | 0,270 0,042 6,503
210 155 | 0,208 | 5290 | 0,500 | 0,065 | 6650 | 0,115 0,027 6,913

Quando a rotagdo é diminuida, os valores de Hsgmax aumentam, pois os valores de NPSHj,
diminuem por serem funcéo das vel ocidades absoluta e relativa do fluido na entrada do rotor (ver
equacdo (16)).

Obsarva—sedos quadros 3 e 4 que, paraf = 270mm, w = 1750rpm e D = 150mm, o valor
de Hymax fOi negativo, sugerindo uma instalacéo afogada da bomba. Este tipo de instalagéo -
muito empregada nas bombas de alta rotacdo especifica ou que bombeiam liquidos de
temperatur a elevada - possibilita o escoamento por gravidade do liquido para o interior do rotor,
além de permitir o escorvamento da bomba mesmo sem a presenca de uma vavula de pé na
tubulac&o de sucgdo, reduzindo assim as perdas na linha de succéo.

Analisando os valores de Hps (perda de carga na sucgéo) obtidos nos quadros 3 e 4,
verifica-se que estes alcancam seu minimo para a configuracéo da linha de sucgéo f = 210mm e
D = 150mm, com a bomba girando a 1120rpm. Este valor minimo de Hps produz o valor maximo
da Hgmax, 0 que vai de acordo com a eq.(21). Uma reducéo na perda Hps pode ser obtida pela
adogdo, na canalizacdo de sucgdo, de grandes didmetros e do menor nimero possivel de
acessorios como joelhos, curvas, vavulas, etc.

5. CONCLUSOES E PERSPECTIVAS FUTURAS

A ferramenta computacional Turbosim_Pump, concebida com base nos conhecimentos da
cinematica, rendimentos, semelhanca dimensional e caracteristicas de funcionamento de
turbobombas, é capaz de gerar curvas caracteristicas de uma bomba centrifuga sujeita a alteracdo
de rotagdo, calcular os parametros para o ponto nominal de cada diametro do rotor estudado, e
ainda calcular o NPSH disponivel de umainstalagdo afim de evitar a cavitagéo.
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Num primeiro estégio, o desenvolvimento da ferramenta computacional traz a facilidade de
simular o desempenho de turbobombas operando em diferentes rotacbes de seu rotor. Para a
obtencdo das novas curvas caracteristicas associadas a esta ateracdo de rotacdo, o codigo apoia
se no seu modulo de gjuste de curvas pelo método dos minimos quadrados, o qual possibilita,
dado o conjunto de pontos de suporte, gjustar curvas polinomiais de grau n e pés processa las
utilizando uma planilhaExcell Em seguida, a ferramenta estuda, através da simulac&o de algumas
situagdes de interesse, a ocorréncia do fendmeno de cavitagdo. Baseado nos calculos do NPSH
requerido para os diversos diametros e rotagdes analisados, o programa simula as respectivas
alturas de succdo geométrica maximas, em fungdo de diversos didmetros da linha de sucgéo. De
posse dos resultados de NPSH requerido e disponivel, a ferramenta detecta o inicio da cavitagéo
tanto em instalagbes com altura de sucgao positiva quanto em instal aces afo gadas.

Em suma, o programa computacional Turbosim_Pump mostrase uma ferramenta
interessante na selecdo e instalacdo de turbobombas. Como desenvolvimentos futuros, pode se
propor a implementacdo de rotinas gréaficas de visualizagdo das curvas gjustadas pelo programa,
assim como um maodulo de otimizagdo dos parametros caracteristicos obtidos.
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APENDICE | —CINEMATICA E RENDIM ENTOS DE TURBOBOMBAS

Um escoamento complexo, como o gue ocorre no interior de uma bomba centrifuga, podera
ser considerado permanente se observado de um sistema fixo a0 seu rotor (referencial inercial).
Esta abordagem, quando aplicada ao rotor de uma méquina de fluxo, possbilita o
estabelecimento da cinematica do escoamento no interior de rotor, a qual é formulada pelo
denominado Triangulo de Velocidades (HENN, 2001).

V=w+u (Al

onde v representa a vel ocidade absoluta do fluido de trabalho (m/s); w, a sua velocidade relativa
(m/s) e u, a velocidade periférica de um dado ponto do rotor (m/s). A velocidade absoluta
considera 0 movimento da particula fluida do ponto de vista de um observador fixo a carcaca da
maquina de fluxo (descrevendo a trgjetoria AE'B” da Figura A.1), enquanto que na velocidade
relativa, o observador esta solidério ao rotor, acompanhando o deslocamento da particula ao
longo de suas pés (descrevendo atragjetéria AEB da Figura A.1). A velocidade periférica é dada
pelo produto vetorial ? " r, onde w € a velocidade angular (em Hz) da maguina com o vetor
posicdo r (em m) do ponto do escoamento considerado em relacdo ao referencial movel. Na
figura A.1, definimos aindaa como o angulo entre as velocidades u e v, eb o angulo entrew e o
sentido negativo de u.

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

A equacdo (A.1), dém de relacionar as velocidades envolvidas no rotor da maguina,
também introduz parametros de vital importancia para seu projeto, como as componentes
meidiana v, (m/s) e de turbilhdo v, (m/s) da velocidade absoluta v. A primeira esta ligada a
capacidade Q (mP/s) daméquina. Para bombas centrifugas, escreve-se:

V. =p%b (A2)
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onde D (m) é o didmetro de um dado ponto do rotor e b (m) a largura de suas pés. Ja a
componente de turbilhdo est relacionada ao salto energético da maguina através da equacéo de
Euler desenvolvida na préxima segéo.
A figura A2 mostra o tridngulo de velocidades para méquinas de fluxo, apresentando a
disposi¢éo de suas componentes.
A

Vi =W,

v

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

A andlise ideal das méguinas de fluxo supbe um rotor com nimero infinito de pas, e
conseguientemente canais de espessuras infinitesmais ertre as mesmas, condigdes estas que
permitem assumir um escoamento unidimensional ao longo das pas. Assim, 0 aumento de pressdo
no interior de uma bomba centrifuga ideal, desprezando variacOes de energia potencial, pode ser
decomposto em duas transformagdes de energia independentes, porém simulténeas. Uma delas é
atransformacéo da pressdo estatica (Wes, €m JKg), expressa por

W = Ps - p4: Ué-Ui +W421_W§ (A3)

ot r 2 2

onde ps e p4 S80 as pressdes na saida e entrada do rotor, respectivamente, em Pa, r é a massa
especifica do fluido de trabalho, em kg/nT e demais grandezas com o significado acima descrito.
O primeiro termo da equagdo (A.3) traduz o aumento da pressdo decorrente da forca centrifuga
sobre o fluido de trabalho, enquanto que o segundo expressa a transformacéo de energia cinética
em estética no interior do rotor.

Outra forma de aumento da energia de pressdo € pela transformacdo da energia de
velocidade, ou energia especifica de pressdo dindmica (Wgin, em JKg):

Vg -V,

Wiin = >

(A.4)

onde vs e vy tem o significado acima mencionado. Através da aplicagdo das relagdes
trigonométricas dos tridangulos de velocidade da entrada e da saida do rotor da maquina (Figuras
A.1leA.2) chega-se adita equacéo de Euler para méaquinas de fluxo,

W, = Wy W, =UgV g tU,V,, (A.5)
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onde wy € o0 salto energético especifico de um rotor ideal, em JKkg, e \u € Vs tém o significado
acima descrito. Baseado em wy define-se o torque Ty exercido pelo rotor ideal sobre o fluido de
trabalho, com relacéo ao eixo de rotagéo, em J,

T, =rQ(rVys- nVy) (A6)

comr, Q r e v e vy jadefinidas anteriormente. A poténcia Py (W) necessaria para acionar o
eixo de um rotor ideal, responsavel pelo acréscimo de energiaw , € dada por:

F)¥ :WT¥ =r QW¥ (A-7)
comr, Q w, Ty ewy jadefinidas anteriormente.
A.2 PERDAS DE ENERGIA EM MAQUINAS DE FLUXO

Nas méaguinas de fluxo com rotores de nimero finito de pas — ditas reais — deve-se
considerar as perdas na transferéncia de energia entre o rotor e o fluido de trabaho, classificadas
como perdas internas e externas. Dentre as perdas internas, destacamse: (@) as perdas
hidraulicas (&,) decorrentes do atrito do fluido com as paredes da carcaga e rotor da maguina, da
dissipacéo energética por mudanca brusca de secdo e direcdo de seus canais e do choque do
fluido com o bordo de atague das pas quando a maquina opera fora de seu ponto de trabalho; (b)

as perdas por fugas provenientes dos vazamentos (m, ) do fluido através da folga entre anéis de

desgaste (rotor e carcaga) e furos de balanceamento hdraulico; (c) as perdas por atrito de disco
(Pa) em funcdo de o rotor trabahar imerso no fluido de trabalho; (d) as perdas por ventilacdo em
maquinas de admissdo parcial (HENN, 2001). As perdas externas ou mecanicas decorrem do

atrito nos mancais e dispositivos de vedagao por contato.
Afim de quantificar as perdas de energia acima, definemse os respectivos rendimentos:
rendimento hidraulico (hy,), rendimento volumétrico (hy) e rendimento de atrito de disco (hy).

hy=—%_ . ph=—M .- (w+e,)(h+mm)
h | mem 0 (wee )(mem )+

(A.8)

v
W'*'ep

com e, (Jkg); me m; (kg/s), e Pa (W) definidas anteriormente. A partir das equaces (A.8),

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

h, :%:hhhvha (A9)

Finalmente, considerando também o rendimento mecanico h , =R /R onde Pe (W) € a
poténcia entregue no eixo da méaquina pelo equipamento acionador, defini-se o rendimento total

ht:%\/:hrpmvha (A.10)

e



ANEXO | -PERDAS DE PRESSAO POR ATRITO EM TUBULACCES -KSB
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ANEXO Il — CURVA CARACTERISTICA DA BOMBA SULZER —K 6.1100.051/1
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