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RESUMO

Neste trabalho procurou-se verificar o potencial de uso da turboméquina
regenerativa como turbina, uma vez que, até entdo, os estudos com este tipo de
turbomaquina foram feitos para maquinas geradoras e, em sua maioria, para bombas e
sopradores.

Inicialmente fez-se uma revisdo bibliografica visando entender o seu principio
de funcionamento, bem como identificar as teorias utilizadas para analise e os
parametros influentes na sua caracteristica de funcionamento.

Com base na teoria circulatoria, é desenvolvido um equacionamento para
previsdo de caracteristica de funcionamento, com o qual foi desenvolvido, para analise,
um programa computacional. Com a mesma finalidade foram realizados alguns ensaios
com uma bomba regenerativa funcionando como turbina.

Foram comparados os resultados tedricos com os experimentais € de sua
analise algumas conclustes foram tiradas, onde constatou-se o potencial de uso da
turboméaquina regenerativa funcionando como turbina e, também, a identifica¢do
da influéncia de algumas perdas. Decorrentes destas analises, algumas sugestOes para
trabalhos futuros foram elencadas, com o intuito de contribuir para um estudo mais

especifico deste tipo de maquina.

Palavras-chaves: Turbina hidraulica; regenerativa; toroidal
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ABSTRACT

A potentiality evaluation of the regenerative turbomachine working as
hydraulic turbine was made in this work. So far the major part of the research on this
kind of turbomachine has been made with pumps and blowers.

Initially, a bibliographic review was made in order to understand the basic
working principle of the regenerative turbomachine, as well as to identify the principal
theories employed in its analysis and the most important parameters influencing its
working characteristics.

Based on the circulatory theory, a formulation for the working performance
prediction of regenerative toroidal turbines and a concerning computational code were
developed. In order to check the formulation confidence, some rig tests were
performed on a regenerative pump model working as turbine.

The theoretical and experimental results were compared and the most
significant conclusion was that the regenerative turbomachine kind presents a real
potentiality for turbine applications. The influence of certain internal losses was also
identified. Based on these conclusions, some suggestions for future work on more

specific aspects of the regenerative turbine were made.

Key words: Hydraulic turbine; regenerative; toroidal
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I INTRODUCAO

Atualmente, em nosso pais, notamos uma crescente demanda de energia elétrica
e, levando em consideragdo as dimensdes continentais do Brasil, ha dificuldades de
expansdo da rede de energia elétrica para as comunidades distantes de onde essa
energia € gerada.

Necessario se faz propiciar a tais comunidades instalagdes de pequenas centrais
hidroelétricas para suprir necessidades de trabalho e conforto.

Diante das dificuldades € preciso estudar alternativas para minimizar os custos
das pequenas centrais hidroelétricas.

Um fator preponderante para a construgdo dessas centrais hidroelétricas €
verificar o relevo do Brasil que, em certas regides, ¢ montanhoso.

Esse tipo de relevo possibilita encontrar grandes quedas d’agua e maior
quantidade de mananciais de pequenas vazdes. Isso permite o abastecimento de energia
elétrica a pequenas comunidades, onde o acesso de uma rede elétrica seria dispendioso
devido a distancia do local de geragdo das grandes usinas hidroelétricas.

As pequenas centrais hidroelétricas possibilitam aos usuarios melhorar seu
padrido de vida com custos relativamente baixos.

Dentro deste contexto, surgiu a idéia de se estudar a turbomaquina regenerativa
tipo toroidal, na modalidade de turbina hidraulica, principalmente para aplicagdes em
pequenas centrais hidroelétricas, pois sua construgdo em grandes dimensoes torna-se
dificil. Assim sendo, como a mesma € tipicamente uma turbina de baixa rotagdo
especifica, ela podera concorrer com a sua congénere a turbina Pelton, principalmente
devido a sua facilidade de fabricagdo e regulagem. Com a utilizagdo deste tipo de
turbina, ndo havera formagdo de grandes lagos para regularizagdo dos rios, evitando
assim inundagdo de terras e, como conseqiiéncia, danos ao meio ambiente.

Uma das dificuldades encontradas para desenvolvimento deste trabalho, recai

sobre a escassez de literaturas referentes ao uso deste tipo de turbomaquina,



funcionando como turbina hidraulica. As referéncias bibliograficas, sobre
turbomaquinas regenerativas do tipo toroidal, recaem, na maioria das vezes, sobre
bombas, sopradores e compressores, ou seja, turbomaquinas geradoras.

A proposigdo de se analisar e simular o funcionamento de uma turbomaquina
motora advém de procurar dar inicio a um trabalho, fornecendo subsidios, que
futuramente possam ser complementados com estudos, contribuindo para o
desenvolvimento deste tipo de maquina.

Este trabalho tem como suporte basico para seu desenvolvimento, a dissertagdo
de Varella [11], intitulado "A Theoretical And Experimental Analysis Of Regenerative
Blowers."

A partir deste trabalho, foi sugerido o estudo sobre turbomaquinas motoras.

Uma das vantagens para o desenvolvimento deste estudo estd na simplicidade de
construgdo e baixo custo da turbomaquina regenerativa. A grande concentragdo de
energia, devido a vérias passagens do fluido no rotor, faz com que esta maquina tenha
despertado o interesse de se fazer um estudo sobre a mesma. Também a falta de
subsidios sobre a turbomaquina regenerativa motora fez com que inicidsssemos esta
dissertagdo para avaliarmos a sua aplicagdo e sua performance, no sentido de verificar
a sua viabilizagdo para Pequenas Centrais Hidrelétricas. Com os estudos realizados,
pode-se verificar a potencialidade da turboméaquina motora regenerativa tipo toroidal,
para Pequenas Centrais Hidrelétricas com baixo custo.

Duas teorias principais foram desenvolvidas para este tipo de maquina: a Teoria
da Turbuléncia e a Teoria Circulatéria. Por motivos que serdao expostos no préximo
capitulo, a teoria escolhida para ser aplicada foi a Teoria Circulatoria.

Devido as controvérsias quanto aos principios de operagdo, as turbomaquinas
receberam varias denominagdes, como por exemplo: toroidal, de arrasto, turbulenta, de
atrito, periférica, de anel e regenerativa, nas literaturas Americana, Britdnica e
Japonesa. Ja na literatura Germanica, os nomes mais comuns s$d0: de canal anular e de
canal lateral periférico. Na literatura Russa, chama-se turbomaquina de vortice. Os
varios nomes citados foram escolhidos de acordo com a variagdo geométrica,

preferéncias de projeto ou devido a teorias particulares.



O objetivo deste trabalho pauta-se nas vantagens desta maquina que, ao ser
aproveitada, pode trazer inimeros beneficios a quem se dispuser a utiliza-la, pois as
suas vantagens para pequenas centrais hidroelétricas sdo: simplicidade de construgio,
pouca manutengdo, baixo custo de fabricagdo e dimensdes compactas, o que faz com
que ocupe pouco espago, podendo ser comparada a turbina Pelton.

Este trabalho teve inicio com um levantamento bibliografico e ressalte-se que
uma das dificuldades encontradas para este desenvolvimento recai sobre a escassez de
literaturas relativas ao uso deste tipo de maquina na modalidade de turbina. As
referéncias bibliograficas sobre turbomaquinas regenerativas do tipo toroidal versam,
na maioria das vezes, sobre bombas e compressores, ou seja, turbomaquinas geradoras.

Apos a revisdao bibliografica, uma descrigdo do funcionamento foi realizada,
mostrando que ha varias teorias propostas por varios autores, porém, a mais aceita e a
que foi explicitada neste trabalho, ou seja, a Teoria da Circulag@o.

O estudo prossegue fazendo o equacionamento para a simulagdo da turbomaquina
motora. Neste item o0 equacionamento proposto ¢ unidimensional, que propde um
coeficiente de perda global para a maquina, trabalhando com as dimensdes geométricas
da mesma.

Do equacionamento fez-se um programa em linguagem FORTRAN para analisar
as tendéncias da maquina, o qual possibilitou uma simulagao, tragando varios graficos
para comparagdes posteriores com os ensaios realizados.

Para comparar e verificar se a simulagdo seguia uma tendéncia real de uma
turbomaquina motora, um banco de testes foi montado, aproveitando uma maquina ja
existente. Foi respeitada uma metodologia de testes, bem como uma técnica no
momento de realizagdo dos ensaios. Os dados colhidos nos testes foram comparados
com a simulagao.

Os resultados foram satisfatérios e mostraram um bom desempenho da maquina
para o que ela se propde: operar com baixa vazdo e alta queda. Quando comparados os
resultados obtidos da simulagdo e dos testes, pode-se observar que o modelo

desenvolvido apresenta certas limitagdes. Os coeficientes de ajuste foram englobados



em um unico coeficiente, limitando a area de atuagdo da maquina dentro de limites de
rotagdo da maquina.

As conclusdes mostraram que a maquina tem possibilidades de ser utilizada como
turbina hidraulica em pequenas vazdes e grandes quedas, o que nos levou a sugerir
maiores € mais especificos estudos para se obter maior quantidade de dados que

possibilitem conclusdes mais apuradas da performance da maquina.



II DESENVOLVIMENTO TEORICO

2.1 PESQUISA BIBLIOGRAFICA

Por volta de 1920, as turbomaquinas regenerativas foram originalmente
desenvolvidas na modalidade de bomba e, como tal, tém sido largamente utilizadas
com sucesso. Recentemente, seu campo de aplicagdo for ampliado com a utilizagdo
para fluidos compressiveis, principalmente para ar, como por exemplo: sopradores ou
bomba de vacuo (industrias téxteis, sistemas pneumaticos, suprimento de ar para
queimadores); compressores em sistemas para propulsdao de torpedos (uso naval) e,
principalmente, em situagoes onde a contaminagao do fluido ndo € desejavel, uma vez
que, neste tipo de turbomaquina, o sistema de mancais fica bem afastados da regido de
escoamento do fluido de trabalho. Este tipo de turbomaquina apresenta, ainda, diversas
vantagens tais como: compacidade, alta pressdo, simplicidade de construgdo que
resulta em baixo custo e facilidade de manutengdo. Entretanto, estas turbomaquinas
geradoras sofrem a desvantagem de apresentar baixos rendimentos (20 a 50%). Mesmo
com esta desvantagem, a aplicagdo deste tipo de maquina ¢ ainda favoravel onde se
requer baixa vazdo e alta pressdo, uma vez que as turbomaquinas centrifugas
normalmente utilizadas, para atender estes quesitos, necessitam de rotores bastante
estreitos e longos, bem como alta rotagdo que certamente conduz a uma condigdo
desfavoravel de funcionamento, resultando, portanto, em um rendimento muito baixo.
Como se pode observar, trata-se de uma maquina bastante versatil, com muitas
possibilidades de utilizagdo.

Cabe ressaltar a dificuldade de se encontrar livros e artigos sobre turbinas
regenerativas. A escassez de referéncias bibliograficas dificultou, em parte, este
trabalho no que concerne a uma explanagdo mais apurada em termos de dados e
resultados. O material bibliografico existente recai na maioria das vezes sobre
turbomaquinas geradoras. Entre o material pesquisado pode-se citar: Mechanical

Engineering Abstratcs, dissertagdes e Faxon Finder On CD-ROM Article Detail.



As turbomaquinas regenerativas sdo, essencialmente, maquinas de baixa
rotagdo especifica e, conseqiientemente, baixa vazdo e alta pressdo, o que as leva a
serem utilizadas em mananciais de altas quedas e baixas vazdes.

Dois tipos de turbomaquinas regenerativas sdo conhecidas: periférica e
toroidal.

A diferenga basica entre as duas esta no formato do rotor e do canal lateral,
porém, ambas utilizam o mesmo principio de funcionamento.

O rotor da turbomaquina regenerativa periférica possui, na maioria das vezes,
pas radiais, que sdo obtidas a partir da usinagem de um disco onde o material € retirado
na periferia e determinado raio interno preestabelecido por ocasido do
dimensionamento da maquina, permanecendo, portanto, as protuberancias que sdo as
proprias pas. Entre as pas tém-se os canais de escoamento. Deve-se observar que o
angulo entre as pas deve ser constante. O canal do rotor pode ser em uma face do disco
ou ter um conjunto de canais de escoamento em cada face. Ja o canal lateral, por
facilidade de fabricagdo e montagem, possui se¢do transversal retangular, mas se
desenvolve em torno do rotor. Figura 2.1a.

Ja no outro tipo de turbomaquina regenerativa, a toroidal, temos,
basicamente, o rotor que normalmente tem a forma de um disco com um numero de
pas, arvore e mancal, carcaga e canal lateral (parte fixa do canal de escoamento), como
mostra a Figura 2.1b.

No disco do rotor é feito um canal circular ao longo de sua face, sendo esse
canal de segdo transversal aproximadamente semicircular, onde sdo colocadas pas de
se¢do transversal igual a do canal, dispostas radialmente em intervalos de angulos
constantes. O intervalo entre duas pas consecutivas forma um canal e dois canais
consecutivos ndo se comunicam.

Procedimento idéntico, considerando a abertura, € realizado no canal lateral,
com exce¢do da colocagdo das pas, ou seja, o canal lateral com a segdo transversal
aproximadamente semicircular, com a sua proje¢do na face do disco formando uma
coroa circular. Na montagem, o rotor e o canal lateral devem ficar dispostos de tal

maneira que os semicirculos se completem, formando um toroéide.



A entrada e saida do fluido acontecem através dos bocais de entrada e saida,
respectivamente.

As segdes transversais dos bocais de entrada e saida do fluido devem ter a
mesma seg¢do transversal do canal lateral para evitar perturbagdes no escoamento no
interior da turbina.

Entre os centros dos bocais de entrada e saida tem-se um angulo denominado
"angulo de trabalho."

Isolando a regido do canal lateral de alta pressio do de baixa pressdo
(sucgdo), utiliza-se um pega com segdo transversal idéntica a do canal chamado
“separador”.

O separador é fixo faceando com o canal lateral, coincidindo as segGes
transversais do separador e do canal.

A folga entre o separador e o rotor deve ser minima, evitando fuga de fluido
do lado de maior pressdo para o lado de menor presséo.

Nio ha restrigdes quanto ao angulo méaximo do separador e no caso de
bombas, deve ser, pelo menos, 2,5 vezes o angulo entre as pas. Abaixo deste valor
pode ocorrer fuga excessiva de fluido do lado de alta pressdo para o lado de baixa
pressao.

O angulo de trabalho deve ter o maximo valor possivel, obedecendo o valor
minimo do angulo do separador, pois assim o fluido passara mais vezes pelo canal e,
conseqilentemente, pelo rotor. Supde-se que para a turbina estas consideragoes
também se apliquem.

Além da simplicidade de fabricagdo, a turbomaquina regenerativa €
compacta, ou seja, pequena em dimensdo e peso, 0 que facilita a constru¢do e sua

utilizagao.
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2.2 PRINCIPIOS DE FUNCIONAMENTO

Para efeito de analise do funcionamento da turboméiquina regenerativa,
consideraram-se os processos de transferéncia de energia entre o fluido de trabalho
(agua) e o rotor, de maneira similar ao das maquinas geradoras, ou seja, bombas,
sopradores e compressores, em fungdo da existéncia de diversos trabalhos a respeito,
conforme mencionado anteriormente.

Varios sdo os principios de funcionamento sugeridos para as turbomaquinas
regenerativas, quase sempre apresentando uma correspondente analise tedrica.

Desprezando pequenas hipéteses simplificadoras e considerando apenas o
mecanismo de transferéncia de energia do fluido para o rotor, pode-se agrupar as
diversas teorias ou métodos de analise em duas principais: a teoria da Turbuléncia e a
teoria Circulatoria, a qual tem mais aceitagdo atualmente, como pode ser observado de
acordo com a referéncia [11].

Sob o ponto de vista da teoria Turbulenta, o escoamento do fluido em seu
contato com o rotor, transfere energia por meio de um mecanismo de turbuléncia.
Alguns autores como Iversen [9] e Burton [2 e 3] consideram que esta transferéncia de
energia ¢ devida puramente ao atrito viscoso, sendo que o rotor, neste caso, €
considerado apenas como uma superficie rugosa. Outros autores consideram que a
formagdo de vortices geram turbuléncia no canal anular e, consegiientemente,
provocam o arraste do fluido de trabalho, enquanto outra teoria considera a presenga
de movimento circulatério do fluido no rotor, devido a agédo de forga centrifuga. Esta
circulagdo provocara uma mistura do fluido no canal anular resultando em efeito
turbulento que sera responsavel pela transferéncia de energia para a maquina.

Analisando a teoria Circulatdria, objeto de nosso estudo, o fluido segue uma
trajetoria hélico-toroidal através do rotor e canal lateral, desde o bocal de entrada até o
bocal de saida. Esta teoria é mais comum na literatura germénica, a qual foi
compreendida e corretamente descrita pela primeira vez por Ritter, conforme

mencionado por Varella [11].
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Nesta concepgédo, a turbomaquina regenerativa tem um principio de trabalho
similar ao acoplamento hidrodinidmico. Contudo, esta semelhanga é atribuida a
caracteristicas similares de construgdo, isto €, o canal lateral é projetado igual a segéo
do rotor.

A trajetoria de uma particula entre os bocais de entrada e de saida segue um
movimento espiralado, cuja linha de corrente dentro da turbina, definida por esta
teoria, assemelha-se a forma com que uma mola espiral ficaria, se fossem unidas as
duas extremidades.

Para o caso da maquina regenerativa, em sua modalidade de turbina, o bocal
de entrada fica posicionado no canal lateral, local mais afastado do centro, de forma
que a entrada do fluido no rotor coincida com a regido de entrada das pas,
percorrendo-o em sentido descendente até a regido de saida das pas, transferindo
energia ao rotor. Este fluido, em seu movimento de saida das pas (rotor), encontra
novamente o canal lateral em sua regido mais proxima do centro seguindo agora o
sentido ascendente até atingir, em seu movimento livre, novamente a regido de entrada
das pas, repetindo assim, o processo até atingir o bocal de saida da maquina. Para
melhor adaptar-se com o escoamento o bocal de saida deve estar localizado no canal
lateral (tampa), em sua regidao mais proxima do centro. A particula fluida é submetida a
um movimento descendente, saindo do rotor e indo para o canal lateral.

Durante o tempo em que a particula fluida esta se deslocando radialmente no
rotor, este a desloca no sentido da sua rotagdo em alguns graus, de tal maneira que a
secdo transversal pela qual a particula entrara ndo ¢ a mesma pela qual saira, mas sim
uma se¢do deslocada de alguns graus a frente. Tem-se, entdo, no rotor uma trajetoria
semelhante 4 metade de uma espira. O canal lateral, que esta recebendo o fluido por
sua metade mais proxima ao centro, trabalha como um condutor do fluxo para que este
retorne ao rotor, formando a segunda metade da espira. Este deslocamento ¢
denominado de movimento relativo absoluto. Ver Figura 2.2.

O fluido de trabalho transfere momento (torque) para o rotor em sua
trajetoria nos canais formados pelas pas do mesmo, perdendo assim uma parcela de

energia, que resulta em um decréscimo de pressdo. O fluido reentra no rotor por
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diversas vezes, repetindo o processo até atingir a regido do bocal de saida, transferindo
uma parcela de energia para o rotor a cada passagem, dando desta forma a
caracteristica de multiestagio ou regeneragdo, fornecendo bases para a denominagéo de
turbomaquina regenerativa, atualmente empregada pela maioria dos pesquisadores da
area.

Esta descrigdo acima € baseada na teoria circulatoria, que foi comprovada por
resultados experimentais e, atualmente, ¢ adotada para descrever o funcionamento

deste tipo de maquina.
2.3 ANALISE TEORICA

Em todos os métodos propostos, baseados na teoria circulatéria, o
complicado campo tridimensional da velocidade, originado do modelo de escoamento
hélico-toroidal, pode ser reduzido, com algumas hipéteses simplificadoras, para um
escoamento bidimensional.

Consideremos a primeira hipotese simplificadora, assumindo que a
transferéncia de energia do fluido para o rotor, em seu primeiro percurso ao longo da
maquina, se faz de forma uniforme e constante. Deste modo, o decréscimo de pressdo
se faz também de forma constante e uniforme. Assim, as caracteristicas cinematicas €
dindmicas do escoamento serdo idénticas em cada segdo, desde que estejam afastadas
dos bocatis.

Estas consideragdes sdo bastante corretas, tendo em wvista resultados
experimentais de diversos pesquisadores, dentre eles os de Wilson [13] em que foi
medida a distribui¢do de pressdo ao longo do canal lateral, conforme Varella [11],
Figura 2.1, (para bomba tipo periférica) onde claramente aparece a influéncia dos
bocais. Isto também ficou confirmado por Varella [11] Figura 4.37 - cujas medigdes
foram realizadas em um soprador do tipo toroidal, observando-se, neste caso, uma
ligeira oscilagdo que pode ser interpretada como posicionamentos de passagem do

movimento helicoidal.
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Assim, podemos certamente considerar que, para turbinas, esta verificagdo
também deve ocorrer com 0 mesmo comportamento.

Neste caso, o decréscimo de pressdo (dp) na diregdo circunferencial (d@) é

: <) : d :
uniforme, isto €, o gradiente de pressdo (H%J € assumido como constante, portanto,

distribui¢do de pressdo linear. Isto também implica que ndo hi aceleragdo no
escoamento circulatorio na regido linear, resultando em que a distribuigdo de
velocidade em cada se¢do meridional sera igual.

Visando ainda simplificagdes na analise, consideramos apenas uma linha de
corrente média representativa do escoamento, representando, assim, o campo de
velocidade, o que possibilita a analise sob o ponto de vista unidimensional,
normalmente utilizado na analise de escoamento em turbomaquinas de uma forma
geral.

Ainda de forma a simplificar o estudo, consideramos apenas as condigdes na
entrada e saida das pas, eliminando desta maneira a componente radial, uma vez que o
formato circular da se¢do transversal conduz o escoamento do canal lateral para o rotor
(pas).

Nesta situagdo, o campo de velocidades passa a ser definido por meio de
duas componentes: a velocidade meridional c,, (circulatéria) e a velocidade tangencial
¢y, conforme pode ser visto na Figura 2.2.

Assim, o posicionamento da linha de corrente representativa, nas arestas de
entrada e saida, passa a ter uma importancia muito grande, portanto as posi¢des r.
(centro do vortice) Figura 2.3, 1, (saida da pa) e r; (entrada da pa) devem ser
devidamente calculadas, uma vez que os valores corretos de ¢, e ¢, dependem destes
raios. A este respeito, faremos adiante uma analise detalhada de seu equacionamento,
ja que a analise tedrica do escoamento da turbina, ora em desenvolvimento, depende
basicamente destes parametros, conforme sera mostrado.

Diversos métodos foram propostos para determinar a posigdo da linha de
corrente representativa e, dentre eles, o que apresenta melhor resultado € aquele que

considera a distribui¢do de velocidade circulatéria do tipo vortice forgado ¢y =k . r
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proposto por Wallace [12] e confirmado experimentalmente por Varella [11] e Engels
[5].

Por comparagio deste resultado experimental com os resultados teoricamente
previstos, aqueles fornecidos pelo modelo de escoamento de vértice forgado Wallace
[12] melhor se ajustam para as condi¢des de ponto de projeto (¢ =0,7),
principalmente quando os valores de r; e r, sdo obtidos das medidas de c,. Embora
podendo-se esperar um certo grau de incerteza destes resultados experimentais, eles
devem ser seguidos de maneira cautelosa para uma previsdo provavel num guia de
projeto. Outra incerteza era que a bomba regenerativa testada por Engels [5] ¢ uma
maquina de velocidade especifica pequena, onde d / D € pequeno e a diferenga entre as
posigdes previstas da linha de corrente efetiva, usando o método do vortice forgado
Wallace [12] e outros métodos, ¢ muito pequeno. Contudo, essas diferengas sao
aumentadas quando essas maquinas tem d / D maior.

A fim de obter conclusdes da analise do teste de Engels [5], Varella [11]
executou um programa a fim de medir o escoamento circulatério, em uma maquina
toroidal com a razdo d / D maior, ainda que, neste caso, fosse possivel somente obter
r,. O processo de calculo usado foi idéntico ao que usou Engels [5] na analise dos
resultados.

Ap6s introduzir um fator de corregdo na teoria desenvolvida, ou seja, o efeito
do escoamento reverso, mostrou-se que 1, ¢ r; dependem da velocidade de escoamento.

Outrosssim, usando cada um dos modelos de escoamento, os progndsticos de
se¢do transversal meridiana ndo € circular mas um tanto oval para a condi¢do de ¢,
constante Grabow [6] e eliptica para o modelo de vértice forgado (W, = constante),
Wallace [12].

Para o equacionamento, adotam-se, ainda, algumas suposi¢des de forma a
simplificar o estudo:

a) o fluido de trabalho € incompressivel;

b) nao ha fugas internas;

c) todos 0s processos sdo adiabaticos;

d) o escoamento ¢ permanente para pressio e velocidade, se sdo
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usados tempos médios;

e) ndo ha efeitos finais (devido a entrada e saida do fluido nos bocais onde os
efeitos sdo desprezados);

f) o gradiente de pressdo tangencial é constante através da regido do
canal (fora da entrada e saida do bocal);

g) o gradiente de pressdo tangencial, ao longo do canal ¢ independente
do raio;

h) o efeito, na parede do canal anular, das for¢as de cisalhamento opondo-se
ao escoamento tangencial € desprezado, ou seja, as forgas de atrito sdo desprezadas;

1) na regido do gradiente de pressdo constante, todas as irreversibilidades sdo
atribuidas as perdas no escoamento circulatdrio;

j) ndo ha mistura no escoamento no canal anular;

k) na regido linear, ao longo do canal anular, onde o gradiente de pressdo €
constante, a distribuicdo de velocidade € idéntica para cada segdo transversal
meridional. Portanto, cada particula fluida pode ser descrita por meio de duas
componentes de velocidade em cada ponto, particularmente a componente tangencial
C, € a componente ¢, no plano meridional;

1) nimero infinito de pas no rotor.

A Teoria Circulatoria foi estudada por varios pesquisadores e ratificada por

Varella [11], como a mais aceitavel no estudo da turbomaquina regenerativa.
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2.4 EQUACIONAMENTO MATEMATICO

Biblioteca

MAUA
BIM

2.4.1 Introdugio

O equacionamento tedrico agora utilizado para a turbina regenerativa do
tipo toroidal ¢ baseado na teoria circulatoria, proposta inicialmente por Engels [5] e,
posteriormente, por Grabow [8], para o equacionamento de bomba regenerativa do tipo
toroidal, com as modificagdes devidas, como por exemplo: os bocais de entrada e saida
do fluido foram invertidos como também os raios externo e interno.

Considera-se a pa radial com angulo de 90° com o rotor, nimero infinito
de pas no rotor e que ndo ha perdas por fuga.

A vazio da turbina regenerativa € aquela que passa pelo canal lateral,
ou seja, a vazdo correspondente ao escoamento ao longo do canal lateral, que

¢ representada por:

Q= [c,daA, (2.4.1)

A componente de velocidade tangencial c, € linear ao longo de sua
trajetoria, devido a0 movimento das particulas fluidas no canal lateral em que as forgas
de pressdo atuam uniformemente na dire¢do tangencial, desprezando-se a influéncia
das forgas centrifugas. A confirmagdo desta proposigdo foi mostrada por Baibakov [1]
e Engels [5].

Assim sendo, a velocidade média no canal anular pode, em primeira
aproximagao, ser considerada como a média aritmética das componentes tangenciais
de velocidade de uma particula, entre a saida ¢ a entrada das pas do rotor na sua

trajetoria, no canal lateral, representada por:

Coo T Cus

c|IC
2

(2.4.2)
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Por outro lado, também pode ser determinada pela equagdo da
continuidade. Neste caso, a vazdo pode ser determinada diretamente através da
velocidade média do canal e da 4rea deste mesmo canal anular. Deste modo, tem-se

que:

Q=c, A, (2.4.3)

onde as perdas por fuga sdo desprezadas.

2.4.2 Determinag¢io da linha de corrente média representativa

Ao se definir a Teoria Circulatoria para analise do escoamento, neste
trabalho, necessario se faz determinar a linha de corrente média representativa, pois €
mais um elemento de ligagdo entre a hidrodinamica e os parametros geométricos das
turbomaquinas regenerativas.

Algumas propostas tém sido mostradas para determinagdo da linha de
corrente média representativa como parametro geométrico, definindo a turbomaquina
regenerativa.

A Figura 2.3 mostra as caracteristicas dos parametros geométricos para
uma turbomaquina regenerativa tipo toroidal.

Dentro das propostas de determinagdo da linha de corrente média
representativa, alguns autores a propdem com fatores empiricos para definir as
caracteristicas da maquina.

Outros autores baseiam-se na aproximagao das leis dinamicas do fluido
para definirem a linha de corrente média representativa, aplicando a equagdo da
continuidade no escoamento circulatorio.

Considera-se um centro de circulagdo do escoamento circulatorio r,
onde a distancia de r; e as posi¢des de entrada (r;) e saida (r;) da linha de corrente
representativa permanecem constantes. Esta constante € escolhida arbitrariamente para

ajustar a teoria aos experimentos, sendo este o ponto fraco do método adotado por
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Engels [5] e, posteriormente, por Burton [4], uma vez que o posicionamento dessas
trajetorias se da em fungdo da vazdo, conforme Varella [11].

Como o gradiente de pressdo é constante, para bombas, Grabow [7]
aplicou a equagdo da continuidade para determinar a componente da velocidade
circulatoria constante (c,) em todos os pontos da linha de corrente, onde ndo ha
aceleragao ou desaceleragdo do escoamento circulatoério na regido linear. Tomando a
equagdo da continuidade e a condigdo de c, = constante, implica que a area de
entrada € igual a area de saida nas pas do rotor, levando-se em consideragdo o
escoamento circulatorio.

Utilizando-se 0 mesmo procedimento para a analise do escoamento em
turbinas, determina-se o raio do centro do vortice r., conforme Figura 2.4.

Para a entrada da turbina tem-se:

dQ, =w (r, -r1,) 61 dy (2.4.9)
onde:

Coe =@ (5, -1,) (2.4.5)
dQ, =c._ 61 dr, (2.4.6)
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Substituindo-se as equagdes (2.4.6), (2.4.9) e (2.4.11), em (2.4.10) tem-

se considerando os limites de integrag#o:
J'r"cm r,dr, = J‘r‘ can(dn (2.4.12)

Integrando e desenvolvendo a equagdo (2.4.12) tém-se:

o s (2.4.13)

Os raios 1; e 1, que determinam a posigdo da linha de corrente na
entrada e saida das pas, respectivamente, sdo calculados pela média aritmética dos
raios (r;) raio do centro do vortice, (r;) raio interno do canal e (r.) raio externo do
canal, com aproximagdo alguns autores consideram a linha média representativa, na

entrada e saida das pas, conforme indicado pelas equagdes (2.4.14) e (2.4.15).

p=LtE (2.4.14)
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L +r
2=

(2.4.15)

Porém, este método ndo foi bem aceito devido a descontinuidade na

velocidade meridional (circulatoria), conforme mostra a Figura (2.5). Nesta figura,

pode-se notar que as velocidades de entrada e saida sofrem uma descontinuidade no

raio do centro do vortice, ndo havendo variagdes da velocidade c, do centro da

circulagdo até a parede do rotor ou parede do canal lateral, o que realmente ndo ocorre,

conforme resultado experimental.

De modo analogo a equagdo (2.4.13), pode-se localizar a entrada e

saida do escoamento, considerando a velocidade uniforme a entrada e saida das pas,

que resulta:

4

ocidade de entrada

velocidade de\saida

(2.4.16)

(2.4.17)

Figura. 2.5 - Modelo de escoamento com distribuigdo de

velocidade meridional (circulatéria) uniforme.
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O método empregado neste trabalho foi o utilizado por Wallace [12],
que considerou a velocidade angular constante, em vez de ¢, = constante, para um
escoamento circulatdrio. Foi considerada a distribui¢do de velocidade no escoamento
em um tipo de modelo de escoamento para vortice forgado, ou seja, a velocidade
circulatéria aumenta linearmente de zero no centro da circulagdo (r;) para 0 maximo na
parede do rotor ou parede do canal lateral, conforme Figura (2.6).

Para determinar a localizagdo do centro do movimento do vortice,

aplica-se a equagdo da continuidade. Entdo tem-se:

dQ.=w (r — rc)9r dr (2.4.18)
dQ, =27 (r —r.)r dr (2.4.19)
OF= J"'era) (r —1,)r dr (2.4.20)
&/
4
v velocidade de entrada

</ Ie

Te

ol

i
7

velocidade de said

&
<

Figura. 2.6 - Modelo de Escoamento com distribui¢do de

velocidade meridional (circulatoria) linear
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dado por:

Considerando-se @ = constante, obtém-se de (2.4.20):
2
Qe=2frw(i—-r°—r°—+£] (2.4.21)

Na saida da turbina para ® = constante, tem-se:

dQ,=w (r,—1)0r dr (2.4.22)

dQ.=27w (rc —r )r dr (2.4.23)

Uil (2.4.24)

Q, =27w (L_ig_) (2.4.25)
s 3 > p

Como

S (2.4.26)

Substituindo-se as equagdes (2.4.21) e (2.4.25) em (2.4.26), tem-se:

Tl T AN T TR TATAEN TG
2rw|E_ER 5| o ; dalili e ki 2.4.27
zz'a)(B 5 6) nw( 6} ( )

Fazendo-se as simplificagdes necessarias, o raio do centro do vortice é

§heg
. E[__] (2.428)
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Interessante observar que esta mesma equagdo pode ser representada

(4 I, ri)
L =0 S e
3" I3irs

€ que, se 1, =T, €TI.=1I; ocorre uma condigdo extrema e sem sentido, ou seja, ndo se

por:

tem canais. Por outro lado considerando r; = 0, nos conduz a um posicionamento em

que:

Com isto pode-se concluir que: 1, < 1, < 4/3 1y,

Processo similar € feito para determinar r, e r,, raios de entrada e saida
das pas, respectivamente. Cabe ressaltar que esta analise foi desenvolvida para o
acoplamento hidraulico, mas pode ser utilizada para as turboméaquinas regenerativas
tipo toroidal, pois ha similaridade entre os escoamentos internos dos dois tipos de

maquinas. Os raios r, € r; sdo dados por:

2(-r

=3 (r: = rjj (2.4.29)
2(r -1

5=2 [rf —rf] (2.4.30)

Das propostas de determinagdo da linha de corrente representativa, a
que mais légica apresenta € a do vortice forgado, onde ndo ocorre a descontinuidade.
Este processo foi demonstrado experimentalmente por Engels [5] e Varella [11]. A
Figura 2.6 ilustra que ndo ha descontinuidade como no caso mostrado anteriormente
por Wallace [12].

Neste caso, a velocidade circulatéria inicia-se em zero, no centro da

circulagdo, e vai at€ 0 maximo na parede do canal lateral.
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2.5 DETERMINACAO DAS VELOCIDADES DE ESCOAMENTO

Para determinagdo das velocidades de escoamento foram observadas algumas
consideragdes:
a) ndo ha perdas volumétricas;
b) o rotor tem um numero infinito de pas;
¢) ndo ha perdas nos bocais de entrada e saida;
d) ndo ha perdas em fungdo dos efeitos do separador.
Este equacionamento ora adotado foi baseado no desenvolvimento usado por
Grabow [7], para analise do escoamento de bomba.
Na Figura 2.7, mostra-se o diagrama de velocidades para turbina, em que a
energia disponivel no fluido, em seu escoamento no canal, € igual a energia transferida

para o rotor mais a energia necessaria a promog¢do do escoamento circulatorio.

2.5.1 Energia Disponivel no Canal Devida ao Escoamento.

Para a analise do equacionamento, considera-se um setor do
escoamento situado na regido linear, portanto, sem influéncia dos bocais e do
separador.

No escoamento do fluido neste setor, na sua diregdo circunferencial,
havera um decréscimo de sua pressdo originaria da troca de momento contido nas
particulas fluidas, em sua trajetoria no rotor, isto €, transferéncia de energia do fluido
para o rotor em sua trajetoria entre a entrada e saida das pas.

Assim o decréscimo de pressdao do fluido, nos limites do rotor, em seu
movimento na dire¢do circunferencial, corresponde a energia transferida ao rotor, mais
a energia dissipada (perdas).

Neste caso, o momento disponivel pode ser determinado, para a linha

de corrente média, como se segue:
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Mum =p Qm (rl Cua— L cuz) (2~5- 1)

Considerando o raio médio do rotor, tem-se a forga provocada por este

momento, que ¢ dado por:

F="Ctm (2.5.2)

onde r, € o raio médio do canal ou do rotor, que é dado por:

I, L
I, =
2

Como este momento corresponde ao decréscimo de pressio no canal, no

escoamento entre a entrada e saida do rotor considerado, tem-se:

Ap 4 = ~AE— (2:518)
Substituindo-se a equagdo (2.5.1) em (2.5.2), tem-se:
F-pQ, (__.] @.5.4)
Considerando-se (2.5.3) em (2.5.4), tem-se:

(Ap),. =, Q. [i‘ﬁ’ﬁz—J 2.5.5)
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Logo, o decréscimo de energia no canal, no setor considerado, em seu

processo de transferéncia de energia para o rotor, é dado por:

(AP,,), =(Ap),, Q (2.5.6)

Aplicando-se a equagdo (2.5.5) em (2.5.6), tem-se:

2 w2

() =500, (25555

m c

5 ] 2.5.7)

2.5.2 Energia Transferida Para o Rotor.

E dada diretamente aplicando-se a equagdo de EULER no escoamento

entre a entrada e a saida das pas.

(AP,.), =p Q, (u,c,—u,c,) (2.5.8)

2.5.3 Energia Dissipada Devida as Perdas.

(2.5.9)

A
plERQlEs

2

_m

A primeira expressdo refere-se as perdas devidas ao afrito e a

turbuléncia no escoamento circulatorio e a segunda expressdo, as perdas que ocorrem
na entrada da pa devido ao choque.

Pela lei da conservagdo de energia tem-se:
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(AP,.),=(AP,.), +(AP,.).... (2.5.10)

Substituindo-se as equagdes (2.5.7), (2.5.8) e (2.5.9) em (2.5.10), tem-

S€:

2

2
. C c
j =p Qu(ujcy —uzep)+pQu éf?m*' megch_éi

I1Cyt " Cy2
I, A%

meQ(

(2.5.11)

De um modo geral, os pesquisadores de turbomaquinas regenerativas
definem o coeficiente de vazdo para a bomba pela razdo da vazdo real no canal pela

vazao relativa ao movimento do rotor, vazio ficticia:

goaml (2.5.12)

ou pela relagdo da velocidade de escoamento no canal pela velocidade tangencial do

Totor NO raio Iy:

5. (2.5.13)
Pp = =My
u

m

que na realidade representa o préprio rendimento hidraulico da bomba. Neste caso, o
valor da velocidade no canal ¢ menor do que a velocidade no rotor.

Para a turbina, o coeficiente de vazdo € o inverso, pois a velocidade no
canal é maior do que a velocidade no rotor. Diante do exposto, o rendimento
hidraulico da turbina € dado por:

LT

N = e
Pr Cuc

(2.5.14)
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Ou seja g < 1 para bomba e @y > 1 para turbina.

Considerando: &, =1, X&7 =¢,, turbina radial com pas retas,

B1 = B, = 90° e numero infinito de pas, tem-se:

Cu3 =Cyp =y (2.5.15)

Pela analise da Figura (2.7) verifica-se que a componente de
velocidade de choque é:

Cch =Cyo — Yy (25 16)

Levando-se em conta as equagdes (2.4.2), (2.4.3), (2.5.14), (2.5.15) em

(2.5.11), obtém-se a seguinte expressao:

72
Cue A (Zum J (2um J 4 o 1 2
. Ac l:r] U, I Uy ug o Uy Uy [+ 4:0{ 2 2( u0 1)

(2.5.17)

Apo6s algumas transformagdes algébricas e fazendo u=w r, tem-se:

_I_[L(L_r_z)_(r_z]zHr_l[_Z__Lz_]_(r_z]z}ﬁ_f(c_m%
PR | T;m Pr I rm rm Pr rm rm 2 Up

181882 Lo R :
+(5)[E r.f J @543
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Fazendo-se algumas passagens algébricas, chega-se a equagdo das

velocidades de escoamento:

2
Cont ST 1_[1] B zrﬂ[l{i_rﬂj_l]_(lg_n)
un Ef Tm I, Pr| I I, T,/ @R I

(2.5.19)

A equagdo (2.5.19) retrata uma expressdo final adimensional para uma
velocidade média de um modelo teérico. Ressalta-se que & (fator de atrito), é um
fator de perda que engloba todas as perdas internas por atrito na turbina, como: atrito
do fluido com as superficies das pas do rotor e atrito do fluido no canal lateral.

No modelo proposto, o efeito de todas as perdas hidraulicas fica, entdo,
considerado no valor do coeficiente & . Seria possivel, em principio, desenvolver
modelos mais completos, separando as perdas hidraulicas em diversas parcelas, cada
qual representada por um coeficiente especifico. A afericdo empirica desses
coeficientes ficaria, todavia, na dependéncia de ensaios de muitas configuragdes
geométricas de rotor, o que ndo seria viavel no presente trabalho. Decidiu-se portanto,
adotar o modelo mais simples e aferir o coeficiente &, para um caso particular de
turbina regenerativa, conforme descrito nos itens subseqiientes.

Como mencionado na equagdo (2.5.14), o rendimento hidraulico da

turbina € dado por:

Ypéoo i (A Pthco )II
Ythoo (A Pthao )1

Mht =

(2.5.20)

Substituindo-se as equagdes (2.5.7) e (2.5.8) na equagéo (2.5.20), tem-

S€:
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p Q.. (u; ey —ujcy,) 2.5.21)
LC,— rl Cu2
PQ,Q (——J

Nyt =

1 “ul

r A

m c

Desenvolvendo-se a equagdo (2.5.21), mostra-se que:

- (2.5.22)
(=]

e = — (2.5.23)

Prova-se desta maneira que o rendimento hidraulico (coeficiente de

vazdo) da turbina € o inverso do rendimento hidraulico da bomba.

2.6 DETERMINACAO DO COEFICIENTE DE PRESSAO
O coeficiente de pressdo ¢ dado pela seguinte equagao:

— 2Apthua

2.6.1
Vo=~ oz (2.6.1)
Substituindo-se a equagdo (2.5.5) na equagdo (2.6.1), tem-se
2pQ,
Ve = S (rcu-rc0) (2.6.2)

A vazdo de circulagdo meridional é dada por:
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L,=27rr,(l-9—N)

360
b, =1 -1, (2.6.6)
Substituindo, as equagdes (2.6.3) € (2.6.4) em (2.6.2), tem-se:
20 Ll b|
Viho = m (rcu-new) (2.6.7)

Pelas equagdes (2.4.2), (2.5.13), (2.5.15), sendo que u=wr em (2.6.7),

chega-se a:

2Cleb1|: (2 ] :I Pt v
(7 =, =y = (2.6.8)
Yin UifmAclipRm 28I

Fazendo-se algumas transformagdes algébricas e desenvolvendo-se a equa

(2.6.8), tem-se: s ,

2o Dby T
Viho = o YT R L
Um I'm Ac | \ v.m:":.ig N R'éﬂ‘!'hfd fh‘ -8 3 = o

Un




2.cailL 1by; (2 )
Vo = o SN
u, A QR A

m c

A equagdo final do coeficiente de pressdo fica conforme (2.6.9) ja que&“—
Um

foi definida na equagao (2.5.19).

2
up, A Im PR I Ly)

2
21, b 2
J :c_m_u(_rz_J {ﬁ_f_l_l} 2.69)

2.7 SIMULACAO

Para a analise do comportamento da turbina regenerativa, desenvolveu-se um
programa computacional em linguagem FORTRAN, tomando como base as equagdes
2.5.19 e 2.6.9 desenvolvidas anteriormente. Nesta simulagdo, considerou-se um
coeficiente de perdas & = 2,9, tendo em vista as dimensdes caracteristicas do estudo
em questdo, principalmente pelo fato de que a maquina utilizada nos testes
experimentais, conforme descrigdo na parte III deste trabalho, possui dimensdes
caracteristicas idénticas aquelas da bomba regenerativa testada por Nogueira [10] e
que, naquele trabalho, foi considerado o coeficiente de atrito & = 2,9 na utilizagdo da
formulagdo de Grabow, na qual se baseou o presente equacionamento para turbinas
regenerativas.

Dado ao direcionamento deste trabalho, em que o objetivo principal é
verificar a potencialidade da turbomaquina regenerativa funcionando como turbina
hidraulica, foram consideradas somente as perdas por atrito e por choque, conforme
procedimento do proprio Grabow [6], em seu estudo de turbomaquinas geradoras.

Entretanto, tanto o equacionamento da perda por atrito e por choque

dependem de coeficientes experimentais. No presente caso, considerou-se o
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coeficiente de choque &, igual a 1 (um) e o coeficiente de atrito & = 2,9, conforme
acima descrito.

Visando uma comparagdo com resultados experimentais, utilizou-se como
parametros geométricos aqueles de uma bomba regenerativa do tipo toroidal existente
na EFEI, conforme descrigdo no capitulo III deste trabalho.

Com o intuito de verificar o comportamento geral da turbina regenerativa,
procurou-se tragar alguns graficos mais representativos. Neste caso, fixou-se a energia
especifica Y = 182,61 J/kg, correspondente a uma altura de 17,5 m, que foi uma das
condigdes de teste experimental descrita no proximo capitulo.

A Figura 2.8 mostra a dependéncia da vazdo em fungdo da rotagdo para uma
determinada energia especifica. Observando-se o grafico, nota-se que ha um aumento
da vazdo com o aumento da rotagdo, sendo este aumento mais acentuado para os
valores maiores de d/D, que. por sua vez, corresponde a uma maquina de rotagdo

%

especifica maior, pois n, = n 5 Como Y foi mantido constante e a vazao aumentou,
Y 4

a rotagdo especifica conseqiientemente aumentou para uma mesma rotagao.

E interessante observar que esta caracteristica é muito semelhante ao
comportamento da turbina do tipo Francis com rotagdo especifica normal tendendo
para rapida. Por outro lado, a turbina regenerativa ¢ essencialmente uma turbomaquina
de baixa rotagdo especifica e a expectativa de seu comportamento seria a de uma
Francis lenta, onde a vazdo diminui com o aumento da rotagdo, situagdo esta oposta ao
observado.

Uma das explicagdes plausiveis € que, na turbina regenerativa, a dire¢do do
escoamento € tangencial e o sentido de escoamento é o mesmo do rotor. Assim sendo,
uma maior rotagdo implica uma vazao maior.

A Figura 2.9 mostra o comportamento do coeficiente de pressdo em relagdo
ao coeficiente de vazdo, observando-se que, neste tipo de maquina, o coeficiente de
vazao € superior a 1 (um).

Para se tragar os graficos onde aparecem os coeficientes de vazdo (¢) e de

pressdo () foram desenvolvidas as seguintes equagdes:
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Q

@ g= N (2.7.1)
Como a area do canal é dada por:
d2
A =2 (2.7.2)
8
u, =7D_n (2.7.3)
onde Dy, € o didmetro médio da maquina.
Substituindo-se (2.7.2) e (2.7.3) em (2.7.1), tem-se:
e Q | (2.7.4)
[” J DN
8 60

onde a rotagdo n em (rpm) e os didmetros d = 0,06 m e D, = 0,09 m, sdo dados
retirados de uma maquina ja existente e que foi utilizada para realizar os testes,
conforme descri¢gdo completa no préximo capitulo.

Desenvolvendo-se a equagdo (2.7.4), tem-se:

Q
E 275
Pr 6,662 . 10> n ( )

sendo a vazao Q em ( I/s).

O coeficiente de pressdo () € dado por:

20

28 (2.7.6)
puy
22Y4

38



4]

- 2R
7 *DZ n*

P

Para um Y = 182,61 J/kg, D, = 0,09 m e a rotagdo n em rpm,
(2.7.8) fica:

W =90 063 n—i v (@2

Para tragar o grafico da bomba, do coeficiente de vazdo em fungdo do

: 1 1
coeficiente de pressdo, basta fazer — e —.

Y 2




VAZAO (1/5)

24

22

20

18

16

14

12

10

200 400 600 800 1000 1200

ROTACAO (rpm)
Figura 2.8 - Turbina Regenerativa Tipo Toroidal
Simulacao para Yth = 182,61 J/kg

¢

d/D=0,1
—K— d/D=0,2

—F— d/D=03
——— d/D=04

—<— d/D=0,5 G
—7— d/D=06 M
—A— d4/D=0,7

40



200.00

180.00

160.00

140.00

120.00

100.00

80.00

60.00

40.00

20.00

0.00

! I | | | [ | I 1 I 1 l | I | | 1 | | I | T | l | l | I | I | I | I
0.00 0.20 0.40 0.60 0.80 1.00 1.20 1.40 1.60 1.80 2.00 2.20 2.40 2.60 2.80 3.00 3.20 3.40
¢

Figura 2.9 - Coeficiente de Pressao (y) x Coeficiente de Vazio (¢)

41



III ANALISE EXPERIMENTAL
3.1 DESCRICAO DO BANCO DE TESTES

Com a finalidade de verificar se a simulagdo seguia as tendéncias corretas de
uma turbomaquina regenerativa do tipo toroidal, montou-se um banco de testes no
Laboratério de Maquinas Hidraulicas, no antigo prédio da Escola Federal de
Engenharia de Itajuba (EFEI), no centro da cidade de Itajuba, MG.

Como turbina, foi utilizada uma maquina ja existente que foi fabricada com a
finalidade de trabalhar como bomba e utilizada no desenvolvimento do trabalho de
dissertagdo de Nogueira [10]. Pequena alteragdo foi feita nesta turbomaquina para
adaptéa-la para uma maquina motora. Os bocais foram invertidos, ou seja, o bocal de
sucgdo da bomba passou a ser o bocal de saida da turbina e o bocal de recalque da
bomba tornou-se o bocal de entrada da turbina. Esta maquina geradora, adaptada para
trabalhar como maquina motora, tem as seguintes dimensoes basicas:
didmetro maior D = 120 mm; didmetro menor d = 60 mm; espessura das pas = 2 mm,;
didmetro dos bocais = 45 mm; 4ngulo do separador 30° e nimero de pas = 24.

No banco de testes utilizado, aproveitou-se a maior parte das instalagdes ja
existentes no laboratorio, tendo sido introduzidas apenas algumas modificagdes para
adequa-las as necessidades dos testes. Os componentes essenciais do banco de testes
sdo os apresentados pela Figura 3.1, onde:

1. motor de acionamento da bomba;
. bomba centrifuga;
. tubulagdo de recalque da bomba;
. manometro em U de mercurio;

. valvula de controle de vazio;

. turbina regenerativa do tipo toroidal;

2
3
4
5
6. manometro de Bourdon;
7
8. freio eletrodinamomeétrico;
9

. reostato (caixa de resisténcia);
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10.painel de controle;

11.tubulag@o de descarga da turbina;

12.canal do vertedouro;

13.ponta limnimétrica;

14.vertedouro.

15.VG1, VG2, E VG4 - valvulas de gaveta que ja faziam parte do circuito hidraulico
aproveitado;

16.VG3 E VG5 - valvulas de gaveta para controle da vazéo.

A altura disponivel para a turbina € obtida por uma bomba centrifuga com
um mandmetro de Bourdon logo no inicio da tubulagdo de recalque. Na entrada da
turbina ligada a tubulagdo de recalque da bomba, colocou-se um mandmetro de
Bourdon. Assim controlou-se a pressdo do fluido na saida da bomba e a entrada da
turbina, correspondendo a altura disponivel do fluido. Antes do manometro de
Bourdon, na entrada da turbina, também colocou-se uma valvula para controle da
vazao.

O bocal de saida da turbina foi ligado a uma tubulagdo que desaguava em um
canal com um vertedouro triangular, onde uma ponta limnimétrica foi utilizada para se
medir a espessura da lamina d’agua para calculo da vazao.

Para variar a carga na turbina, foi ligada uma série de resisténcias elétricas,
com o objetivo de se fazer a simulag¢do de cargas.

Um freio eletrodinamométrico com armadura movel foi acoplado ao eixo da
turbina para medigdo de elementos que levariam ao célculo da poténcia efetiva.

A rotagdo foi medida com um tacOmetro digital no eixo do freio

eletrodinamométrico.
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3.2 METODOLOGIA DOS TESTES

Na realizagdo dos testes, alguns procedimentos foram adotados para a
padronizagdo dos ensaios. Todos os instrumentos utilizados no ensaio foram aferidos,
com exceg¢do do mandmetro de Bourdon que foi adquirido novo.

Foram verificadas, inicialmente, as condi¢gdes ambientais, tais como:
temperatura ambiente de 21 °C, pressdo barométrica de 953 mbar e umidade relativa
do ar de 75 %. As constantes necessarias para o desenvolvimento dos testes foram
conferidas: comprimento do brago do freio eletrodinamométrico b = 450 mm e altura
de referéncia do vertedouro = 250 mm.

Um sistema de desvio foi utilizado logo na saida da bomba alimentadora do
banco de testes, onde, através da atuagdo da valvula VG3 do desvio, foi possivel
ajustar as diversas vazdes para uma mesma altura (energia especifica) adotada para os
testes, simulando assim uma altura constante.

A vazio, por sua vez, foi controlada pela atuagdo da valvula VGS, que tem a
fungdo de “regulagem da vazdo”. As valvulas VG1, VG2 E VG4 foram mantidas
abertas, pois, neste tipo de teste, elas ndo tém nenhuma finalidade.

A medida que se aumentava a poténcia na turbina, a vélvula era aberta
manualmente visando manter sempre a mesma altura disponivel.

A altura disponivel foi controlada pelo manometro de Bourdon colocado na
tubulagdo de entrada da turbina e pela atuagdo da valvula (VG3) do desvio.

O teste iniciou com a escorva da bomba. Apos ligar a bomba, a valvula, a
saida da mesma, foi aberta de maneira que fornecesse uma vazao necessaria até o final
do teste. A pressdo constante a entrada da turbina foi controlada pela valvula de
regulagem na entrada da turbina (VGS5) e pela valvula de desvio (VG3).

Para cada variagdo de poténcia na turbina, mantendo-se uma altura disponivel
constante, lia-se a rotagdo, a massa de balanceamento colocada no freio
eletrodinamométrico para equilibra-lo ¢ a altura da 1amina d’agua no vertedouro.

Estas leituras foram repetidas para 3 (trés) alturas disponiveis pré-

determinadas.

45



3.2.1 Técnica Utilizada no Ensaio

Introduzimos uma certa carga na turbina através das resisténcias
elétricas que tinham a fungdo de frenagem, simulando uma carga. Obviamente, com a
frenagem a vazdo era aumentada através da abertura do registro para que a pressdo se
mantivesse constante. Mantida a pressdo constante na turbina, foram lidas: a rotagéo
com o tacometro no eixo do freio, a altura da lamina d’agua com a ponta limnimétrica
no vertedouro, a pressdo de entrada do fluido na entrada da turbina no manémetro de
Bourdon e as massas calibradas colocadas no freio eletrodinamométrico para
equilibrio do mesmo.

Com estas medidas lidas, foi possivel calcular a vazdo, a energia
disponivel, a poténcia hidraulica, a poténcia efetiva e o rendimento.

A cada nova frenagem da turbina, aumentava-se a vazdo mantendo-se a
pressdo de entrada constante. Novas leituras eram realizadas.

Foram realizadas varias medidas com a mesma pressdo na entrada da
turbina, apds o que, esta pressdo era variada e o processo se repetia.

Os testes foram realizados com as alturas disponiveis de 10,0 mH,O,
17,5 mH,0 e 25,0 mH,0, como podem ser verificados nas Tabelas 3.1, 3.2 e 3.3
respectivamente.
POS. VALORES LIDOS VALORES CALCULADOS

Pi n || hyen [ om i hy SO Yq Py Peg n
kp/cm2 rpm | mm | g | mm | l/s | Jkg kW kW %

S R ——— S —— S — R e S e ey SRS S e—

I e e e i e e e | e

e e S e e e e TSy T Epp—p—— S ——— S ———

R et B r e Tl r e S —— SIS (R —— S —— S —

Tabela 3.1 - Testes realizados com a turbomaquina regenerativa do

tipo toroidal com uma altura disponivel de 10,0 mH,0
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POS. VALORES LIDOS VALORES CALCULADOS
P n hyen. | m hy Q Y4 Py, Pes n
k,,/cm2 rpm [ mm g mm | 1/s | Jkg kW kW %

01 1,75 | 1240 | 426,8 | 160 | 176,8 | 10,5 | 182,61 | 1,9240 | 0,092 | 4,78
02 | 1,75 [1134| 4244 | 490 | 174,4 | 10,2 | 182,61 | 1,8600 | 0,256 | 13,76 |
703 | 1,75 [1052] 42227695 | 1722 9,8 | 182,61 | 1,7890 | 0,337 | 18,83 |
(704 [ 1,75 | 943 | 420,0 [1000| 170,0 | 9,6 | 182,61 | 1,7470 | 0,435 | 24,89 |
(705 | 1,75 | 860 | 417,7 |1225| 167,7 | 9,3 | 182,61 | 1,6890 | 0,487 | 28,83 |
(706 | 1,75 | 755 | 414,5 |1425| 164,5 | 8,8 | 182,61 | 1,6100 | 0,497 | 30,86
(07 [ 1,75 [ 676 | 412,4 |1560| 162,4 | 8,5 | 182,61 | 1,5610 | 0,487 | 31,19 |
08 [ 1,75 [ 516 | 407,0 | 1740] 157,0 | 7,9 | 182,61 | 1,4350 | 0,415 | 28,91
(09 | 1,75 | 460 | 4046 [1770| 154,6 | 7,6 | 182,61 | 1,3820 | 0,376 | 27,20 |
710 | 1,75 | 330 | 400,6 [1910] 150,6 | 7,1 | 182,61 | 1,2960 | 0,291 | 22,45 |

Tabela 3.2 - Testes realizados com a turbomaquina regenerativa do
tipo toroidal, com uma altura disponivel de 17,5 mH,O
POS. VALORES LIDOS VALORES CALCULADOS
P n | hee | m | by Q Y4 Py Ps | 77
kyem’| rpm | mm | g | mm | 1/s | Jkg kW | kW | %

01 2,50 | 907 | 427,3 | 1760 |177,0| 10,62 | 256,18 | 2,7200 (0,737 | 27,09
702 [ 2,50 | 838 | 426,0 | 2200 |176,0| 10,43 | 256,18 | 2,6710 [0,852] 31,89 |

03 | 2,50 [ 720 | 422272110 [172,2| 9,88 | 256,18 | 2,5310 [0,702] 27,73 |
704 | 2,50 | 660 | 421,4 [2300|171,4| 9,77 | 256,18 | 2,5020 [0,701| 28,01 |
"705 [ 5,50 | 640 | 419,4 | 2240 | 169,4| 9,49 | 256,18 | 2,4310 | 0,662 | 27,23 |
706 | 2,50 | 580 | 418,1 | 2420 |168,1] 9,31 | 256,18 | 2,3850 | 0,648 | 27,16

Tabela 3.3 - Testes realizados com uma turbomaquina regenerativa do

tipo toroidal, com uma altura disponivel de 25,0 mH,O
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Apds um certo aumento de pressdo, ou seja, com 25,0 mH,O as
medidas revelaram-se incorretas, o que impossibilitou a continuag@o dos testes.

Estas incorre¢des nas medidas ocorreram devido a incompatibilidades
de dimensio e resisténcia da maquina para sujeitar pressoes mais elevadas, pois, como
foi dito anteriormente, a mesma ndo fora construida com a finalidade de trabalhar
como turbina. A medida que se aumentava a altura disponivel, surgiram vazamentos
elevados. Esta ocorréncia provocou uma instabilidade na rotagdo da turbina e, por
medida de seguranga, foram encerrados os testes. A turbina poderia ndo mais suportar
a pressdo a qual estava sendo submetida. Com o aumento do vazamento, fo1 impossivel
obter-se uma leitura correta da vazdo, uma vez que o sistema comegou a oscilar,
influenciando a rotagdo da maquina e, por conseguinte, a sua poténcia, bem como

outras variaveis que dependem da vazo € rotagdo.

3.2.2 Equacionamento

Com os dados levantados do teste da turbina regenerativa passou-se aos
calculos da poténcia efetiva, poténcia hidraulica e o rendimento, com o intuito de se
tragar os graficos e compara-los com os resultados da simulagdo para averiguar se as
tendéncias estavam corretas, ja que, até a presente data, ndo ha dados disponiveis sobre
o comportamento de uma turbina regenerativa do tipo toroidal.

O método utilizado para se determinar a poténcia efetiva consistiu nos
seguinte procedimentos: inicialmente, foi zerado o sistema; colocou-se contrapeso no
freio eletrodinamométrico para que ficasse em equilibrio, operagdo realizada a cada
variagido na simulagdo de carga na turbina. A cada varia¢do da carga, foram colocadas

as massas calibradas para se manter o equilibrio do freio eletrodinamométrico.

Partindo dos principios de que

Pcf =M @ (3.1)
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(3.2)

27n (3.3)
60 )

a):

sabendo-se que “b” (distancia do ponto de aplicagdo da forga ao centro do eixo) = 450

mm e substituindo-se (3.2) e (3.3) na equagdo (3.1) tem-se:

P, =0,46229 ffin 107

(3.4)
A poténcia hidraulica ¢ determinada da seguinte maneira:
Py =ipigiHiQ 3.5)
Como a energia especifica disponivel é dada por:
Y,=gH (3.6)
podemos escrever a equagao (3.5) como se segue:
P.=pY;Q (3.7

Desenvolvendo-se a equagdo da energia especifica disponivel, tem-se:

e Ap AC?
d_p+2

+gAz (3.8)
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2
O termo referente a energia cinética

¢ anulado, uma vez que o

didmetro do tubo de entrada é exatamente o mesmo da saida e as perdas por fuga

foram desprezadas.
; : ~ Ap
Neste caso, a energia especifica pode ser representada em fungdo — e
o,

A z, obtendo-se:
épﬂ =[(p, 10) +0,365) 9,81 (3.9)

onde p; é a pressdo na entrada, medida em mandmetro tipo Bourdon, com escala de
medigdo em kgf/cm®. Sendo g = aceleragio da gravidade no local, e que neste caso
considerou-se o valor usual 9,81. O termo 0,365 € a diferenca de altura entre o ponto

de tomada de pressdo no tubo e o ponto de leitura no mandmetro.
Az =801,75-801,00 (3.10)
Substituindo-se as equagdes (3.9) e (3.10) em (3.8), tem-se:
Y, =(p, 10+0,365)9,81+9,81(801,75~801,00) (3.11)
Y, ={(p, 10+0,365) +0,75 9,81 (3.12)
Logo, a poténcia hidraulica é dada por:
P, =Y, Q107 (3.13)

A vazdo € obtida diretamente do gréfico h, = f (Q), onde o valor da

espessura da lamina d’agua do vertedouro é dado por:
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h, =h

v vlido

~250 (3.14)

hyiigo € obtido da leitura da ponta limnimétrica e o valor 250 é referéncia de leitura.

3.2.3 Resultados

Dentro das condigdes suportadas pela turbomaquina testada, os
resultados mostraram as tendéncias realizadas na simulagdo. A medida que a altura
disponivel foi aumentada, houve um aumento de vazio.

Nas Figuras 3.2, 3.3 e 3.4 da vazdo x rotagdo nota-se perfeitamente a
tendéncia mostrada na simulagdo tedrica, ou seja, a rotagdo aumenta com o acréscimo
da vazdo. Observou-se que estes aumentos de vazdo com os aumentos de rotagdo
obtidos da simulagdo (tedricos) sdo maiores que aqueles alcangados
experimentalmente, comportamento este provavelmente originario de influéncia de
perdas, que na simulagdo tedrica foram simplificadas. Entretanto, o interessante a
observar ¢ que as curvas apresentam as mesmas tendéncias.

Outro aspecto esclarecedor € o fato das curvas tedricas e as
experimentais se cruzarem. Tomando-se como exemplo a Figura 3.2, o ponto de
cruzamento situa-se por volta de 540 (rpm), sendo que, para valores maiores, a curva
predita teoricamente € maior e, para valores menores, OCOITE O inverso, ou seja, a
curva tedrica apresenta vazdes menores que aquelas obtidas experimentalmente.
Provavelmente este comportamento esteja diretamente correlacionado com as perdas
por choque.

A Figura 3.5 da poténcia x rotagio demonstra a tendéncia do
crescimento da poténcia efetiva com o aumento da queda disponivel, o que nos leva a
supor que se pode conseguir um valor consideravelmente maior, se a altura disponivel
ultrapassar os 25,0 mH;O. Observa-se que as curvas do gréifico foram ajustadas por

interpolagdo, para uma melhor visdo da tendéncia da maquina, ja que problemas como
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vazamentos ¢ instabilidade na turbina fizeram com que as medidas para a altura
disponivel de 25,0 m sofressem variagdes.

A maxima poténcia ocorreu em torno de 0,852 kW. A faixa de rotagdo
onde a maquina mostrou maior estabilidade situou-se entre 480 e 840 rpm.

Ja nos dados levantados e plotados na Figura 3.6 do rendimento x
poténcia efetiva, nota-se um aumento do rendimento maximo com o acréscimo da
altura disponivel. Para uma altura disponivel de 17,5 m, o maximo rendimento foi de
31,19 %. Como a caracteristica da turbomaquina regenerativa é de alta pressdo e baixa
vazdo, pode-se supor que, para uma altura disponivel maior, o rendimento também
aumentara, se seguir as tendéncias dos graficos apresentados.

Apresenta-se a seguir a Figura 3.7 do rendimento x vazdo, onde se
observa nitidamente o aumento do rendimento com o aumento de vazdo e da altura
disponivel.

Com o proposito de verificagdo do comportamento da turbomaquina
regenerativa, os testes foram realizados e verificou-se que realmente houve
coincidéncia com os dados levantados na simulagdo. Ndo foi possivel levantar mais
resultados devido a problemas mecanicos na maquina, o que ndo inviabiliza
consideragdes de comportamento e performance desta maquina.

Na Figura 3.8 foram plotadas, em fungdo de caracteristicas
adimensionais (@ x @), coeficientes de pressdo (y) e vazdo (@), as caracteristicas
obtidas através do equacionamento teorico e dos resultados experimentais em sua
modalidade de bomba e de turbina. Os resultados experimentais da maquina
funcionando como bomba foram transcritos da dissertagdo de Nogueira [10] .

Como a maquina ¢ a mesma na modelagem teérica, considerou-se o
mesmo coeficiente de atrito & = 2,9, conforme mencionado anteriormente,
demonstrando, assim, que a teoria desenvolvida aplica-se razoavelmente bem, tanto
para bomba como para turbina.

Semelhante comportamento ¢ apresentado para a maquina funcionando
como turbina, observando-se, neste caso, um efeito mais acentuado tanto da perda por

choque como do efeito de escorregamento, uma vez que, nesta condigéo (funcionando
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como turbina), o gradiente (campo) de pressdo atua na mesma dire¢do da rotagdo da
maquina, razdo esta que espalha os resultados experimentais em sua forma
adimensional (coeficiente de pressdo x coeficiente de vazdo).Tais resultados deveriam
ser representados por uma Unica curva, ou seja, deveriam ser independentes da pressdo
e rotagdo. Assim sendo, necessariamente devem ser introduzidos no equacionamento
tedrico os efeitos de escorrregamento e perdas por choque. Desta forma, seriam
previstas, com mais exatiddo, as caracteristicas de funcionamento que, no caso da
turbina, dependem da pressio de trabalho, conforme comportamento demonstrado
claramente pelos resultados experimentais (Figura. 3.8). E no mesmo grafico, observa-
se que o comportamento predito, com o equacionamento proposto, € representado por
uma unica curva, o que indica a necessidade de um tratamento (equacionamento) mais
apurado para previsdo de caracteristicas de funcionamento da turbina regenerativa.

E interessante observar que os resultados experimentais sdo bastante
consistentes, em que pese o fato de haverem sido obtidos de forma precaria, na sua
modalidade de turbina, uma vez que € pequeno o espalhamento entre pontos na curva
adimensional, para as trés condigdes de pressdo dadas. Ainda mais, devemos
considerar que a maquina ndo estava projetada para funcionar como turbina, portanto,
com mancais permitindo deslocamentos. Com o aumento da pressdo, as perdas por
fuga passaram a ser representativas, o que provavelmente esta provocando este
espalhamento, uma vez que era de se esperar somente uma curva adimensional
representativa das trés condigdes de pressdo (energia especifica) em que foram
realizados os testes.

Novamente neste grafico, observa-se o comportamento de cruzamento
das curvas tedricas e experimentais, tanto na modalidade de bomba como na de

turbina, podendo ser associado as perdas por choque e atrito.
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IV CONCLUSOES E RECOMENDACOES

4.1 Conclusdes

Conforme objetivo inicial, pode-se observar e concluir que a
turbomaquina regenerativa apresenta um potencial para funcionar como turbina
hidraulica, principalmente para sistemas de baixa poténcia, embora funcionando
com baixo rendimento, conforme resultados apresentados.

Ressalte-se que este baixo rendimento deve-se, no presente estudo, a
precariedade da maquina testada, a qual foi projetada com outra finalidade. Prevé-se
que, com o projeto e fabricagdo de uma maquina especifica para funcionar como
turbina, este rendimento possa superar 50% (cinqiienta por cento).

Observa-se, neste sentido, que os demais tipos de turbinas, que
competem com a Turbina Regenenerativa, trabalham com rendimentos bem baixos,
quando projetadas para sistemas de baixa poténcia (<200 kW).

Assim sendo, a turbina regenerativa, nestas condig¢des, concorre com
vantagens, principalmente devido a sua simplicidade de fabricagdo e regulagem, a
qual pode ser feita com uma valvula esférica comum.

A turbina Pelton € a principal concorrente deste tipo de turbina, ora em
estudo. A fabricagdo do sistema injetor da Pelton resulta em melhoria do seu
rendimento, porém, ocasiona um aumento sensivel de seu custo.

Com relagdo aos resultados da simulagdo tedrica e dos experimentos,
observa-se uma boa concordancia entre os mesmos, apesar de se ter utilizado um
equacionamento simplificado para a simulagdo. Assim sendo, mais uma vez ficam
comprovados os fundamentos da Teoria Circulatoria para representagdo e analise do
funcionamento da turboméaquina regenerativa.

Conforme pode ser observado na Figura 3.8, ficou demonstrado que o

modelo utilizado pode ser estendido para andlise de turbina regenerativa, sem
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nenhuma dificuldade, bastando para isto inverter simplesmente os raios de entrada e
saida do rotor no posicionamento da linha média representativa.

E interessante observar que existe um cruzamento nitido entre as curvas
de funcionamento previstas (obtidas teoricamente) e aquelas obtidas
experimentalmente (Figuras 3.2, 3.3 e 3.4). A origem provavel deste comportamento
reside nas perdas, principalmente as de choque, que, neste tipo de maquina, passam
a ter predominancia, uma vez que o fluido passa diversas vezes pelo rotor em seu
percurso entre os bocais de entrada e saida da maquina. Esta perda por choque
ocorre a cada entrada do fluido nas pas, portanto, apresentando um efeito
cumulativo com influéncia inversa para rotagdes maiores ou menores, relativas a
rotagdo “nominal”, dependendo diretamente da pressdo da maquina. Por exemplo,
se considerarmos a rotagdo de 800 rpm (Figuras 3.2 a 3.4), vemos que a diferenga
entre a curva prevista e a experimental ¢ maior para alturas (energias especificas)
menores, decrescendo para alturas maiores, que mostra claramente a influéncia das
perdas como origem da diferenga entre valores previstos e experimentais.
Obviamente a area de cruzamento entre as curvas indica uma regido de perda
minima.

Na Figura 3.7 ¢ mostrado também este efeito, principalmente se
observarmos a curva obtida para a bomba. Neste caso, o cruzamento se da para um
coeficiente de vazdo 0,6 aproximadamente, o qual corresponde ao ponto de projeto
da referida maquina.

Observou-se também, pelos resultados experimentais da maquina
funcionando como bomba (Nogueira 10), que o coeficiente de vazdo 0,6
corresponde ao ponto de funcionamento da bomba, ou seja, ponto de maximo
rendimento, portanto, de minima perda, o que comprova a linha de raciocinio acima
descrita.

De forma semelhante, 0 mesmo raciocinio pode ser aplicado para
analisar o efeito de escorregamento, que também ocasiona diferenga entre a curva
prevista € a experimental. Quanto ao efeito de escorregamento, que normalmente

ndo ocorre nos outros tipos de turbina, na turbina regenerativa ele ¢é presente,
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principalmente devido a existéncia de gradiente de pressdo no canal lateral e,
portanto, apresenta-se com bastante influéncia tanto na perda por choque, como no
efeito de escorregamento.

Neste trabalho, por limitagdo de tempo, ndo foi possivel fazer um estudo
mais apurado das perdas e subseqiiente introdugdo de seus efeitos no

equacionamento para predi¢do de caracteristicas de funcionamento.

4.2 SUGESTOES PARA DESENVOLVIMENTO DE TRABALHOS
FUTUROS

Niao foram considerados os efeitos das perdas no equacionamento, mas,
como exposto anteriormente, estes efeitos estio presentes e com relativa
intensidade. Portanto, sugere-se que seja realizado um estudo destas perdas com
maior profundidade, introduzindo-se estes efeitos no equacionamento,
preferencialmente procedendo-se a uma analise tedrico-experimental de cada uma
das perdas, individualmente e com posterior inter-relacionamento entre si.

Outra linha de estudo bastante interessante seria a aplicagdo de métodos
numéricos a analise de escoamento neste tipo de maquina.

Sob o aspecto experimental, deve-se projetar e construir diversas turbinas,
procurando identificar e quantificar influéncias de fatores tais como:

e Comportamento de maquinas com diferentes relagdes d/D, o que
certamente estaria ligado com a identificagdo da rotagdo especifica;

eInfluéncia do nimero de pas;

eInfluéncia do angulo de inclinagdo das pas;

eInfluéncia da geometria dos bocais ¢ do separador, bem como

identificagdo de sua interdependéncia.
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