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Resumo

Este trabalho tem como objectivo projectar, e construir, uma instalagdo experimental
que permita analisar, e estudar, o comportamento de uma bomba de discos para baixo
numero de Reynolds.

O trabalho divide-se em quatro partes distintas. Apesar da pouca investigacao encon-
trada para este tipo de turbomdaquinas, numa primeira parte é feita uma revisao ao estado
da arte sobre as mesmas. Referem-se em geral os trabalhos sobres as turbomaquinas que
tém por base de funcionamento as tensoes viscosas. Nestes contexto avaliam-se os estu-
dos mais importantes na area da modelagao analitica, experimental e numérica. Dé-se
uma maior importancia aos estudos mais recentes, avaliando também os estudos mais
antigos, que foram pioneiros na sua época.

Numa segunda parte sao apresentadas véarias aproximacoes para o estudo do escoa-
mento num disco em rotacao, bem como os modelos fisico-matematicos de uma bomba
de discos. Este estudo permitiu deduzir equagoes para projectar a bomba de discos.

E ainda apresentado, em detalhe, o desenvolvimento de uma instalacio experimental
de raiz, caracterizando em pormenor os problemas e conceitos desenvolvidos, tanto para
bomba de discos como para toda a instrumentacdo necessaria ao emnsaio. E também
apresentado o procedimento experimental utilizado para colher os resultados dos ensaios.

Finalmente é feita uma analise aos resultados e é analisada a extrapolagao de resultados
com base em vérios grupos adimensionais. O estudo efectuado usando os varios grupos
adimensionais permite concluir que existem erros significativos associados a utilizagao de
grupos adimensionais convencionais em turbinas de disco. Conclui-se que a tnica forma
fidedigna de obter resultados é o ensaio de bombas de disco a escala real, quer esta mode-
lacdo seja feita experimental ou numericamente. E ainda verificada a concordancia entre
as variaveis de desempenho experimentais e as obtidas de forma analitica. Os resultados
apresentam uma boa concordancia, dentro das limitagoes das incertezas experimentais e

das hipoteses subjacentes ao modelo analitico.
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Abstract

This work aims to design, and build, an experimental facility for analyzing and studying
the behavior of a disc pump for low Reynolds number.

The work is divided into four distinct parts. Albeit little research is found for this
type of turbomachinery, in the first part it is presented a review of state of the art of
these. It is referred in general turbomachinery based on viscous stress. In this content we
evaluate the most important studies in the area of analytical, experimental and numerical
modeling. It is given a greater emphasis on the more recent studies, also evaluating older
studies, which were pioneers in their time.

The second part refers to various approaches used to study the flow in a rotating disk,
as well as the physical-mathematical models for disc pumps. This led to deduction of
equations for designing the disc pumps.

It is also presented in detail the development of an experimental facility, characterizing
particularly the problems, and concepts, developed for both the pump and for all the
instrumentation needed for testing. Also shown is the experimental procedure used to
obtain the results of the tests.

Finally the results are examined and an analysis of extrapolation of results is made
with several dimensionless groups. The study carried out using the various dimensionless
groups concludes that there are significant errors associated with using conventional
dimensionless groups for blade pumps. It is concluded that the only way to obtain reliable
results is to test disc pumps at full scale, whether this modeling is done experimentally
or numerically. A comparison is also performed between experimental and analytical
results. These results compare well, within the limitations associated to experimental

uncertainties and to the assumptions used to define the analytical model.
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1. Introducao

O presente capitulo visa introduzir o tema desta dissertacao de mestrado. Comegamos
por referir o momento em que as bombas e turbinas de disco foram inventadas, dando a
sua continuidade histoérica no Cap. 2 . Apresentamos os campos de aplicacdo e referimos

exemplos de dispositivos comerciais. No final do capitulo é apresentada a estrutura da

dissertacao.

1.1. Nota histérica

Nikola Tesla foi o inventor das turboméquinas de disco. Estas introduzem um novo
conceito de transferéncia de energia em turboméquinas usando as propriedades do fluido,
como a viscosidade, em vez do método convencional de transferir a energia por pas. Estas
maquinas usam discos paralelos com um certo espagamento entre si fixados a tinico veio.
Quando Nikola Tesla inventou este tipo de aparelhos apresentou duas versdes. Uma
em forma de turbina onde o fluido entra tangencialmente aos discos, a partir de um ou
mais injectores, e move-se em forma de espiral entre os discos, saindo através de orificios
existentes perto do centro do veio. E a aderéncia entre o fluido e os discos que faz rodar a
turbina. Outra em forma de bomba, onde o fluido entra axialmente no centro dos discos,
e move-se em forma de espiral entre os discos, saindo saiando radialmente dos discos para
um difusor.

Desde a sua invencao existiu pouca actividade em relacao a aplicacao comercial das
turboméquinas de Tesla, tendo ressurgindo algum interesse por volta do ano 1950. Desde
o trabalho original de Nikola Tesla que as turboméquinas de discos tiveram um maior
interesse académico do que comercial. Algumas das aplicagdes inicias foram como ferra-
mentas de dentista. Outras aplicacoes consideradas consistiam em aparelhos de propulsao

para armas tais como torpedos.
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Figura 1.1.: Patente apresentada por Tesla para a primeira turboméquina de discos Tesla
(1913b).

1.2. Aplicacoes das bombas de disco

Existem aplicagoes onde as bombas de disco trabalham em situagoes muito dificeis, ou im-
possiveis, para utilizar bombas convencionais. Exemplo disso, é a capacidade de bombear
com sucesso agua com peixes vivos, bem como alguns tipos de vegetais, tais como batatas,
tomate, abobora, abacates e macas. Tudo isto foi demonstrado sem deteriorar os delica-
dos materiais que foram bombeados (Joyce, 1979). A bomba criada por Possell (1980),

foi testada para bombear misturas de varios fluidos, como se encontra representado na

Tab. 1.1.

Tabela 1.1.: Fluidos de trabalho testados por Possell (1980) para a bomba de discos.

Solidos abrasivos Metano Gases Serradura
Magas Melago Fluidos geotérmicos | Agua salgada
Cinzas Lama Vidro Algas

Abacate Lodo Sementes Carogos
Grao de café Oleo Espuma Camarao
Sangue (Miller e Fink, 1999) Ervilhas Fosfato de sodio Sedimentos
Agua com vapor Ozono Aguas sanitarias Acido sulfarico
Legumes Milho Pellets Lixo toxico
Carvao Cloreto de ferro Batata Lixo vegetal
Cimento Peixes Arroz Agua
Quimicos Farinha Sal Trigo

Um dos problemas mais dificeis que as bombas convencionais tém que enfrentar é a

cavitacao. O fendémeno ocorre quando a pressao de succao na entrada da bomba é inferior
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a pressao de vapor do fluido bombeado, a uma determinada temperatura, criando bolhas
de ar. Estas bolhas, ao colapsarem, criam pequenas ondas de choque que atingem as
pés, causando a rapida erosao e reducao do desempenho da bomba. Também provocam
flutuacoes na pressao de saida da bomba, que poderd danificar equipamentos sensiveis.
Nas bombas de disco nao existe cavitagdo, elas podem trabalhar com gases, liquidos,
solidos ou até a combinacao de duas ou trés fases. Outra vantagem é que nestas bombas
existe um pequeno movimento relativo entre a camada limite do fluido e a superficie do

disco, nao existindo erosao do disco, mesmo quando funciona com fluidos abrasivos.

As bombas de disco, em relacao as bombas convencionais, tém uma arquitectura bas-
tante simples. Essa simplicidade torna a bomba ficil de construir, de montar e poste-
riormente permite uma manutencao simples e eficaz. Estas caracteristicas fazem desta
bomba, uma bomba barata, que reduz significativamente os custos de producdo. Além
disso, estas bombas, como estao muito menos sujeitas a erosao e a outros tipos de des-
gaste, exigem uma manuten¢ao muito mais barata. As bombas de disco superam a

maioria das desvantagens das bombas convencionais

Figura 1.2.: Turbina de Tesla aplicada numa ribeira, para produzir energia eléctrica, na
cidade de Smiljan, Croacia, cidade natal do grande inventor Nikola Tesla
(How Stuff Works, 23 de Maio de 2009).

Uma das grandes aplicagoes para que estas bombas poderao servir no futuro é no
bombeamento de sangue, uma vez que este fluido requer um cuidado muito especial no
seu manuseamento. O sangue nao pode ser bombeado por bombas que tenham pas,
pois estas embatem nos constituintes do sangue, em particular os glébulos vermelhos,
destruindo-os. A bomba de discos, como bombeia o fluido baseando-se nas forcas viscosas,

nao provoca qualquer ameaca aos constituintes do sangue, tendo ja sido demonstrado que
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desempenha essa fungao melhor que as bombas de sangue actuais (Miller et al., 1990).
Também o inventor Nikola Tesla, na altura da invencao destas turboméaquinas de
disco, teve algumas ideias sobre onde poderiam ser aplicadas. Na Fig. 1.3 propoe-se um

submarino movido por uma sistema de propulsao de discos.

TESLA TURBINE ENGINES/ WATER FRACTIONING
PRESSURE SPHERES

TESLA INTAKE IMPELLORS

\ PROPULSION SLIT

Figura 1.3.: Conceito de um submarino com um sistema de propulsao usando uma tur-
bomaquina de discos. Os pioneiros deste conceito foram Viktor Schauberger
e Nikola Tesla (Fonte: Frank Germano, 28 de Margo de 2009)

1.3. Dispositivos comerciais

Actualmente existe somente uma empresa a comercializar turboméaquinas de discos. Essa
empresa tem o nome Discflo®), e tem solugoes direccionadas para aplicagoes onde é difi-
cil o bombeamento usando bombas convencionais. Esta empresa oferece uma variedade
de bombas de disco, com capacidades de bombeamento 8 x 1072 a 38m3/s. As suas
bombas atingem uma velocidade de 3600 rpm, sendo particularmente adequadas para
situacoes onde o fluido contem ar misturado, solidos suspensos e abrasivos, ou no caso
de fluidos sensiveis a danos e fluidos muito viscosos. A auséncia de pas permite que estas
bombas movam fluidos sem embater nos solidos suspensos. Estas também operam sem
criar excessiva turbuléncia no fluido bombeado, aproximando-se geralmente o seu fun-
cionamento do regime laminar. Isto permite desenvolver um escoamento nao pulsante.

Estas bombas podem operar fluidos com viscosidades até 10000 cPs. Segundo a empresa
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Figura 1.4.: Exemplo de uma bomba de discos da empresa DiscFlo (Fonte: DiscFlo, 8 de
Margo de 2009)

as aplicagoes destas bombas passam pelas seguintes areas: industria petroquimica, pro-
cessos quimicos, dguas sanitarias, alimentos, bebidas, fabrico de produtos farmacéuticos
e varias aplicacoes especiais, onde entram fluidos abrasivos, sélidos, e altas viscosidades,
etc (DiscFlo, 8 de Marco de 2009). Na Fig. 1.4 podemos ver uma bomba da empresa
DiscFlo®).

Existe ainda uma associacgao, a Tesla Engine Builders Asssociation, sem fins lucrativos
que é dedicada ao grande inventor Nikola Tesla. Aos membros é fornecida informagao
e assisténcia para construir reproducoes das maquinas de Tesla. é curioso que existam
varios niveis de membros. Dependendo do nivel de membro é fornecida mais ou menos
informacao. No nivel de membro mais alto fornecem um manual completo de 90 paginas
contendo muita informacao acerca das turbomaquinas de disco de Nikola Tesla (Tesla
Engine Builders Association, 14 de Margo de 2009). Na Fig. 1.5 podemos ver uma
reproducao da patente de Nikola Tesla de um turbina de discos construida por esta

associagao.
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TEBA

Tesla Engine Bulldars Assoe. T - Genuine

TESLA TURBINE

TeslaEngine.org

Figura 1.5.: Turbina Tesla criada pela associagdo Tesla Engine, com discos de aprox-
imadamente 60cm de didmetro.(Fonte: Tesla Engine Builders Association,
14 de Margo de 2009)

1.4. Estrutura da Dissertacao

No primeiro capitulo é apresentada uma breve introducao as turboméquinas de disco. Sao
referidas algumas aplicacgoes e é feita referéncia aos dispositivos comerciais que existem.

No capitulo dois é feita uma revisdao ao estado da arte sobre as turbomdaquinas que
se baseiam em forcas viscosas. Sao apresentados por ordem cronolégica os estudos mais
importantes desde que este tipo de aparelhos foram inventados, sendo dado detalhe maior
aos estudos mais recentes. O capitulo esta dividido em trés sec¢oes, uma primeira sobre os
modelos analiticos, uma segunda sobre modelacao com dinamica de fluidos computacional

e uma terceira sobre modelacao experimental.

O terceiro capitulo apresenta modelos analiticos que vao servir para projectar a in-
stalagao experimental. Este estd dividido em duas secgoes. Uma primeira onde sdao ap-
resentadas solugoes analiticas para casos simples de escoamento num disco em rotacao.
Na segunda seccao apresenta-se o modelo fisico-matematico proposto para a bomba de

discos, de modo a conseguir projecta-la e proceder & sua construcao.
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No quarto capitulo é descrito o conceito utilizado para a construcao da instalagao
experimental bem como os detalhes do ensaio. Também este capitulo esta divido em
duas seccoes, na primeira é feita a caracterizacao de toda a instalagao e dos conceitos
e problemas solucionados durante o seu desenvolvimento. Na segunda é apresentado o
procedimento experimental que serviu para a recolha dos resultados obtidos no ensaio

da instalacao experimental.

O quinto capitulo apresenta a andlise dos resultados experimentais, incluindo algumas
observagoes e conclusoes. Este esta dividido em duas secgdes, uma para resultados obti-
dos para velocidades de rotacao entre 140 e 450 rpm, e outra para velocidades de rotacao

entre 40 e 100 rpm.

Finalmente, no sexto capitulo, sao retiradas as conclusoes finais do trabalho. Descreveu-
se as conclusoes relativamente ao projecto da bomba de discos e as relativas aos resultados

experimentais. E ainda sugerido um conjunto de trabalhos futuros.



2. Estado da Arte

Dando continuidade & nota histérica, referimos novamente que Nikola Tesla foi a primeira
pessoa a introduzir o conceito de uma turboméiquina sem pés em 1906. Este inventor
apresentou uma bomba que usava discos, paralelos entre si, dentro de um encapsula-
mento. Esta bomba foi patenteada em 1913 (Tesla, 1913a). Nesse mesmo ano, Nikola
Tesla construiu e patenteou uma turbina, tendo por base o mesmo principio de funcio-
nando da bomba. A turbina possuia discos de 20cm e era alimentada a vapor, sendo
capaz de produzir mais de 147 kW (Tesla, 1913b). Tesla refere que as suas maquinas se
baseavam na propriedade de adesao associada a viscosidade do fluido, justificando que
eram muito eficientes devido & sua forma de transferéncia de energia. Apesar disso, das
varias turbinas que foram projectadas e construidas por Tesla (Tesla, 1911; Stockbridge,
1912), e que eram de grande dimensao, nao houve registo de bons rendimentos. Para
além do projecto da turbina, Nikola Tesla publicou também projectos para méaquinas
que operavam com o mesmo principio de funcionamento. Exemplos dessas maquinas sao
um compressor de ar, o motor de ar, e o ventilador e bomba de vacuo (O’Neill, 1994;
Cairns, 2001). As ideias de Tesla atrairam a atencao da empresa Allis Chalmers, que fez
um acordo de forma a construir uma turbina de 500 kW. Esta foi testada com vapor mas
sem o uso de um condensador. A eficiéncia obtida foi baixa, em particular devido & sua
grande dimensao e ao facto de nao ter sido completamente desenvolvida (O’Neill, 1994).
Naquela altura considerou-se que nao era comercialmente viavel, devido a auséncia de
materiais adequados para funcionar a altas velocidades. Mais tarde, foram publicadas
varias andlises qualitativas que se basearam num factor de friccao, em dados empiricos
ou ainda assumiram uma distribui¢ao de velocidades para estimar o desempenho (Soo e
Princeton, 1958; Rice, 1963, 1965; Beans, 1966). Apesar destes resultados confirmarem
que esta turboméaquina multi disco podia ter um bom desempenho, a experiéncia demor-

ara a dar-lhes razao.

Foram feitas muitas tentativas para comercializar este tipo de maquinas, especialmente
as bombas, mas nao houve uma grande generalizagdo da sua aplica¢ao. Rice (1991) re-
fere que os rendimentos no rotor deste tipo de maquinas podem ser muito elevados, mas

existem perdas adicionais inerentes aos escoamentos na entrada e saida do rotor. Para
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turbinas, os injectores sdao necessariamente longos, o que os torna pouco eficientes. Para
bombas, ou compressores, os difusores ou a voluta tém que dirigir escoamentos com
angulos de entrada muito pequenos, o que provoca uma redugdo do desempenho. Por
estas razoes, as maquinas Tesla actuais tém rendimentos muito abaixo do que seria de
esperar, partindo apenas da consideracdo do escoamento no rotor. As turbomadquinas
Tesla demonstram nao ser competitivas para aplicagoes onde as méaquinas convencionais
tém bons rendimentos. Deste modo, nao é de esperar que venham a substituir as bombas,
ou turbinas, de dgua e gas convencionais. Podem no entanto ser consideradas outras apli-
cagoes, em particular onde as maquinas convencionais sao inadequadas. Essas aplicagoes
ocorrem geralmente para baixa poténcia, no uso de fluidos muito viscosos, de fluidos nao
Newtonianos e a escalas geométricas muito pequenas como os MEMS (Micro ElectroMe-
chanical Systems). Nestas condigdes ¢ possivel trabalhar com este tipo de aparelhos,
em situacoes onde ocorrem misturas de fluidos abrasivos, e em escoamento bifasico. A
produgao de energia a partir de vapor com origem geotérmica é uma possivel aplicagao
para estas méaquinas, que ja demonstrado por Schmidt (2002). O funcionamento destas
maquinas é mais silencioso do que nas maquinas convencionais e no caso das bombas
tém a particularidade de resistir bem & cavitagao. Este tipo de maquinas pela sua sim-
plicidade de construgao, podem ser fabricadas em pequenas oficinas mecanicas (Rice,
1991).

Nos seccoes seguintes é apresentada uma compilagao dos trabalhos mais importantes
publicados até & data, por ordem cronoldgica, e dando mais énfase aos trabalhos mais

recentes.

2.1. Modelos analiticos puros

O escoamento no rotor pode ser laminar ou turbulento, sendo reconhecidas certas vanta-
gens e desvantagens em cada regime. Os primeiros trabalhos eram basicamente empiricos
e pouco suportados numa base analitica. SO a partir dos anos 50 é que surgiu algum in-
teresse académico sobre este tipo de méaquinas. A investigacdo, a partir dessa altura,
centrou-se na area da modelagao analitica do escoamento no espacamento entre os discos
do rotor. A maioria dos trabalhos considerou que o escoamento se desenvolveu de forma
laminar, que o fluido é incompressivel e Newtoniano, embora estes dispositivos aceitem

qualquer tipo de fluido, seja ele gas ou liquido.

Breiter e Pohlhausen (1962) apresentaram uma solu¢ao aproximada para o escoamento
laminar de um fluido incompressivel, entre dois discos paralelos animados de um movi-

mento de rotacao, o que corresponde ao funcionamento como bomba. Assumiram um
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caudal suficientemente pequeno, de modo a permitir linearizar as equacoes de Navier-
Stokes.

Rice (1963, 1965), por sua vez, usou em todo o seu estudo um factor de fricgdo como
parametro principal para ter em conta os efeitos viscosos, desta forma evitava a neces-
sidade e resolver as complexas equacoes de Navier-Stokes. Além disso propos alguns
parametros de desempenho, para o célculo da queda de pressdao na turbina (no rotor e
no injector), e ainda parametros de desempenho globais tais como binario, poténcia e
rendimento. O rendimento demonstrado da turbina ainda nao excedeu os 40% (Rice,
1965) e o da bomba os 60% (Rice, 1963). Também desenvolveram um estudo analitico
usando solucoes aproximadas para o escoamento laminar e incompressivel Matsch e Rice
(1967a,b) .

Beans (1966) também investigou a turbina Tesla. Este autor fez uma simulacao
analftica para o escoamento laminar incompressivel na turbina. Testou ainda uma turbina
de 15 cm de didametro. Nestes ensaios obteve um boa concordancia qualitativa (mas nao
quantitativa) com os seus calculos para a previsao de desempenho.

Khan (1970) estudou a forma como se desenvolve o escoamento radial do fluido entre
dois discos em co-rotacao. A sua abordagem analitica, e os seus resultados, estao de

acordo com o trabalho anteriormente publicado por Breiter e Pohlhausen (1962).

Dolgushev e Khaidarov (2001) procuraram obter solugdes analiticas para a distribui¢ao
de velocidades na direcgao radial e circunferencial de uma bomba de discos. Neste caso
a entrada e a saida do fluido da bomba, é tangencial ao plano dos discos, com direcgoes
contrarias, ver Fig.2.1. No segmento de rotagao BCD (Fig.2.1), o fluido é acelerado
devido ao trabalho das forcas viscosas, resultando num gradiente de pressao periférico
positivo. Deste modo, as forcas de pressao nao aceleram o fluido, mas retardam-no na
direccao principal. Parte significante do fluido ird sair do espagamento dos discos em
direccao contraria ao fluido que entra na bomba, resultando dai algumas perdas signif-
icantes, ver geometria da Fig.2.1. Outro aspecto a salientar é direc¢ao radial. No meio
do canal curvo prevalecem forgas centrifugas, forcando o fluido mover-se para o exte-
rior em direccdo as paredes, enquanto que nestas o fluido volta em direccao ao centro
da curvatura. Esta recirculacao deve-se ao facto, que a maior velocidade na direc¢ao
circular é desenvolvida nas camadas adjacentes aos discos, movendo o fluido por acgao
centrifuga contra as paredes da bomba. A presenca das paredes causa uma reversao
radial do escoamento, forcando-o em direc¢ao ao centro da curvatura por entre os discos.
Os autores basearam-se nas equacoes simplificadas de Navier-Stokes. Consideraram que
o escoamento entre os discos era laminar e totalmente desenvolvido. Assumiram ainda

que o fluido era incompressivel, que o gradiente de pressao circunferencial, induzido pelos
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discos a uma rotacao constante, é adverso e também ele constante, e que o escoamento
é constituido por duas componentes (a principal que é circunferencial e a secundaria ra-
dial). Seleccionando os parametros das equagoes de forma a existir uma boa concordéancia
entre o perfil de velocidades experimental e calculado, avaliaram a velocidade dos escoa-
mentos secundarios. Concluiram que a sua velocidade é bastante inferior (na ordem de
10*vezes) comparada com a velocidade do escoamento na direc¢do principal. No entanto
a influéncia na distribuicdo de velocidades é bastante substancial. Os cédlculos efectuados
sao muito sensiveis aos valores do gradiente de pressao circunferencial e da velocidade
de escoamentos secundarios, no qual tém que ser considerados no projecto deste tipo de
bombas (Dolgushev e Khaidarov, 2001).

D

b

Figura 2.1.: Geometria da bomba de discos estudada por Dolgushev e Khaidarov (2001)

Recentemente Couto et al. (2006) apresentaram uma metodologia simplificada, usando
as equagoes classicas da camada limite, para estimar o niimero de discos requerido pela
turbina Tesla. Usaram equacoes de transporte para descrever o escoamento entre dois
discos paralelos e em rotacao, estimando a espessura da camada limite em regime laminar
e turbulento. Uma vez definido o fluido de trabalho, as condi¢oes de entrada e poténcia
de saida, demonstraram como calcular o nimero total de discos necessarios para obter
o desejado desempenho. E importante referir que os autores ndo revelam conhecer os
trabalhos similares feitos desde a invencao da turbina Tesla. A técnica apresentada da
uma estimativa aproximada, descartando muitas variaveis importantes para o projecto
deste tipo de maquinas. Referem também que este tipo de maquinas pode funcionar num

grande espectro de fluidos (Couto et al., 2006), como ja aqui referimos.

Al-Halhouli et al. (2007) investigaram analitica e numericamente o desempenho de
duas micro-bombas, uma de um tnico disco e outra de disco duplo. Nestas maquinas o

fluido passa por um canal em forma de C que tem uma sec¢ao rectangular, como pode
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ver na Fig.2.2. Estes autores estudaram a influéncia dos parametros geométricos no de-
sempenho. Em particular estudaram o efeito da razao entre raio interior e exterior do
disco e também a razao de aspecto do canal (comprimento/altura). O disco roda sobre
o canal criando uma camara de bombeamento. No caso da bomba de disco duplo existe
outro disco a rodar por baixo dessa cAmara. Para estimar a influéncia destas variaveis
geométricas foram utilizados modelos numéricos 3D, usando o método de volumes fini-
tos. Tanto para a bomba de um tnico disco como para a de duplo disco foram obtidos
coeficientes de resisténcia, e de pressao, para diferentes geometrias da bomba. Estes
coeficientes foram formulados para uma vasta gama de razoes de raios e de aspecto. Os
autores obtiveram uma boa concordancia entre os resultados analiticos e numéricos, com
um erro inferior a 6%. Para ambas as bombas de disco o caudal decresce linearmente
com o aumento da diferenca de pressao, o que é consistente com as expressoes analiticas

utilizadas pelos autores, que apresentam uma relagao linear (Al-Halhouli et al., 2007).

Figura 2.2.: Bomba em forma de C estudada por Al-Halhouli et al. (2007)

2.2. Modelacao com dinamica dos fluidos computacional

Breiter e Pohlhausen (1962) linearizarem as equacgoes de Navier-Stokes para o escoamento
entre dois discos paralelos funcionando como bomba. Estas equacgoes, na sua forma
linearizada, nao eram aplicaveis & entrada, pelo que foi necessario resolver as equacoes
nao lineares de forma numeérica. Estes autores referem que a solucao de equacoes nao
lineares representa condicoes reais e que sao, também uteis para analisar o escoamento
radial do fluido na saida. Neste caso foi considerado que a velocidade radial era constante

na entrada axial da bomba.
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(Rice, 1991) refere que o rendimento é em geral elevado, e pelo menos igual ao al-
can¢ado nas méquinas convencionais. Ja Nikola Tesla refere que 65% era o limite teorico
da eficiéncia destas turbomaquinas (Tesla, 1911). Crawford e Rice (1974) publicaram
um artigo sobre o desempenho de bombas Tesla, baseado em dados obtidos numerica-
mente para um escoamento entre dois discos usando uma abordagem puramente integral.
Este autores obtiveram um elevado nimero de resultados, apresentados na forma adi-
mensional. Conseguiram demonstrar que o rendimento do rotor pode ser superior a 95%
em certas condi¢bes de escoamento. Nestes calculos foi assumido que a componente
tangencial da velocidade a entrada da bomba era zero. As perdas subjacentes & forma
do encapsulamento, & resisténcia viscosa do fluido nas paredes e a entrada nao axial do

escoamento nao foram consideradas.

Batista (2007) também apresenta solugoes analiticas e numéricas para as equagoes
de Navier-Stokes no caso do escoamento permanente de um fluido incompressivel entre
dois discos colineares sem aproximagoes. A solucao é obtida para as componentes de
velocidade e pressao na direcgao radial, em constaste com as solucoes analiticas de Breiter
e Pohlhausen (1962) que tém como base equagoes simplificadas de Navier-Stokes. A
primeira e segunda aproximacao da solu¢ao foram resolvidas analiticamente e a terceira
e quarta foram resolvidas numericamente. Foi apresentado um exemplo numérico que
demonstrou estar de acordo com os resultados obtidos por Hide e Crespo del Arco usando

diferentes metodologias. O erro relativo foi da ordem de 2% (Batista, 2007).

Lemma et al. (2008) investigaram numericamente, e experimentalmente, uma turbina
a gas multidiscos. Foram efectuados ensaios de modo a medir o rendimento da expansao
adiabatica e a poténcia de saida da turbina. Estes autores referem a importancia deste
tipo de maquinas para a geracao de energia em aparelhos portateis. Surgem também a
sua aplicagao em motores de propulsao, no controlo de camada limite, e na medi¢ao de
caudal e por exemplo, micro cogeragao para uma residéncia individual ou para lampadas
de edificios industriais. Para além da econémica fabricacao estas maquinas sao indicadas
substituir baterias. E referido que, apesar do actual baixo desempenho destas micro-
turboméaquinas, estas podem fornecer uma maior poténcia de saida que as melhores
baterias quimicas actuais. Os parametros explorados neste trabalho foram a influéncia
dos perfis de velocidade, da pressao e da distribuigao das tensoes tangenciais nos discos,
bem como a intensidade e dissipacgao da turbuléncia na voluta de entrada da turbina.
As perdas corresponderam a cerca de 92% da carga medida, tendo-se considerado que
as perdas nos rolamentos eram a causa principal deste elevado valor. Se estas perdas

pudessem ser eliminadas a turbina operava préximo do seu rendimento maximo teérico
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de 38.5%. Os resultados do estudo numeérico demonstraram que a utilizagdo de um
encapsulamento em forma de espiral reduz as perdas de forma significativa. Isto deve-se
ao facto de a camara desviar o escoamento de forma suave em direccao ao espacamento
entre os discos, ver Fig. 2.3. O pior desempenho foi obtido para o encapsulamento de

forma circular (Lemma et al., 2008).

Velocidade
Tagencial
{mis)
2E+02
ZE+0Z

TE +02

GE 01

Vortices eliminados com encapsulamento em espiral

Figura 2.3.: Linhas de corrente coloridas por velocidade tangencial com encapsulamento
circular e espiral(Lemma et al., 2008).

2.3. Modelacao experimental

Nikola Tesla foi a primeira pessoa que fez experiéncias com este tipo de maquinas. Em
1906 Tesla construiu um primeiro modelo de turbina com 8 discos de 15c¢m de didmetro,
atingindo uma rotacao de 35000 rotacoes por minuto, quando alimentada a ar comprim-
ido. Mais tarde construiu um modelo de uma turbina de maior dimensao por volta de
1910. Esse modelo tinha discos de 30cm de diametro que rodavam a 10000 rotacoes por
minuto e desenvolvia uma poténcia de 75kW. Construiu ainda uma turbina de 500kW
em acordo com a empresa Allis Chalmers como ja foi anteriormente referido. O rotor
era constituido por 15 discos de 152c¢m de didmetro, que rodavam a 3600 rotagdes por
minuto (O’Neill, 1994).

Hasinger e Kehrt (1963) continuaram o trabalho de Breiter e Pohlhausen (1962), e en-
salaram experimentalmente um rotor de discos para funcionar como bomba. Examinaram
as perdas na entrada e rendimento na zona entre os discos. Estes autores descobriram

que o perfil de velocidades entre os discos deve ser parabodlico para obter um melhor
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rendimento. Sendo que esta é reduzida & medida que o perfil de velocidades se deforma
até atingir um perfil com inflexdo. O rotor ensaiado experimentalmente por estes autores,

atingiu um rendimento de 55%.

Possell (1980) criou uma patente de uma bomba de discos, baseada na bomba de Tesla
(1913a). Na sua patente introduz varios tipos de discos no seu interior, apresentados
na Fig. 2.4. O autor também refere a grande variedade de aplica¢oes onde este tipo de
turboméquina se pode inserir, sendo que algumas ja foram demonstradas com sucesso.
Exemplo disso, passa por bombear fluidos com combinagao de duas ou trés fases (gasoso,
liquido ou so6lido), fluidos provenientes de pogos geotérmicos, dgua com peixes vivos ou
vegetais, cimento, dguas sanitarias e até sangue para uso médico (Joyce, 1979; Possell,
1980). O autor comparou experimentalmente uma bomba centrifuga e uma bomba de
discos. Ambos os rotores foram testados em situac¢des idénticas, com uma velocidade
de rotagdo de 12000rpm alimentado por um motor eléctrico sincrono. Os resultados
foram apresentados em forma de grafico, ver Fig. 2.5, onde concluiram que as bombas
de disco apresentam um desempenho igual ou maior que as bombas convencionais para
desempenhar a mesma aplicacao especifica. Observando a Fig. 2.5, também podemos
reparar que o caudal é aproximadamente linear com a pressao (para caudais mais baixo),

contrariamente a bomba centrifuga.

Figura 2.4.: Patente de uma bomba de discos, criada por Possell (1980).

As bombas de disco, que geralmente sao pensadas com vista a obter um fluxo de
caudal constante, também podem ser usadas em aplicacoes onde se pretende um fluxo
pulsante. Miller et al. (1990) projectaram e testaram um prototipo de uma bomba
centrifuga multi-disco pulsante, esta é conhecida na lingua inglesa por Tesla Viscous Flow

Pump. Esta bomba foi comparada por estes autores, com a bomba de pistao Harvard
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Figura 2.5.: Resultados obtidos experimentalmente da comparacao entre uma bomba de
discos e uma bomba centrifuga, com ambos rotores com uma velocidade de
rotagao de 12000rpm (Joyce, 1979; Possell, 1980).

que é geralmente usada para bombear sangue. Pretendia-se saber se a bomba de disco
produzia pressoes e caudais fisiologicos similares as bombas cardiacas. Os valores médios
obtidos para a pressao e caudal foram muito semelhantes para ambas, embora os da
bomba de disco apresentassem valores ligeiramente superiores aos da bomba Harvard,
para as mesmas condicoes de funcionamento. O que permite concluir que também a
bomba de discos pode ser usada nestas aplicagbes. A origem de algumas imprecisoes
detectadas, é essencialmente devido a erros no controlo do circuito da bomba. O ajuste
foi feito manualmente para que a bomba de discos se aproximasse da duracao da pressao
arterial sistdlica da bomba de Harvard, sendo que esta foi calibrada para se ajustar as
condigoes fisiologicas do ser humano. Estas fragilidades no sistema de controlo podem
ser corrigidas usando um controlo computorizado. Segundo os autores, quando esse
sistema, estiver operacional pode reduzir significamente os problemas associados com a
imprecisao no controlo da bomba de disco em relagao as actuais bombas de sangue.

Apesar das limitacoes evidenciadas nos testes, o protétipo foi capaz de produzir pressoes
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fisiologicas e fluxos de sangue tipicos dos fornecidos pelos actuais coragoes artificiais.
Estes baseiam-se actualmente como bombas SAC, de diafragma e de pistao. Miller et al.
(1990) referem ainda que, futuramente, serdo necessarios outros testes para analisar as
condigoes do fluxo do sangue dentro da bomba, bem como o seu encapsulamento. As
zonas de estagnagao, de elevada intensidade de turbuléncia e de cavitagao também devem
ser monitorizadas, de modo a eliminar quaisquer condi¢oes de escoamento que provoquem

a destruicao de alguns dos constituintes do sangue (Miller et al., 1990)

Uma bomba de disco, de fluxo radial e com ranhuras no seu estator, foi analisada por
Winoto (1999). O aumento da temperatura do fluido de trabalho, em particular a altas
rotagoes, entre 600 e 1800 rpm, fez com que a relacao pressdo-caudal deixasse de ser
linear. Neste caso o ensaio foi feito com uma bomba de baixa velocidade, compreendida
entre 50 e 500 rpm. Os testes foram feitos a baixas rotagoes para minimizar a subida da
temperatura do fluido. O objectivo destes autores era verificar a precisao da sua formu-
lacao analitica para a relagdo pressao-caudal. Compararam entdo os valores analiticos,
usando valores médios de viscosidade provenientes da experiéncia, com os valores obti-
dos nos ensaios para a pressao e caudal. Verificaram que os resultados diferiam de no
méaximo 10%. Concluiu-se ainda que a comparacio de resultados mais favoravel ocorria
a baixas velocidades, em particular entre 50 e 250 rpm, o que confirma que a pequena
nao-linearidade observada na relacao pressao-caudal era essencialmente devida a incon-
stancia da viscosidade do fluido usado na experiéncia. E importante ressalvar, que neste
tipo de ensaios experimentais, se deve ter o cuidado de manter as propriedades do fluido
constantes. O que também serd tido em conta nos ensaios feitos no ambito do presente
trabalho (Winoto, 1999).

Schmidt (2002) desenvolveu um projecto que explora o potencial de rentabilidade da
produgao de electricidade a partir de biomassa com uma turbina de discos. Os objectivos
deste projecto passaram pela documentacao do desempenho, avaliacdo dos efeitos de
deposicao de detritos, corrosao e erosao, de forma a projectar uma proxima geracao da
méquina. A turbina apresentou um baixo rendimento num ensaio durante 40 horas, tendo
consumindo cerca de 68 Kg de combustivel biomassa. O seu desempenho mostrou um
rendimento isentropico de 11% a 6284 rpm. Nestes testes foi registado uma temperatura
de 371°C e uma pressdo de 3 bar nas condi¢oes de entrada na turbina. Durante o
teste nao se observou qualquer degradacao significativa dos componentes da maquina,
nem qualquer deposicao de particulas. Estes resultados representam um primeiro passo
em direccao ao desenvolvimento deste tipo de turbinas para biomassa. Verificou-se que

nao existe qualquer entrave no uso da biomassa para este tipo de rotores. Este autor
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continuaré, avaliando modelos matematicos previamente desenvolvidos para o projecto
e construcao de um prototipo. O protétipo deverd atingir um rendimento isotropico
de pelo menos 50%, valor que considerou ser alcancavel (95% para o rotor (Crawford e
Rice, 1974)) e ainda completar testes de longa duracao para demonstrar a fiabilidade e

o desempenho da turbina ao longo do tempo (Schmidt, 2002).

Blanchard et al. (2005) desenvolveram e testaram duas versoes de uma bomba de dis-
cos, de um unico disco e duplo disco. Os discos colineares, estdao separados por uma
pequena distancia formando um canal direccionando o fluido a passar por uma parte dos
discos, idéntico & geometria da Fig. 2.6a. A vantagem destas micro bombas, compara-
das com bombas de pas convencionais, centra-se na sua capacidade de funcionarem bem
numa larga gama de caudais, em terem uma boa facilidade no controlo do caudal e per-
mitindo manté-lo constante e sem oscilagoes. Também é vantajosa por ser de construcao
simples, com uma estrutura planar. Estes autores verificaram experimentalmente que
o caudal aumenta quase linearmente com a velocidade de rotacao, o que prova o efeito
dominante das forcas viscosas induzidas pela rotagao dos discos. Esta geometria per-
mite facilmente inverter a direccao de bombeamento mudando o sentido de rotacao dos
discos. Estes autores compararam o caudal maximo e tamanho tipico destas bombas
de disco com outro tipo de bombas. Elas destacam-se por forneceram mais caudal que
as outras micro bombas. Estas podem ser do tipo ultrasoénico, peristilticas, rotativas,
EHD (electro-hidrodinamicas), EK (electro-cinéticas), de transferéncia de fase, MHD
(magneto-hidrodinamicas). Durante a experiéncia foi inserido corante Rhodamine den-
tro do volume de bombeamento, o que permitiu visualizar o movimento do escoamento
provocado pelos gradientes de pressao, pelas forgas viscosas e centrifugas. As aplicagoes
potenciais para as bombas de disco, sugeridas por estes autores, sao no transporte de flu-
idos biomédicos, distribuicao de medicamentos e ainda para aplicagoes em arrefecimento
de electronica (Blanchard et al., 2005).

Blanchard e Ligrani (2006a) apresentaram novos parametros adimensionais para car-
acterizar o desempenho das bombas de efeito viscoso com diferentes configuracoes ge-
ométricas. A altura de carga maxima e o caudal maximo foram adimensionalizados para
as diferentes configuracoes. Este trabalho foi feito tendo em conta as dimensdes, veloci-
dade de rotagao e viscosidade do fluido usados a diferentes escalas (macro e milimétrica).
Estes parametros foram criados com base na combinacao de expressoes analiticas para
escoamentos do tipo Couette e Poiseuille. O uso destes parametros foi feito a partir de
dados experimentais compilados de varias fontes para as bombas de disco (Fig. 2.6a) ,

de canais de lobulos (Fig. 2.6b e Fig. 2.6c), de canais em forma de espiral (Fig. 2.6d e
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Fig. 2.6e) e hélice (Fig. 2.6f), e de cilindro (Fig. 2.6g). Estes parametros sao tteis para
analisar quantitativamente o desempenho das diferentes configuragdes para cumprir as
aplicagoes que requerem maiores pressoes ou caudais. Estes autores concluiram que o
caudal varia com o numero de canais e com a sua largura, enquanto que a pressao varia
com o comprimento do canal que impulsiona o fluido. Portanto as bombas com os canais
dispostos de forma radial, com canais com vérios 16bulos em forma de C (Fig. 2.6b)
e V (Fig. 2.6¢c), e as bombas de vérios canais em forma de espiral (Fig. 2.6d) tém a
vantagem de disponibilizarem grandes caudais devido ao seu elevado ntimero de canais.
As bombas com um tnico ou poucos canais em forma de espiral (Fig. 2.6e) ou de hélice
(Fig. 2.6f) tém a vantagem de obterem maiores pressoes devido ao maior comprimento

dos seus canais (Blanchard e Ligrani, 2006a).

spinning

Figura 2.6.: Configuracoes de varios tipos de bombas viscosas. a) Bomba de discos, b)
Bomba de lobulos em forma de C, ¢) Bomba de l6bulos em forma de V,
d) Bomba com vérios canais em forma de espiral, ¢) Bomba com um canal
em forma de espiral, ) Bomba em forma de hélice e g) Bomba de cilindro
(Blanchard e Ligrani, 2006a).

Blanchard e Ligrani (2006b) analisaram experimentalmente a combinacao do escoa-
mento de tipo Couette e Poiseulle com maior pormenor, na bomba de disco em forma
de C (ver Fig. 2.6a), as escalas milimétrica e micrométrica. Um dos discos é rotativo
enquanto que o outro estd estatico. Na camara da bomba cria-se uma pressao circun-
ferencial, que devido as interaccoes do fluido com as paredes, provoca um aumento da
pressao estatica ao longo do canal. Esta variacado de pressao vai opor-se as forcas vis-

cosas produzidas pelo movimento relativo dos discos (escoamento de Couette), criando
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uma recirculac¢ao do fluido quando a pressao for suficientemente elevada (escoamento de
Poiseulle). A configura¢do que estes autores utilizaram produz gradientes de velocidade
relativamente altos a baixos nimeros de Reynolds. Refere-se que este tipo de escoamen-
tos constitui uma variacao do escoamento de tipo Couette que ainda nao foi amplamente
estudada. O escoamento entre os dois discos gera um gradiente de pressao segundo a
direccao do volume de fluido em movimento. Assim sendo, o escoamento que se produz
entre esferas rotativas e cilindros concéntricos (em que nao existe movimento horizontal
do fluido) é diferente, porque tais gradientes de pressao sao insignificantes. Importantes
diferencas também estao presentes nos cilindros mesmo se estes gerarem escoamentos
axiais, porque o gradiente de pressao é perpendicular & direccao das superficies moveis,
contrariamente ao caso em estudo pelos autores. Outra importante diferenca comparada
com outras configuracoes, é que devido & pequena escala desta experiéncia as forcas cen-
trifugas sdo insignificantes. Os autores fizeram variar a velocidade de rotacao do disco, a
altura do canal, a viscosidade do fluido e o ntimero de Reynolds. Como fluido de trabalho
utilizaram ar, dgua e um 6leo de motor 5W-30. Efectuou-se um ensaio com a saida da
bomba fechada, ou seja, com um caudal nulo, o que corresponde ao caso em que se da
um equilibrio entre os escoamentos de Coute e de Poiseuille. Estes resultados mostram
que o aumento de pressao é independente da altura do canal, da velocidade de rotacao, e
da viscosidade do fluido para nimeros de Knudsen iguais ou menores que 0.001 e niimero
de Reynolds inferior a 110. H& que referir que, para nimero de Reynolds superior, o
erro foi maior que 10%. Conclui-se que os resultados desta experiéncia apresentam um
bom alinhamento com as solugoes analiticas. A abordagem experimental, juntamente
com os procedimentos analiticos, pode entao ser usada para determinar a viscosidade do
fluido usando pequenas amostras,de ordem dos micro-litros. Com isto é possivel obter
resultados para a incerteza experimental menores que os obtidos com outros tipos de

aparelhos, tais como tubos capilares e micro canais (Blanchard e Ligrani, 2006b).

Algumas aplicagoes fisiologicas envolvem a utilizacao de sistemas de bombeamento nao
pulsados. Atencia e Beebe (2006) exploraram a criagao de um caudal constante, em sis-
temas de microfluidica com bombas de discos. Esta aplicacao foi inspirada no exemplo do
sistema cardiovascular do corpo humano. Nos pequenos capilares o caudal é constante em
vez de pulsante pois as pulsacoes geradas pelo coragdo sao atenuadas pela complacéncia
das artérias. Como a complacéncia das paredes dos sistemas de microfluidica fabricados
é insignificante, comparada as das artérias, a bomba tem que produzir caudal constante.
Foram apresentados sistemas de um e dois circuitos fechados em que o caudal continuo,
gerado pelas bombas de disco, pode ser também usado para separar pequenas particulas.

As potenciais aplicagdes nao se restringem ao dominio da separacao de particulas, por
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dimensao, mas também podem abranger a separagao baseada em propriedades magnéti-
cas, e eléctricas, dessas mesmas particulas. Podem ainda ser utilizadas em instalagoes de
fraccionamento de caudal. A bomba de disco nao é uma bomba volumeétrica, o que a faz
ser sensivel & contra-pressao. Foi por isso que os autores a caracterizaram num sistema
fechado, sem contra-pressao e sem forcas externas. Esta bomba foi comparada com o
caudal de uma micro bomba de pas, funcionando em condic¢oes similares. Tanto a bomba
de disco como a de pas produziram valores similares de caudal com a mesma poténcia
fornecida, o que permite concluir que tém um rendimento similar. O que geralmente nao
acontece a macro-escala, onde as bombas de disco tém um rendimento muito inferior as
de pas. Apesar de apresentar rendimento semelhante & de disco, a micro bomba de péas
gerou oscilagoes significativas a baixas frequéncias ( f ~ 5Hz), sendo que estas dimin-
uem com o aumento da frequéncia de rotacao. Por outro lado, a bomba de disco nao
apresentou quaisquer oscilagoes. Atencia e Beebe (2006) explicam que a altas frequéncias
de rotacao produzem-se rapidas variacoes de pressao, o que ocasiona um amortecimento
das flutuacoes locais de caudal em escoamento viscoso. Para minimizar quaisquer os-
cilacoes do caudal a frequéncia de rotacao tem que ser a mais alta possivel, o que limita
a aplicagao das bombas de péas em regimes de caudal baixos. As bombas de disco sado
neste caso mais vantajosas. Além disso, e como nao sdo volumeétricas, o caudal pode ser
ajustado aumentando ou diminuindo a perda de carga, por exemplo reduzindo a altura
do canal (Atencia e Beebe, 2006).

Uma anélise de micro bombas de rotor cilindrico, em 2D, foi apresentada por da Silva
et al. (2007) para trés configuragoes diferentes. Uma primeira de encapsulamento recto
(em forma de I) que compreende um cilindro posicionado excéntricamente (distancia do
rotor & parede) em relacdo ao eixo de simetria do canal (ver Fig. 2.7a). E duas outras
configuragoes de encapsulamento curvo, nas quais os canais tém a forma de L e de U,
e onde o cilindro do rotor também se encontra posicionado excéntricamente (ver Fig.
2.7b,c). Estes autores estudaram o efeito que a altura do canal e a excentricidade do
rotor tinham no desempenho de cada uma das bombas. O objectivo era maximizar o
caudal e a0 mesmo tempo minimizar a poténcia absorvida ao veio da bomba. Estes sao
factores determinantes para o projecto de uma micro-bomba eficiente. O desempenho
destas micro-bombas viscosas é baseado no posicionamento assimétrico do cilindro dentro
do encapsulamento. Estes autores fizeram simulagdes numéricas utilizando o programa
COMSOL Multiphysics, que se baseia no método dos elementos finitos. Os resultados
numéricos mostraram que a excentricidade do rotor e a altura do canal tém uma im-
portancia significativa no caudal produzindo e na poténcia consumida pela micro-bomba.

Concluiram ainda que as bombas de encapsulamento curvo fornecem um caudal maior e
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Figura 2.7.: Micro bombas de rotor cilindrico. a) Encapsulamento recto, em forma em
[; b) Encapsulamento curvo, em forma de L; c¢) Encapsulamento curvo em
forma de U.

também requerem menos poténcia para operarem, em comparacao com as de encapsula-
mento recto. Para qualquer das configuragoes, uma diminui¢ao da excentricidade provoca
uma reducao do caudal. Para manter o mesmo caudal com excentricidades menores tem
de se aumentar muito a velocidade de rotacao, e portanto o niimero de Reynolds, o que
tem um efeito pernicioso sobre o desempenho da bomba. Recorde-se que a bomba fun-
ciona por arrastamento viscoso e portanto um aumento do niimero de Reynolds nao é
desejavel. Conclui-se entdo que para uma poténcia fixa é preferivel ter o rotor o mais
proximo possivel da parede (excentricidade méxima), mantendo uma velocidade angular
baixa. Também se concluiu que o melhor angulo entre a entrada e saida da micro bomba
deve ser proximo dos 1802, ou seja, a bomba em forma de U tem um melhor desempenho
(da Silva et al., 2007).
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disco

Neste capitulo iremos apresentar varias aproximacoes para o estudo do escoamento no
rotor de um bomba de disco. Este estudo tem como base a compreensao de como se
comporta o escoamento num disco em rotagao. O estudo aqui apresentado comecga com
o caso mais simples de um disco em rotacao imerso num fluido, passando para o caso de
um disco com um escoamento axial, em regime laminar e turbulento, e terminado com o
escoamento num disco dentro de um encapsulamento.

Apobs a compreensao deste tipo de escoamento apresentam-se, numa segunda sec¢ao,
os varios estudos e modelos fisico-mateméticos de varios autores para este tipo de tur-
bomdéquinas. Isto permite-nos descrever as equacoes que se utilizam para projectar, e

construir a bomba, bem como a instalacao experimental.

3.1. Modelos fisico-matematicos para o escoamento num

disco em rotacao

Nesta seccao vao ser apresentados alguns casos de escoamento num disco em rotagao,
entre os quais um escoamento perto de um disco em rotacao imerso num fluido em
repouso e 0 de um fluido com uma velocidade axial. Também se apresenta o escoamento
de um disco em rotacao dentro de um encapsulamento. Em todos estes estudos é referido
um coeficiente de bindrio, também se apresenta graficamente a sua evolucao em funcao

do numero de Reynolds.

3.1.1. Escoamento perto de um disco em rotacido imerso num fluido em
repouso

Nesta seccao iremos apresentar solucoes exactas para as equagoes de Navier-Stokes, em
particular, para o escoamento ao longo de um disco imerso num fluido em repouso. As
solucoes apresentadas sdo baseadas no trabalho compilado por Schlichting (1979, pp.

102). O disco roda, em torno de um eixo central perpendicular ao plano formado pela
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sua superficie, com uma velocidade angular uniforme, ». A camada de fluido mais
proxima do disco é transportada por aderéncia, entre o fluido e a superficie do disco,
e expulsada radialmente devido & acgao de forcas centrifugas. Este efeito provoca um
movimento na particulas, que primeiro se movem axialmente em direccao ao disco e
depois sao transportadas e expelidas radialmente. Deste modo, estamos perante um es-
coamento tridimensional. Na Fig.3.1 apresenta-se graficamente o escoamento em estudo.
Inicialmente consideraremos um plano infinito em rotacao, posteriormente iremos par-
ticularizar o resultado para um disco de didmetro finito D = 2R. Vamos desprezar os

efeitos que a periferia do disco tem no escoamento.

Figura 3.1.: Escoamento na vizinhanca de um disco, em rotagao, no seio de um fluido em
repouso (Schlichting, 1979, pp. 102). O fluido desloca-se axialmente em di-
recgao ao disco, posteriormente desloca-se tangencialmente por aderéncia ao
disco. A forga centrifuga que actua na camada de fluido gera um escoamento
secundario que desloca o fluido na direccao radial.
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

Na equagao (3.1) apresentam-se as equacoes de Navier-Stokes para um escoamento
incompressivel utilizando coordenadas cilindricas. As letras r, ¢, z designam as coorde-
nadas radial, tangencial e axial, respectivamente, e u, v, w as componentes de velocidade

nessas respectivas direcgoes, veja-se Schlichting (1979).

ou ou v Ou v2 ou) _
p(E+UW+F%_T w%) =

_ Op u | 10v u 1 9%u 2 Ov | 9%u
_FT_W+“<W+?W_T2 r_267>2_r_2_¢+_)’

p (B tufr i vud) =

2 2 2
=Fo- 3 ru (S +ig -+ R EE+ AR B8) )
p(%—f—i—u%—f—k%%—i’—i—wa—f) =

2 2 2
—F-2+u(Zy+190+ 508+ 2y,

ou u 1 0v ow __
W‘F;‘F;@‘FW—O.

Tendo em conta a simetria do escoamento estaciondrio descrito na Fig. 3.1 podemos

escrever as equagoes de Navier Stokes, desprezando o peso do fluido, do seguinte modo:

- frul =[P g @)+ ) - 1R
ufp b vl = v {S g (2 + 5] o)
e rude = v{GE+ig gyl -1y |
| fotegeoo

Impondo a condi¢ao de nao-escorregamento entre o fluido e a superficie do disco, podem

escrever-se as seguintes condicoes fronteira para o caso da Fig. 3.1:

z=0:u=0,v=rw w=0,
(3.3)
z=o00:u=0,v=0.
O sistema de equagoes (3.2), em conjunto com as condicoes de fronteira (3.3), permite
descrever o escoamento do fluido em redor do disco em rotacao. Vamos iniciar o nosso
estudo comecando por estimar a espessura da camada limite, ¢, do fluido que é arrastado

pelo disco.
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Figura 3.2.: Representacao das componentes da tensdo viscosa, do angulo 6 e da forca
centrifuga que actua numa particula de fluido quando o disco roda a uma
velocidade w.

A forga centrifuga, por unidade de volume, que actua nas particulas do fluido da ca-
mada limite em rotacdo, a uma distancia r do eixo, é igual a prw?. Se considerarmos um
elemento de volume, de 4rea dr - ds e altura 6, a forca centrifuga é prw?s dr ds. Nestas
mesmas particulas de fluido, que formam o elemento de volume, também actuam ten-
soes viscosas 7. Estas tensoes actuam na direc¢ao para onde o fluido tende a escorregar,
formando um angulo 6 com a velocidade tangencial (ver Fig. 3.2). Como nao ha escor-
regamento entre as particulas e o disco, a componente radial das tensoes viscosas é igual

a forga centrifuga, e por conseguinte:

7sin Odr ds = prw?s dr ds, (3.4)

ou,
7sinf = prw?s. (3.5)

Por outro lado, a componente tangencial da tensao viscosa tem que ser proporcional ao
gradiente de velocidade tangencial na superficie do disco, como decorre da lei de Newton

para a viscosidade (7 = ,ug—Z). Esta condigao permite escrever,

Tcost ~ ,u%.
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Eliminando 7 nas duas equagoes anteriores obtém-se:

v
5% ~ = tand.
w

Se assumirmos que a direc¢ao do escorregamento, no escoamento perto da superficie

do disco, ¢é independente do raio, a espessura da camada limite em torno do disco sera

entao:

14
5~y ]2
w

)

o que permite verificar que a espessura da camada limite é proporcional & viscosidade do
fluido e inversamente proporcional & velocidade angular.

Adicionalmente, pode-se ainda escrever o seguinte sobre as forcas viscosas na superficie
do disco:

T ~ Forga Centrifuga prw*8 (dr ds) ~ prw?s ~ proy/vw.
(drds)

Area

O binario, que é igual ao produto da tensdo de corte na superficie do disco, pela area,

e pelo brago, vem da seguinte forma:
M ~ 7R? ~ pRYwy/vw, (3.6)

onde R designa o raio do disco.

De acordo com Schlichting (1979, pp. 103), de modo a permitir a integracao do sistema

de equacoes (3.2), é conveniente definir uma distancia adimensional & superficie do disco,

¢t~ 3
¢ = Z\E. (3.7)

Sao colocadas as seguintes hipdteses sobre a forma como evoluem a velocidade e pressao

em funcao da distancia & superficie do disco:

u=rwA((*); v=rwB((*); w=rC(C*); p=p(z)=prwD(("), (3.8)

onde nas componentes u e v se verifica a dependéncia da velocidade tangencial e em w e
p se verifica a influéncia da velocidade segundo z (axial).
Inserindo estas equagoes em (3.2), obtém-se um sistema de quatro equagoes diferenciais

ordinarias para as funcoes, de forma A, B, C e D.
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24 +C' =
A2+ AC—-B2—-A" =0
(3.9)
2AB+CB' — B” =0
D'+CC —¢" =0

Para resolver o sistema de equacoes temos ainda de considerar as condi¢oes de fronteira
(3.3). Estas sao aqui transformadas para a coordenada adimensional ¢*. Em (* = 0
(z = 0) so existe o movimento de rotacao do disco, visto que o fluido adere a superficie

do disco.

(*=0: A=0, B=1, C=0, D=0
(*=x: A=0, B=0

Segundo Schlichting (1979), foram Sparrow e Gregg quem apresentou a primeira solu¢ao
para o sistema de equagoes (3.9). Esta foi calculada por aproximacao, a partir de in-
tegracdo numeérica. A solucdo esté representada na Fig.3.3. Os valores impostos para
a integragao, de forma a obter a solugdo estao indicados na Tabela 3.1 tal como foram

apresentados por estes autores.

10
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Figura 3.3.: Evolucao da distribuicao de velocidade na vizinhanga de um disco em rotagao
imerso num fluido em repouso (Schlichting, 1979).

O campo de velocidades é o primeiro a ser calculado, a partir da equacdo da con-
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Tabela 3.1.: Valores iniciais das fun¢oes necessarios para calcular numericamente o escoa-
mento. Estes valores correspondem a zona da parede e também para uma
zona a uma grande distancia da parede (Schlichting, 1979, pp. 105)
¢=2/%| & | B | ¢ | D
0 0.510 | 0.6159 0 0
00 0 0 0.8845 | 0.3912

tinuidade e da equagao da quantidade de movimento segundo a direccao paralela a parede
do disco. Numa segunda fase é obtida a pressao a partir da equagdo da quantidade de
movimento segundo a direc¢ao perpendicular a parede.

Como podemos ver na Fig.3.3, a velocidade tangencial na superficie do disco é igual
a propria velocidade do disco, o que permite verificar a correcta imposicao da condicao
de nao-escorregamento. Nesta zona as velocidades radial e axial sdo nulas, tal como foi
imposto nas condicoes fronteira. A medida que nos afastamos do disco a velocidade tan-
gencial decresce e a axial aumenta. A funcao para a velocidade radial tem um méximo,
porque perto da superficie do disco existe pouco escorregamento (predominam as forcas
viscosas que anulam a for¢a centrifuga). Para um ponto afastado do disco a velocidade
tangencial é menor, o que faz com que as forgas centrifugas também sejam menores e,
por conseguinte, que a velocidade radial também seja menor. Portanto, é entre estas
duas zonas que a velocidade radial serd maxima, como se pode ver na Fig.3.3. E impor-
tante referir que quando a camada limite (§ = /v /w) é pequena, u e v, s6 tém valores
significativos dentro da camada limite. A componente da velocidade axial, w, é sempre
pequena e da ordem de /v /w.

O angulo das linhas de corrente, num sistema de coordenadas relativo, na direcgao
circunferencial e perto da superficie do disco, imaginando que o disco est4 parado e o

fluido estd em rotacao a uma grande distancia do disco, pode obter-se de:

tan g = — <5“/52’> _A(0) _ 0510
z=0

— =0.82
Ov/0z G'(0) 0.616 0828,

ou seja,

b0 = 39.6°.

Apesar deste calculo ter sido obtido para um disco infinito, pode-se extrapolar os
resultados para um disco finito. Esse disco terd que ter um raio elevado, R, comparado
com a espessura da camada limite, §. Ao definir um raio finito para o disco, pode-se

calcular o binario que actua sobre o disco. Sabe-se que para um disco anular, com uma
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largura dr e de raio r, dM = —27rdr 7y, € por isso o binério resultante sobre um disco

molhado de um s6 lado vem dado por:

R
M = —27T/r27'm”dr,
0

onde Tyqn = p(0v/0z),, refere-se a componente tangencial da tensao viscosa. A partir

da segunda equagao de (3.8) obtém-se:

Tran = prl/l/2w3/2B' (0).

Entao o bindrio resultante, para um disco molhado em ambos os lados, vem dado por:

oM = —mpR* (v®) ' B (0) = 0.616mpR* () * (3.10)
Pode ainda definir-se um coeficiente de binéario:

2M
Cyy=——. 3.11
M % pw?R5 ( )
Segundo as hipoteses colocadas em (3.8) para a evoluc¢ao das diferentes componentes

da velocidade e pressao, vem:

2xB'(0) V12

Rwl/2 ’
se definirmos o namero de Reynolds em fun¢ao do raio (R) e da velocidade na periferia
do disco (wR):

Cy =

R%w

Rel = T, (312)

e analisando a Tabela 3.1, sabendo que —B’(0) = 0.6159, temos —27B’(0) = 3.87.

Podemos finalmente obter o coeficiente de binério:

3.87
vV Rel ’

Cly = (3.13)

A curva assinalada por (1) na Fig.3.4, apresenta o gréafico da evolugdo da equagao
(3.13), sendo comparada com as medigoes realizadas por Theodorsen e Regier. Para
nameros de Reynolds até 3 x 10° existe uma boa concordancia entre a presente solucdo

tedrica e a experiéncia. Para niimeros de Reynolds maiores, o escoamento torna-se tur-
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bulento e os resultados obviamente divergem. As curvas assinaladas por (2) e (3) da

Fig.3.4 sao obtidas a partir de solugoes para escoamento turbulento.
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Figura 3.4.: Coeficiente de binario num disco em rotagao; Simbolo (1), caso em regime
laminar da equacao (3.13); Simbolos (2) e (3), casos em regime turbulento
das equagoes (3.22) e (3.25), respectivamente (Schlichting, 1979).

Na Fig.3.5 é apresentada uma fotografia ilustrando a transi¢do do escoamento na ca-
mada limite de um disco em rotacao imerso num fluido em repouso. Esta imagem
foi obtida por N. Gregory, Stuart e Walker, tal como referido em Schlichting (1979,
pp. 535). A fotografia mostra algumas regides onde ocorrem pequenos vortices. Na
zona proxima do seu centro apresenta uma instabilidade, ocorrendo a transicao do es-
coamento perto da periferia do disco. Na zona do centro o ntmero de Reynolds é
Rejjne = R?mw/ v=19 x 105, e na zona da periferia do disco o nimero de Reynolds é
de Rejeqr = R2,w/v = 2.8 x 10°.

A quantidade de fluido que é bombeado para o exterior do disco, como resultado da

acgao centrifuga de um sé lado do disco, de raio R, é dada por:

Qr =27R / udz.
2=0

Os célculos utilizando a solucao exacta apresentada mostram que:
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Figura 3.5.: Fotografia ilustrando a transicao na camada limite de um disco em rotacao
num fluido em repouso, tirada por N. Gregory, J. T. Stuart e W. S. Walker.
O disco roda em sentido anti-horario, com uma velocidade w = 3200rpm e
o seu raio é de 15¢m (Schlichting, 1979, pp. 535).

Qr = 0.885mR*\/vw = 0.8857TR3R61_1/2 (regime laminar). (3.14)

2

A quantidade de fluido que segue em direccao ao disco, axialmente, é a mesma que
¢ bombeada. E importante referir que a diferenca de pressdo, na camada de fluido
transportada pelo disco, é da ordem de prw, ou seja, é muito pequena se o valor da
viscosidade for baixo. A distribuicao de pressao depende somente da distancia a superficie

do disco. Na direcgao radial, nao existe nenhum gradiente de pressao.

3.1.2. Escoamento num disco em rotacdo imerso num fluido com
velocidade axial

Na seccao anterior foi estudado o caso do escoamento num disco em rotacao imerso num

fluido em repouso. As particulas de fluido que rodam na zona da camada limite presente
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no disco, sao expelidas para fora do mesmo devido & forca centrifuga existente. Estas
particulas sao substituidas pelas que se dirigem em direccao a camada limite segundo
a direccao axial. Este caso pode ser considerado como uma extensao do problema da
seccao anterior. Aqui considera-se o escoamento num disco de raio R, que roda com uma
velocidade angular w, num escoamento com uma velocidade axial Wo,. O escoamento é
regido pelo niamero de Reynolds e do parametro de rota¢do Wy, /Rw, que é dado pela
razao entre a velocidade axial do fluido que atinge o disco e a velocidade na periferia do
disco. A partir da equagao (3.11), anteriormente deduzida, para os dois lados do disco,
o coeficiente de binario para um dos lados do disco vem dado por:
M

Cif= +———0, 3.15
M %pw2R5 ( )

onde M é o bindrio resultante num dos lados do disco. Na Fig.3.6 estd representada

a evolugao grafica da equagao (3.15). Estes resultados sao apresentados para diferentes

valores de namero de Reynolds e parametro de rotagdo W, /Rw.
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Figura 3.6.: Coeficiente de binario para um disco em rota¢ao em contacto com um escoa-
mento axial (Schlichting, 1979, pp. 243).

Assume-se que a separacao da camada limite ocorre na borda do disco. Algum do

fluido estagnado na parte de tras do disco, pouco contribui para o binéario. Sendo assim,

qualquer contribuicao deste tipo para o binario nao esta incluida na equacao (3.15) e
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por sua vez no grafico da Fig.3.6. E de notar que o binario aumenta rapidamente com a

velocidade axial do escoamento, W, para uma velocidade angular constante.

3.1.3. Escoamento turbulento em torno de um disco em rotacao

Como ja foi referido anteriormente, o escoamento de um fluido em torno de um disco em
rotagdo torna-se turbulento a elevados valores de niimero de Reynolds (Re; = R?w/v >
3 x 10%). A equagdo (3.11) apresenta o coeficiente de binério, C3,, para o caso de um

escoamento laminar. Esta equacao é aqui de novo apresentada,

2M
Cy=+——. 3.16
M %pw2R5 ( )
Para o caso de um disco molhado em ambos os lados, esta equagao é dada em funcgao

do namero de Reynolds, pela equagao (3.13):

3.87
vV Rel

Pretendemos agora deduzir uma solugao para o caso do escoamento turbulento. Inici-

Cy =

(regime laminar). (3.17)

amos a nossa deduc¢ao tendo como base a equagao para a resisténcia viscosa que ocorre
num escoamento turbulento, para o caso de uma placa plana.

Uma particula de fluido, que rode na camada limite a uma distancia r do eixo de
rotacdo, ¢ actuada por uma forca centrifuga por unidade de volume de intensidade prw?.
A forca centrifuga num volume elementar de area dr xds e altura d é dada por prw?drxds.
A tensao viscosa 7 forma um angulo 6 com direc¢ao tangencial e a sua componente radial

tem que contra-balangar a forca centrifuga (ver Fig. 3.2), logo temos que:

Tsinfdr x ds = prw’dr ds,

ou

Tsind = prw?s.

Por outro lado, a componente tangencial da tensao de corte pode ser expressa utilizando
os resultados para a solucao da camada limite turbulenta de uma placa plana. A solucdo
aqui apresentada é obtida para a lei da poténcia %Q, ver Schlichting (1979, pp. 637,
equacao (21.5)). Usando esta solugao, e substituindo a velocidade axial na placa, W,

pela velocidade tangencial de rotacao, wr, vem:

Tcosf ~ p(wr)

”)‘1*. (3.18)

INEN]
VS
|
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Igualando 7 nas duas equacoes anteriores, obtém-se:

1
3 (VN3
§~r (—) . (3.19)
w
Conclui-se que em escoamento turbulento, a espessura da camada limite aumenta
. - . . ~ 3
segundo a direccao radial para fora dos discos. Este aumento é na proporcao de r5 e nao

se mantém constante, como acontece no escoamento laminar. O binéario é obtido de:

1
M ~ 7R3 ~ pRu? (5) " RiR®, (3.20)
w

de modo que:

ut]=

14
Mot <—R> |
p

onde vp = wR, é a velocidade tangencial do disco na sua periferia.

Para o caso da evolucao do perfil de velocidades na camada limite obedecer & lei da

poténcia %Q, o bindrio resultante num disco molhado em ambos os lados, é igual a,

1
oM = 0.073pw? R° (ﬁ) ’ (3.21)

assim, o binério definido na equacao (3.16) vem:

Chyy = 0.146 Re™5 (regime turbulento). (3.22)

Esta ultima equacao (3.25) esta representada graficamente na Fig.3.4 e assinalada como

(2). A espessura da camada limite vem dada por:

(S

§ = 0.526r (%) : (3.23)

e o caudal escoado na direcgao axial é dado por:

(S

QL= 0.219R3wR61_ (regime turbulento), (3.24)

valor que pode ser comparado com a equacao (3.14) para o escoamento laminar. Tratando-
se de escoamento turbulento os resultados dependem da lei escolhida para a evolucao do
perfil de velocidades na camada limite.

Uma outra aproximacao foi calculada para um perfil de velocidades de tipo logaritmico
u/v = Ay In (yv/v)+ Dy, este resultado foi obtido por S. Goldstein, que chegou a seguinte

solucao:
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1
\/? =1.97log <R€1 C’}\'}) +0.03 (regime turbulento). (3.25)

M
Esta tltima equagao estad representada no gréafico da Fig.3.4 e assinalada como curva

(3). Neste caso foram feitos ajustes nas constantes, de modo a obter uma melhor aprox-

imacao aos resultados experimentais.

3.1.4. Escoamento num disco em rotacdo dentro de um encapsulamento

Nesta seccao iremos estudar o caso de um disco em rotagao dentro de um encapsulamento.
Nos compressores e turbinas, geralmente, os rotores rodam em encapsulamentos muito
justos, sendo que a distancia entre o rotor e o encapsulamento, ¢, é pequena comparada

com o raio do rotor R, ver Fig. 3.7.

Boundary layers

t
Z

T 0 T T N T A
o R - R

(s f s

-

Figura 3.7.: Representacao das variaveis utilizadas para o problema de um disco em ro-
tagdo dentro de um encapsulamento (Schlichting, 1979, pp. 650).

Para um escoamento em regime laminar, Re; < 10°, e quando o espacamento entre o
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encapsulamento e os discos é pequeno, a solucao pode obter-se de forma simples. Se o
espacamento, ¢, for menor que a espessura da camada limite entao o perfil de velocidades
através do espacamento é linear, de uma forma idéntica ao escoamento de Couette. Assim,
a tensao de corte, a uma distancia r do eixo de rotacao, é igual a 7 = rwp/t e o binario

das forcas viscosas que actuam num dos lados do disco ¢ dado por:

R
R4
M = 27?/7'7‘2 dr = gwut : (3.26)
0
Por sua vez, para os dois lados do disco, é dado por:
R4
OM = Wt al (3.27)
e o coeficiente de binério a partir da equacao (3.16), vem:
et =2l L egime laminar) (3.28)
=2T——— regime laminar). .
M T t Rel 9

Esta ultima equagao esta representada graficamente na curva (1) da Fig.3.7 para o valor
t/R = 0.02. Esta curva demonstra uma boa concordancia com os valores experimentais

comparados com os de O. Zumbusch, tal como referido por Schlichting (1979, pp. 650).

Segundo Schlichting (1979), C. Schmieden investigou a influéncia do espagamento entre
o disco e a parede lateral num encapsulamento cilindrico o (Fig. 3.7) a um baixo nimero
de Reynolds. Utilizando a equagao (3.28), o coeficiente de binario pode ser apresentado
na forma C}; = K/R, onde K é uma constante. Essa constante depende de duas razoes
adimensionais que sdo t/R e 0 /R. Para o caso de valores muito pequenos de o/R (< 0.1),
os valores de C}; sao maiores do que os obtidos na equacao (3.28), apesar de para grandes
valores de o/R a equacao (3.28) manter a sua validade, ou seja K = 2w R/t.

O que foi descrito anteriormente difere consideravelmente da experiéncia para grandes
espacamentos entre o encapsulamento e o rotor. Estas discrepancias levaram a que F.
Schultz-Grunow estudasse o problema tedrica e experimentalmente. Este autor verificou
que se o espacamento for multiplo da espessura da camada de limite ird formar-se uma
camada limite, designada secundéria, no encapsulamento. O fluido perto do disco é
bombeado pelas forcas centrifugas radialmente em direcgao ao encapsulamento, onde
encontra a camada limite secundaria que ali se forma. Nesta camada limite ndo existe
praticamente nenhuma componente radial de velocidade, e esta roda aproximadamente
a metade da velocidade angular do disco, segundo o autor, que investigou este fenémeno

para o regime laminar e turbulento. A expressdo matematica que permite calcular o
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Figura 3.8.: Coeficiente de binario para um disco em rotacao dentro de um encapsula-
mento. Simbolo (1) e (2), caso em regime laminar da equagcao (3.28) e (3.30),
respectivamente; Simbolo (3), caso em regime turbulento da equagao (3.31),
(Schlichting, 1979).

binario tem forma da que foi apresentada, para um disco em rotagao imerso num fluido
em repouso, na equacao (3.13). Esta expressdo matemética somente difere no valor da
constante numeérica. O binario criado pela resisténcia viscosa num disco em escoamento

laminar e molhado em ambos os lados, descrito por este autor, vem:

2M = 1.334NR4w\/g, (3.29)

e sendo assim, o coeficiente de binario vem definido por:

Cy = 2.67(Rey) /2 (regime laminar). (3.30)

Esta ultima equagcao esta representada graficamente na curva (2) na Fig.3.8. Os valores
obtidos estdo em concordancia com a experiéncia até Re; = 2 x 10° e existe uma boa

ligacao com a equagao (3.28).

Para um escoamento em regime turbulento, Re; > 3x10°, de um disco em rotacio den-
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tro de um encapsulamento, F. Schultz-Grunow usou um método de solugao aproximada.
Assumiu-se que a velocidade tangencial foi obedecia a lei da poténcia %Q e foi verificou-se
que o fluido no centro dos discos roda a aproximadamente metade da velocidade angular

do disco. O coeficiente de bindrio vem entao definido por:

Chy = 0.0622 (Rel)_1/5 (regime turbulento). (3.31)

O coeficiente de binario para um disco em rotacao dentro de um encapsulamento em
regime turbulento, equacao (3.31), esta representado graficamente na curva (3) da Fig.3.8.
Comparando com os valores obtidos pela experiéncia, esta equacao fornece valores um
pouco superiores, em cerca de 17%. Este erro é devido as hipoteses e aproximagoes que
se fizeram nos calculos.

E importante referir que, excepto para o caso de espacamentos muito pequenos entre o
rotor e encapsulamento na equagao (3.28), o binario das for¢as viscosas ¢ completamente
independente do valor do espagamento, como se pode observar nas equagoes (3.30) e
(3.31). Comparando o coeficiente de binario num disco sem encapsulamento e com en-
capsulamento, equacoes (3.17) e (3.22) com as equacgoes (3.30) e (3.31), nota-se que o
binario é maior sem encapsulamento. A razdo para tal acontecer, é devido a que no cen-
tro do disco, o fluido roda a aproximadamente metade da velocidade angular do disco,
para o caso com encapsulamento. Isto faz com que o gradiente da velocidade tangencial
seja s6 metade do que seria num disco sem encapsulamento. Consequentemente, devido
a menor velocidade tangencial, a resisténcia viscosa ¢ também mais pequena num disco
com encapsulamento.

J. Dailey e R. Nece, também segundo Schlichting (1979), investigaram experimental-
mente o tipo de escoamento da Fig.3.8 para valores de espagamento de ¢t/R = 0.01 a 0.20
e ntmero de Reynolds de Re; = R?w/v = 10% a 107, para escoamentos em regime lami-
nar e turbulento. Os resultados destes autores relativamente ao binério, confirmaram os

resultados demonstrados na Fig.3.8.

3.2. Modelo fisico-matematico da bomba multi-disco
proposto por Rice e Hardwood

Harwood (2008) fez um estudo analitico e numeérico, para projectar um ventilador baseado

num rotor de discos assim como os autores Rice (1991, 1965, 1963); Crawford e Rice

(1974). Vai ser discutido esse estudo, no qual ird definir as equagoes bésicas para projectar

a bomba de discos que sera calculada e construida.
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3.2.1. Analise Dimensional aplicada a bomba de discos

Nesta seccao faz-se uma andlise dimensional da bomba de discos. Para tal utilizam-se
parametros adimensionais, de forma a poder relacionar as grandezas fisicas e a forma das
relacoes entre as grandezas que intervém neste tipo de turbomdaquinas. Serao também
estabelecidas as condicoes de semelhanca para a concepcao destas maquinas.

A analise, do escoamento de um fluido que se desloca em torno de um disco em rotacao,

movido pelas forcas viscosas, depende de varias variaveis (Fig. 3.9), tais como:

f (P=N7W7h7 RintaRextapuuhUhRTu "i) = 0. (332)

e

ext

[y
r

TRint z

Figura 3.9.: Definicao das varidveis para um escoamento em torno de dois discos em
rotacao.

€
T

Comecamos por definir uma pressao adimensional. Como a pressao maxima é desen-
volvida na periferia dos discos é 6bvio o uso do raio exterior, ao invés do interior, para
definir a pressao adimensional, logo vem:

* p

= ——. 3.33)
252 (
pw Remt
Se fizermos uma leitura do valor da pressao estatica no colector ou voluta adjacente
aos discos e outra leitura na zona adjacente a entrada do fluido, no centro dos discos, a

diferenca entre elas fornece-nos a pressao que a bomba tem que vencer. Se retirarmos a
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voluta, de modo a que os discos suguem e bombeiem o fluido para a pressao atmosférica
(ou seja, sem encapsulamento), alcanga-se uma velocidade radial maxima nos discos. Se
fossemos diminuindo a area de saida do fluido, o caudal através dos discos iria diminuir
também, até que se aproximaria de zero. No caso do caudal ser igual a zero, encon-
tramos o valor maximo da contra-pressao. Para um escoamento incompressivel pode ser

calculada a partir da segunda Lei de Newton:

2
F=m.a= m% = m.w?r, (3.34)
se a velocidade de rotacao for constante.
Rezt
F = / (p2rrhdr) (wr), (3.35)
Rint
como p = %, vem:
React
2nrhdr) (w?
be / (p2rrhdr) (w 7“)7 (3.36)
2mrh
R'L‘nt
Rezt
p= / pw?r dr, (3.37)
Rint

resolvendo o integral, encontramos a solugao para a pressao dinamica, a qual permite
determinar o aumento de pressao quando toda a energia cinética fornecida pelos discos

ao fluido é convertida em pressao:

pw2 (Rgxt - R?nt)
5 .

Apresentamos agora um parametro adimensional para o caudal. O caudal, g, vai variar

Apmam = Piotal — Pestatica =D = (338)

em funcao da pressao estatica, p, e da contra-pressao, Apmaz:

q=f< P >. (3.39)

Ap max

Também podemos dizer que o caudal vai depender da razao entre velocidade radial do
fluido & entrada e a velocidade tangencial dos discos na entrada. Podemos entao definir

o parametro de caudal adimensional, Q*:
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Q*: Uy _ q
wWRint 27rRi2 twh’

n

(3.40)

onde se considerou a area de entrada do fluido 27 R;,:h e a velocidade na entrada wRj,;.
Este parametro adimensional, Q*, relaciona a velocidade tangencial dos discos com a
velocidade radial do fluido.

No espacamento entre os discos o fluido ird deslocar-se a uma velocidade diferente da
dos discos. Assim, define-se um parametro adimensional de escorregamento & entrada,
que relaciona a velocidade tangencial do fluido com a velocidade tangencial dos discos,

"

S; -

Ui
;= 3.41
SZ wRint ( )

O parametro s; pode designar-se de parametro de escorregamento ou de pré-rotagao a
entrada. Se s] = 1, estamos perante um escoamento sem perdas nos discos. Neste caso
o fluido anda a mesma velocidade tangencial que a dos discos. Se substituirmos R;,; por
Reyt, que se refere a periferia dos discos, € v; Por vp,eq, Obtemos o escorregamento médio

na saida, s’:

* Umed
= . 3.42
%= SRy (3.42)

Da mesma maneira, podemos adimensionalizar o binério:
M

int
Para relacionar a viscosidade, massa especifica, as velocidades e raios, podemos usar o
numero de Reynolds. Na sua férmula mais convencional temos:
Re = ﬂ, (3.44)
0
onde V ¢ a velocidade média do fluido e L o comprimento caracteristico. Se associarmos
a velocidade média do fluido (V) & velocidade tangencial na entrada (v; = wRjnt), €
o comprimento do objecto (L) ao raio interior do disco (R;,:), podemos apresentar o

numero de Reynolds na seguinte forma:

Rep = ——1t, (3.45)

Sabendo que v = %, e introduzindo na equacao (3.45), encontramos mesmo namero de
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Reynolds apresentado por Schlichting (1979) na equacao (3.12), referindo-o novamente,
mas com o raio de entrada Ry, vem:
wR?
Rey = — ™t (3.46)
v
Se substituirmos agora Rj,:, na equagao (3.45), pela distancia entre os discos, h, que
também tem unidades de comprimento, mantemos Re; como um parametro adimensional
mas define-se um outro nimero de Reynolds (Rez), que foi introduzido por Crawford e
Rice (1974):.
wh?
Rey = 270 (3.47)
I

Apesar do termo wh nao definir a velocidade tangencial ele continua a ser muito util.

Na solugao destes autores verificaram que para Reg aproximadamente igual a 5, ou 6, a
méaquina apresentava o melhor desempenho. As variaveis p e u podem ser combinadas na

viscosidade cinemadtica, v. Apresenta-se entdao uma outra forma do namero de Reynolds,
R€3:

2
Reg = ﬂ (3.48)
v
Existe ainda uma outra forma de apresentar o nimero de Reynolds, neste caso fazendo a
distincao entre as componentes de velocidade radial e tangencial. Para isso, o nimero adi-
mensional tem que ser escrito em funcao de algumas caracteristicas geométricas, tais como
hy, Rint, Rext ou (Rint — Rext). Por exemplo, podemos escrever o niimero de Reynolds da

seguinte forma:

iu/u2 + 02
Rey = vt mt (3.49)

v
O diametro hidraulico, Dy, correspondente ao espacamento entre dois pratos infinitos

¢ dado por Dy, = 2h, que adicionado & equagao anterior (3.49), vem:

2h@/u?n + vfn
Rey = — "™ (3.50)

v
Usando as velocidades médias, e sabendo que as velocidades radial e tangencial sao
52+ e v = s*wr, respectivamente, onde s* é o escorregamento entre o fluido e o

disco, ja referindo anteriormente na equagao (3.41), o numero de Reynolds vem:

u =
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o L:(*R? )? (3.51)
=0\ \arRih 5% ane) - '

Se ignorarmos a componente radial da velocidade e usarmos wr R;,; como velocidade

tangencial, temos:

O ntmero de Reynolds Res demonstra ser o mais util para usar na pratica como
parametro adimensional. Este inclui a maior parte das varidveis associadas a este tipo de
turboméquina e e muito usado na bibliografia, onde muitos autores o referem como Rey,.
Quando usado em conjunto com a razao entre o raio externo e interno, todas as variaveis
geomeétricas podem ser incluidas em dois niimeros adimensionais. Note-se que Res pode

ser convertido em Rey multiplicando simplesmente por R;'L"t. O numero adimensional

Reg ¢ uma expansao de Res, onde também se inclui a maioria das varidveis associadas
A turboméquina, apesar de ser uma féormula um pouco “pesada’. Reg pode ser separado
em dois ntmeros de Reynolds, um para o escoamento radial e outro para o escoamento

tangencial, sendo estes:

2qh .
R€8 = W (Radzal), (353)
2stwR2 h
Reg = 250 it (T'angencial). (3.54)

Existem outras variaveis, para além das que sao englobadas no numero de Reynolds,

que também afectam os resultados:

Para a entrada nos discos:

e Pré-rotacao a entrada;

Espessura dos discos;

Namero de discos;

O uso de raios de suporte para ligar os discos ao veio;
e (Coeficiente de resisténcia na entrada.
Na zona do espacamento entre os discos:

e A rugosidade dos discos (no caso de escoamento turbulento);
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e O uso de espagadores entre cada um dos discos;

e O efeito da transicao entre a camada limite laminar e a turbulenta, & medida que

o numero de Reynolds aumenta.
Para a zona de saida dos discos:

e As perdas por fugas nas paredes do encapsulamento ;

A forca de resisténcia entre o fluido em movimento e as paredes do encapsulamento;

As perdas na voluta ou difusor ;
e A espessura dos discos;

Os efeitos de restricao ao escoamento e forca de resisténcia na periferia dos discos.

E importante referir que as variaveis dependentes da temperatura e massa especifica
nao foram considerados por se tratar de um escoamento incompressivel. Alguns estudos
referem o nimero de Mach, mas também aqui nao é usado, pois a sua aplicacao so se

aplica em casos de escoamento compressivel .

3.2.1.1. Descricao do escoamento no interior dos discos

O perfil de velocidades do fluido que entra nos discos pode ser assumido como uniforme,
parabolico ou mais complexo devido a transi¢ao para um escoamento completamente
desenvolvido. A medida que o fluido atravessa o espacamento entre os discos, este passa
de uma fase de transicdo até se tornar num escoamento completamente desenvolvido, com
uma componente radial e tangencial de velocidade. E apropriado assumir que o perfil de
velocidade do escoamento completamente desenvolvido é parabolico no caso laminar. A
tensao de corte que actua no fluido, devido as forgas viscosas, é maior & superficie do disco.
Esta tensao, e a rotagao dos discos, provoca uma forca centrifuga que também é maior
perto da superficie do disco. Esta nao uniformidade da forca centrifuga que actua no
fluido, pode resultar num perfil de velocidades com inflexao em determinadas condigoes
(ver Fig. 3.10). As condigbes para ocorrer essa situagao podem ser a ocorréncia de um
grande espagamento entre os discos, de raios pequenos, de velocidades de rotagao baixas
e um pequeno caudal na direc¢ao radial. Se alguma, ou a combinagdo destas condigoes
for significativa podera haver recirculagdo. A situacdo de recirculagdo corresponde ao
caso em que o perfil de velocidades tem a direccao radial para fora junto dos discos, e
num ponto afastado da superficie do disco, o escoamento muda de sentido, em direccao

ao centro do discos.
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

Figura 3.10.: Exemplo de um perfil de velocidades com inflexdo (a) e parabdlico (b).
Podemos notar que no caso (a) existe um ponto em que a velocidade do
escoamento muda de direcgao,

Assumindo um perfil de velocidade parabdlico, e definindo o plano rf, que esta posi-
cionado na superficie dos discos e o eixo z que passa pelo eixo de rotacao dos discos,
entao a equagao da pardbola é a seguinte:

u = C12’2 + Cyz + Cf. (3.55)

Para z = 0 e aplicando a condicao fronteira de que nao existe escorregamento na
superficie do disco, vem que u = C3 = 0, onde obtém-se a seguinte equagao:

u=C12% + Cyz. (3.56)

Considerando agora que estamos na superficie do disco seguinte, z = h, e aplicando
a condi¢ao fronteira de que nao existe escorregamento na superficie do disco, vem que
u =0 em z = h, obtendo a seguinte equagao:

Cy = —Chh. (3.57)

Substituindo a equacgao (3.57) na equagao (3.56) e considerando a zona a meio entre os

discos (z = %), onde a componente radial da velocidade é maxima (4 = Upqz), Obtém-se

a seguinte equacgao:

tyas = Cy (g)Q b (—Cyh) (g) , (3.58)

onde depois de alguma algebra na equagao, obtém-se:
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

4u
Cp=— }’;;‘”, (3.59)
e a partir da equagao (3.57) temos que:
4
Cy = “ZM, (3.60)

Substituindo as equagoes (3.59) e (3.60) na equagao (3.56), podemos obter o perfil
de velocidades na direccao radial ou tangencial, para a zona entre os discos. Para a

componente da velocidade na direccao radial vem:

4umax 2 4umax
— 2 ? w (3.61)

Integrando esta ultima equagao ao longo do espacamento entre os discos, e dividindo

u =

posteriormente pela distancia do espagamento entre os discos, obtém-se o valor médio
da componente da velocidade na direcgao radial. O que é o mesmo que dividir o caudal

pela area de seccao transversal:

h
q 1 /(_4uma:c Z2 + 4uma:c

orRh _ h
0

z) dz. (3.62)

Umed =

Depois de resolver o integral desta dltima equacao, e de termos simplificado, obtemos:

4 __m 2
tmed = 9 Rh p2mRh 3 mae; (3.63)
m 2
q= ; = 27 Rexthttmeq = 2T Reqth <§umax> ) (364)
3q 3m
Ymar =4 RE T ApnRh (365)

Substituindo a equagao (3.65) na equagao (3.61), obtém-se a componente radial da

velocidade, u, em funcao do caudal méssico:

44 3 4 3
o prRh 2 4pm Rh
=—3 2 L (3.66)
simplificando, vem:
B 3m 3 (3.67)

=R T orRm Y
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

A equagao da conservagao da massa, referida em (3.1) pode ser expressa da seguinte

forma:

d (rpu) n 0 (rpw)
0z or

Substituindo a equacao (3.67) na equagao da conservacao da massa (3.68), integrando

=0. (3.68)

e pondo em evidéncia a componente axial da velocidade, w, temos:

_ B, i
- prh3 prh?™

w (3.69)

O escorregamento, que corresponde a diferenca entre a velocidade do fluido e dos discos,
ja referido anteriormente na equagao (3.41), é entdo:
Vg

* - 3.70
TR (3.70)

Pondo em evidéncia a componente tangencial da velocidade para um raio genérico:

v=s"Rw. (3.71)

Substituindo agora na equacao (3.61), obtém-se o perfil de velocidades para a compo-

nente tangencial da velocidade:

~ 45"Rw 2 4s* Rw
h? h

Deduzimos portanto aproximagoes para trés componentes do vector velocidade. Por

v =

z. (3.72)

uma questdo de conveniéncia, repete-se em seguida as equagoes para as outras duas

componentes da velocidade, a radial e axial:

3w, 3

= pﬂRh?’Z + pﬂRh2z’ (3.73)
31 31

w= "2 O (3.74)

N ,07Th3z  prh? =
3.2.1.2. Projecto da bomba de discos considerando o fluido de trabalho a agua

Nesta seccao utilizaremos as equagbes anteriores para projectar a bomba que vai ser
ensaiada. Para projectar a bomba de discos é necessario saber qual a pressao a que ira
funcionar e qual o fluido de trabalho. Normalmente é imposto um caudal para a bomba,

mas neste caso vamos antes impor um nimero fixo de discos mais a frente. Para este
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

pdgua [Kg/mg] (OQ a SOQC) ‘ Dt [Pa] ‘ Rint [m] ‘ Rext [m]
1000 | 200 | 0.015 | 0.06

Tabela 3.2.: Valores utilizados para projectar a bomba.

caso a bomba ird funcionar com agua e terd que fornecer uma pressao de estagnacao de
pe = 200Pa. Como queremos visualizar o escoamento, a bomba terd que ser relativamente
grande de modo a poder ser visualizado a olho nu. Comec¢amos por definir um didmetro
externo dos discos, Rz = 0,06m, que é compativel com as medidas dos discos de Cd-
Rom, para uma maior facilidade na construcao do rotor. Assumindo que o rendimento
aumenta a medida que a razao entre os raios aumenta (Crawford e Rice, 1974), e que
este efeito ¢ reduzido para razoes de raios maiores que 10:1 (Harwood, 2008), assumir
uma razao de raios de 4:1, parece-nos ser adequado. Portanto, o raio interno dos disco
serd quatro vezes menor que o raio externo, R, = % = O'T?fj = 0.015m.

Para a pressao de estagnacao, e assumindo um escoamento incompressivel temos:

Dt = Pestatica + Pressao dinamica, (3.75)

1 pw? (R?,, — R? 1
Pt = Apmax + §pv%wd = ( 61‘2t Znt) + 5{) (WRint)2 . (376)
Pondo em evidéncia a velocidade angular, w, e simplificando, temos:
2p
w = . (3.77)
\/p (2RZ,; — RZ;)

Para este projecto consideramos os valores constantes da Tabela 3.2 para substituir na
equacao (3.77):

0 que nos permite obter a velocidade angular:

2
w = ;(pt 5y = 7.57rads™" = 72.3rpm.
P (2 X RSy — Rznt)

ext

E referido por Crawford e Rice (1974), que o melhor desempenho ocorre a um nimero
de Reynolds, baseado na equagao (3.48), de aproximadamente cinco (Res ~ 5). Uma vez

2571 a 20°C, podemos por

que a viscosidade cinemética da agua ¢ vgguq = 1.01 X 107%m
em evidéncia, na equagao para o niimero de Reynolds, o espacamento entre os discos h.

E desta forma:
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

h2
Reg = w— ~ 5,
v
v _4
h = o~ 8.2 x 107 %m = 0.82mm. (3.78)

Para uma maior facilidade na construcao, definiu-se um espacamento entre discos de
1mm, nao diferindo muito do resultado calculado. Com este novo espagamento, para a
mesma rotacao iremos obter um nimero de Reynolds, Res ~ 7. Estes valores servem de
base para se poder projectar e construir a bomba de discos. A velocidade angular dos
discos ira ser regulada de modo a abranger véarios niimeros de Reynolds para permitir,
com as medicoes necessarias, obter varios desempenhos. Para os cdlculos que se seguem,
fica definido a mesma velocidade angular dos discos, w = 7.57rads ™! e um espacamento
entre os discos h = 0.001m.

Crawford e Rice (1974), e também Hasinger e Kehrt (1963), criaram um numero adi-
mensional para o caudal ja apresentado anteriormente na equagao (3.40). A Fig. 3.11
demonstra a variagdo deste numero adimensional Q* (representado por U, no grafico )
em funcao do rendimento 7 e da razao entre os raios interior e exterior % (representado
por 7, no grafico). Este valor vai ser arbitrado, porque é um valor dependente de fac-
tores exteriores ao rotor, que vai ser verificado experimentalmente, para posteriormente
ser corrigido. Depois de encontrado o valor real, este permito-nos dar com exactidao as
caracteristicas principais da bomba, por exemplo para outras velocidades de rotacao. Foi
entdo arbitrado um valor de Q* = gg—;i =0.25.

Substituindo os valores ja acima calculados, podemos calcular a componente radial da

velocidade média entre os discos:

Umed = Q*WRint =2.84 x 10_2ms_1.

E referido por Schlichting (1979) que para valores de % = 0.01 a 0.20 existe uma
boa concordancia com os valores experimentais e os que estao apresentados na Fig. 3.7.
Sabendo que R = 0.06m obtemos um leque de valores para o espagamento entre o rotor
e o encapsulamento, t de 6 x 107*m a 1.2 x 1072m (de 0.6mm a 12mm). Poderia-se
escolher o valor mais baixo, pois no grafico da Fig. 3.7, reparamos que o coeficiente de
binario C7j; decresce com o aumento do espacamento t. Mas por outro lado a bomba
ir4d funcionar com um acoplamento magnético, por razoes que irao ser explicadas no
capitulo da Instalagao Experimental, sendo necessario aplicar imanes num dos lados do

disco. Os fmanes tém uma espessura de aproximadamente igual & dos discos, que é de
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Figura 3.11.: Dependéncia do rendimento n da bomba em relagdo ao parametro adimen-
sional de caudal Q* (U, no gréfico) e razao de raios %ﬁ (ro no gréfico)
(Crawford e Rice, 1974).
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2mm. Para ter um valor plausivel para este espagamento, considerou-se uma largura de
modo aproximar-se com o didmetro de entrada dos discos. Entao foi considerado um
numero de discos igual a cinco, o que d4 uma largura de rotor deldmm. Somando um
espacamento de t = 5mm para cada lado do rotor, para uma total simetria, obtemos um
largura total de 24mm.

Sabendo que cada espacamento entre discos gera um caudal:

q = 27 Rinthttmeq = 2.36 x 107°m3s™! = 2.36 x 10721 /s = 23.6ml /s,

podemos impor um determinado numero de discos, N, para obtermos o caudal total, ¢,
ou vice-versa. Uma vez que foi definido um rotor com cinco discos (N = 5), temos cinco
espagamentos que geram caudal (quatro entre discos e mais as duas metades dos discos

da periferia do rotor). Entao o caudal total que iremos obter é o seguinte:

@ = q X N = 20 RinihtmegN = 1.18 x 1074 m3s™1 = 1.18 x 10711 /s = 118ml /5.

Consideremos agora a energia perdida na entrada. Uma expressao que permite estimar
as perdas de entrada p; pode basear-se na energia cinética na entrada. Para calcular essa

energia cinética multiplica-se a componente axial da velocidade pelo ntimero de discos:

1 1 @\
;= N=pw? =N= . 3.79
bi= P 27 (m%mt) (3.79)

Substituindo os valores obtém-se,

pi = 1.57 x 1072 Pa.

Podemos ainda fazer uma previsao de qual o binario que é necessario fornecer ao veio,
para que a bomba produza o caudal e pressao desejados. A poténcia contida no fluido &

saida da bomba é:

P = piq = 2.36 x 107 2W = 23.6mW. (3.80)

Definindo o rendimento:

_ Prqe
n Mo’

e se resolvermos a equacao em ordem a M, admitindo que o rendimento de transferéncia

(3.81)

da energia dos discos para o fluido é de aproximadamente n = 86%, ver Fig. 3.11 para
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3. Modelagao analitica da bomba de disco

Reet — 4 e Q* = 0.25, vem:

int

Miyotar = 222 = 3.63 x 1073 Nm, (3.82)
wr)

o binério correspondente a cada disco é:

T,
Maisco = '}0\;“ = 7.26 x 107 Nm. (3.83)
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4. Instalacao Experimental

Neste capitulo vai ser descrito o desenvolvimento do projecto da instalacao experimen-
tal de uma bomba de discos. O objectivo da instalacao experimental é construir uma
instalacao piloto que sirva de base de apoio ao estudo da bomba de discos. A principal
diferenca deste tipo de turbomaquinas para as convencionais é geometria do rotor. Os
rotores das bomba de discos sao constituidos por discos paralelos entre si, separados por
um determinado espacamento. Os discos tém que ter uma furacdo no seu centro para
permitir que o fluido entre por entre os espacamentos dos discos, e no seu encapsulamento
tém que ter uma abertura para permitir a saida do fluido.

Na primeira seccao ird ser feita uma caracterizacao detalhada dos véarios constituintes
da bomba de discos, incluindo os instrumentos de medi¢ao, bem como dos problemas e
ideias que ocorreram ao longo de todo o desenvolvimento do projecto. Numa segunda
seccao iremos descrever o procedimento experimental que é necessario para efectuar as

medicoes.

4.1. Caracterizacao da instalacao

Para construir uma bomba de discos necessitamos de um rotor que consiga fixar os
discos paralelos entre si, e deixar entre eles um certo espagamento. Uma vez que o fluido
entra pelo centro do rotor e é expelido radialmente pelos discos, necessitamos de um
encapsulamento com uma abertura no centro do rotor, e que direccione o fluido para
a saida do mesmo. Para esta maquina funcionar como bomba necessitamos de fornecer
energia mecanica aos discos, imprimindo-lhes uma determinada rotacao, e para isso usou-
se um motor eléctrico.

Para se construir uma instalacao experimental, de modo a que este tipo de tur-
boméaquimas nao convencionais possam ser estudadas com detalhe, a instalacdo terd
que possuir uma instrumentacao adequada. A instrumentacdo é de extrema importan-
cia, pois sem ela nao podemos obter resultados para retiramos conclusoes sobre este tipo
de turbomaquinas. Esta tem que ser capaz de adquirir medi¢oes quanto ao tipo de escoa-

mento, ao desempenho da méquina, e & gama de pressoes, velocidades, caudais, poténcia
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consumida, binario aos discos. S6 desta forma é possivel comparar os valores tedricos
com os experimentais. Nas proximas secgoes iremos apresentar o desenvolvimento da

instalagao experimental no seu detalhe.

4.1.1. Encapsulamento da bomba de discos

Um dos objectivos iniciais da construgao da bomba era que o encapsulamento fosse
transparente, de modo a poder ser visualizado o escoamento. De entre as primeiras
ideias que surgiram, pensou-se na utilizacao de uma caixa de Cd’s para ser utilizada como
encapsulamento. Esta opgao é encontrada em algumas construcoes caseiras deste tipo
de turbomaquinas. E uma solucdo simples, econémica e pratica, pois é muito facil de se
obter em qualquer loja de informética. Esta ja tem a forma pretendida, e é transparentes
além de que ainda podemos utilizar os proprios Cd’s como discos para a construcao do

rotor. Foi este o primeiro conceito da bomba de discos, ver Fig. 4.1.

Figura 4.1.: Primeira solugao desenvolvida para a bomba a instalar na instalacao piloto.
1 - Primeiro Cd transparente para permitir visualizar o escoamento interno
entre dois discos (normalmente é fornecido um Cd transparente em cada
caixa de Cd’s); 2 - Cd’s com furagdo para permitir a entrada do fluido; 3
- Espacador entre os discos; 4 - encapsulamento de uma caixa de Cd’s com
abertura de lado para permitir a saida do fluido.

Neste primeiro esboco propunha-se um sistema de transmissao magnética, entre o
motor e o rotor, que permitisse transmitir movimento sem o uso de uma ligagado fisica
entre o eixo dos discos e o do motor. Nao existindo contacto fisico entre o motor e o rotor
podemos eliminar o uso de vedantes, que s6 iriam provocar perdas por atrito e eventuais

problemas de estanquecidade. O uso de um acoplamento magnético também permite
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obter um arranque ou paragem suave da bomba. Podemos ver na Fig. 4.2 a montagem

e as varias vistas do primeiro conceito da bomba de discos.

Extrude’ of Base<l>

Figura 4.2.: Vista isométrica, lateral e frontal do primeiro conceito da bomba. 1 - Tampa
da caixa de Cd’s; 2 - Rotor composto por Cd’s; 3 - Caixa de Cd’s utilizada
como encapsulamento; 4 - Disco de suporte aos imanes; 5 - Motor e o seu
apoio.

Durante a revisao bibliografica, compreendeu-se que a maioria das perdas neste tipo de
turbomaquinas estao localizadas na entrada e na saida do encapsulamento. Lemma et al.
(2008) chamaram a atencao, através do seu estudo numérico entre um encapsulamento
circular e em espiral, que um encapsulamento em espiral elimina os vortices criados pela
rapida mudancga de direccao da componente tangencial da velocidade do escoamento, ver
Fig. 2.3. Foi entao desenvolvida uma solucao para melhorar o desempenho da bomba,
tanto na saida como na entrada.

Para melhorar o desempenho a saida foi construido um encapsulamento em forma de
espiral, fazendo de difusor. Para melhorar o desempenho na entrada usou-se, como ji
anteriormente proposto, um acoplamento magnético entre o rotor e o motor eléctrico.
Referiram-se anteriormente as vantagens que se obtém com um acoplamento magnético,
mas aquando da revisao bibliografica ficou a conhecer-se a importancia relativa & origem
das perdas mais significantes deste tipo de maquinas. Surgiu uma solugdo que permite
tirar o maior partido de ter um acoplamento magnético. Trata-se da possibilidade de ter

duas entradas de fluido no encapsulamento, uma de cada lado, ja que nao existe nenhum
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veio a ligar os discos ao motor. Existindo duas entradas na bomba iremos reduzir as
perdas na entrada, isto porque na zona de entrada o fluido tem fazer um angulo de 90°,
nao facilitando a deslocac¢oes do fluido para entre os discos. Ao entrar pelos dois lados,
facilita-se que o escoamento se dirija para os espagamentos entre os discos, aumentando
o seu rendimento. A desvantagem associada a utilizacdo do acoplamento magnético é a
necessidade de aplicar imanes num dos discos do rotor, podendo ter alguma influéncia
no escoamento. Em particular pode introduzir algumas perdas nessas zonas.

Feitas estas alteracOes no projecto houve a necessidade de fazer um encapsulamento
totalmente de raiz e ja nao usar a caixa de Cd’s. A dimensao exterior do disco manteve-se
igual & de um disco de Cd comum (R;; = 0.06m), e usando a abordagem analitica do
Capitulo 3 o raio interno foi definido como sendo R;,; = 0.015m. Na Fig. 4.3 temos a
versao final do encapsulamento e a sua montagem. A sua forma de constru¢ao permite
uma pratica, e simples, montagem e desmontagem do encapsulamento sem a necessidade
a ferramentas, gragas as porcas de orelhas. Este conceito, permite alterar o tamanho do
encapsulamentos muito facilmente apenas trocando a peca 5 da Fig. 4.3 por uma mais
larga, ou mais estreita, e os parafusos se tal for necessario. Podemos assim alterar as
dimensoes para fazer estudos com rotores diferentes. Os vedantes, pegas 4 da Fig. 4.3,
permitem tornar a bomba estanque ao fluido de trabalho. As paredes do encapsulamento,
pecas 3, sao feitas de acrilico, enquanto que a peca 5, é feita de policarbonato, para se
poder moldar a forma pretendida. Qualquer dos dois materiais é transparente obtendo-se

assim um encapsulamento ideal para a visualizagao do escoamento.
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Figura 4.3.: Conceito final do encapsulamento da bomba de discos e esquema de mon-
tagem. 1 - Porcas de orelhas; 2 - Fusos roscados; 3 - Paredes do encapsu-
lamento em acrilico; 4- Vedante de borracha; 5 - Encapsulamento em forma
de espiral.

E de notar aqui ainda uma outra vantagem em relacdo ao primeiro conceito proposto.
Este tinha um veio muito largo (de aproximadamente 20mm ), provocando grandes
perdas & entrada dessa zona. Enquanto que o novo conceito tem um veio de 5mm e
somando o diametro dos espacadores, obtém-se um veio de 10mm, obtendo-se uma area
de entrada util muito maior.

Por falta de outros estudos existentes na literatura sobre este tipo de bombas, em
particular sobre o encapsulamento ideal para este tipo de turbomaquinas, foi desenhada
uma espiral tal como proposto por Harwood (2008). Para uma melhor facilidade de
construcao, foram criadas duas semi-circunferéncias de raios diferentes formando uma
espiral suave, permitindo um fraca variacao na direccao da velocidade tangencial, ver
Fig. 4.4.
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O O

Figura 4.4.: Pormenor de como foi desenhado o encapsulamento (duas semi-
circunferéncias representadas pelas cores azul e vermelho). A traco inter-
rompido pode-se verificar qual a dimensao dos discos no encapsulamento.
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Figura 4.5.: Encapsulamento montado sem rotor; pormenor do rolamento para o rotor;
e encaixe gravado no proprio acrilico.

Na Fig. 4.5 mostra-se como é que a peca 4 da Fig. 4.3 se encaixa mas paredes do
encapsulamento. As paredes tém gravado o formato da espiral, com uma profundidade
e largura de 3mm, permitindo introduzir uma borracha de forma a tornar estanque o
encapsulamento. No centro de cada parede do encapsulamento existe um suporte para

colocar o rolamento, este vai apoiar o eixo do rotor como se observa na Fig. 4.5.

4.1.2. Rotor da bomba de discos

Os discos do rotor sao feitos em acrilico pela mesma razao pela qual o encapsulamento é
transparente, isto é, permitir ver o escoamento no interior da bomba de discos. Os discos
tém um didmetro de D = 0.12m, similar as dimensoes de um Cd, com um raio & entrada
R;n: = 0.015m obtido usando a formulacao analitica do capitulo anterior. Para obter
a maior adrea possivel na entrada, reduziram-se os raios que seguram o disco ao veio do
rotor, ver Fig. 4.6. Para que essa reducao seja possivel a espessura dos discos nao pode
ser muita pequena, pois o acrilico € um material pouco resistente, neste caso a espessura

é de 2mm.
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Figura 4.6.: Geometria do disco e da montagem do rotor.
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Figura 4.7.: Vista lateral do rotor, & esquerda, e do rotor usado na experiéncia, a direita.
1 - Disco; 2 - Espacador; 3 - Imanes na periferia do disco que movimentam
o rotor; 4 - Porca que aperta os discos; 5 - Veio do rotor.

A Fig. 4.6 mostra o formato do disco usado e a montagem dos mesmos no veio. A
Fig. 4.7 mostra um desenho da constituicao do rotor e uma fotografia do rotor usado
na experiéncia. Neste caso com cinco discos paralelos entre si, tendo cada um uma
espessura de 2mm e um espacamento entre eles de h = 1mm, conforme calculado no
projecto da bomba de discos descrito na Seccao 3.2.1.2. O conceito desenvolvido para o

rotor permite alterar facilmente o niimero de discos e o espacamento entre eles, bastando
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Figura 4.8.: Bomba de discos ainda na sua fase de construcao.

somente introduzir um veio e espacamentos mais ou menos compridos.

4.1.3. Acoplamento magnético

Depois de ser caracterizado o rotor e o encapsulamento iremos agora apresentar o sistema
de transmissao que impulsiona os discos. Nas duas entradas da bomba foram introduzidos
dois tubos com uma curva de 90° para que as duas entradas da bomba fiquem paralelas
entre si e possam ser ligadas a um deposito. Em um dos lados da bomba foi instalado um
rolamento que tém o centro fixo ao tubo, sendo que o seu anel exterior roda livremente.
Na periferia do rolamento é colado um anel de acrilico que vai fazer de suporte para
os imanes estes vao permitir transmitir o movimento de rotagao aos discos do rotor.
Também & periferia do rolamento vai ser fixado uma polia, possuindo um centro furado
de modo a que o tubo passe pelo seu interior. A montagem do acoplamento magnético
pode ser observada na Fig. 4.9, e na Fig. 4.10 podemos ver a bomba de discos com o

acoplamento magnético e a polia ja montados.
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\ -\
Figura 4.9.: Acoplamento magnético instalado na bomba de discos. 1 - Polia que se vai
fixar ao anel na periferia do rolamento; 2 - Anel em acrilico transparente,
que faz de suporte aos imanes que vao impulsionar os discos do rotor, que é
fixado na periferia do rolamento; 3 - Imanes fixados ao anel de suporte que
serve de motor; 4 - Rolamento com o seu centro fixo no tubo a curva de PVC

junto a face representada por A; 5 - Tubo PVC de forma curva a 90%; A -
Face onde o rolamento vai ser fixado.
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]
]

Figura 4.10.: Bomba de discos completa com o seu sistema de transmissao por acopla-
mento magnético.

O anel de suporte aos imanes é em acrilico transparente para nao haver a minima
obstrugao & visualizagao do escoamento. O conjunto do acoplamento esta fixado junto
a face representada por A na Fig. 4.9, que é a mesmo face onde o tubo vai ser fixado a

parede do encapsulamento.

4.1.4. Sistema de transmissdo entre a bomba de discos e motor

Para transmitir o movimento aos discos foi decidido utilizar um motor eléctrico DC
(corrente continua). Esta op¢ao prende-se com a facilidade de controlo da sua velocidade
por meio de uma fonte de alimentagao de tensdo varidavel. O motor eléctrico e a fonte de
alimentacao estao descritos na Secgao 4.1.7.

De modo a transferir o movimento do motor para o anel de suporte dos imanes neces-
sitamos de um sistema de transmissao. A escolha do sistema transmissao teve que ser
feita de forma cuidadosa, pois uma das caracteristicas desta instalacao experimental era
permitir a leitura do binario que estava a ser aplicado ao rotor. A melhor solucdo en-
contrada foi através da medigao do binario no motor eléctrico (descrita na Seccao 4.1.6).
A primeira ideia para o problema proposto foi a de usar uma engrenagem entre o mo-

tor e o anel de suporte aos imanes, ao invés da polia apresentada nas Fig.s 4.9 e 4.10.
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Devido & bomba possuir duas entradas de fluido a roda dentada no anel de suporte aos
imanes tinha que ser relativamente grande, em relagao a roda dentada usada no motor.
Esta opcao levantou um problema, pois como o binério é medido no motor a relagao de
transmissao provoca uma reducdo do bindrio lido. Depois de efectuar alguns calculos
preliminares verificimos que os valores de binario associados a esta bomba eram muito
baixos, 0 que originaria problemas de precisao das medidas. Assim, pensou-se na uti-
lizacao de um sistema de engrenagens que permitisse aumentar o valor do binério lido.
Depois de lidos os valores do binério efectuavam-se os calculos necessarios para saber que
binério estava a ser aplicado aos discos. Na Fig. 4.11 podemos visualizar a engrenagem

na fase de projecto e a sua aplicagdo pratica.

Figura 4.11.: Na imagem da esquerda (1) temos o projecto da bomba em CAD numa, com
o pormenor do sistema de transmissao por engrenagens. Na imagem da di-
reita (2) podemos visualizar a implementagao deste sistema de engrenagens
e o motor usado na bomba de discos.

Depois de aplicada a engrenagem depardmo-nos com um outro problema. Esse prob-
lema era o elevado atrito entre as engrenagens, que era maior que o proprio binario
aplicado aos discos. Houve entao necessidade de pensar em aplicar outro tipo de trans-
missao. Surgiu entdo a ideia de aplicar uma transmissao por polias e correia. A aplicagao
de um sistema de transmissao deste tipo leva ao mesmo problema que surgiu anterior-
mente, o baixo binario lido. Esse problema foi resolvido usando uma alavanca e a sua
implementagao é apresentada na Secgao 4.1.6. Com este sistema de transmissao o atrito
foi reduzido consideravelmente. A Fig. 4.12 demonstra a aplicacao do sistema de trans-

missao por polias e correia.
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Figura 4.12.: Pormenor do sistema de transmissao por correia e polia.

4.1.5. Leitura da velocidade de rotacao

Para obter a leitura da velocidade de rotagao dos discos, foi utilizado um foto-tacometro.
Este aparelho possui um feixe de luz que é apontado para um reflector instalado na
polia do anel de suporte de imanes. O instrumento dispoe de um indicador de cristal
liquido, de grande dimensao, fornecendo a velocidade em rotagdes por minuto com uma
precisao de até 1rpm. Se o foto-tacémetro estiver mal posicionado ou por alguma razao
nao estiver a obter a velocidade correcta, surge uma indicagao no visor, com um sinal a

piscar, ver a Fig. 4.13 ponto 2.
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Figura 4.13.: Imagem do foto-tacémetro apontado para o reflector. 1 - Reflector; 2 - Sinal
que comega a piscar se a leitura nao estiver a ser correcta.

Durante o procedimento experimental regista-se o valor da velocidade de rotagao dos
discos lido no foto-tacometro, posteriormente esta é convertida para unidades S.I. em
rad/s. Este aparelho permite ler em tempo real a velocidade de rotagdo nos discos, o
que permite uma regulagdo precisa da tensao de alimentagao do motor de modo a obter

uma velocidade constante.

4.1.6. Leitura do binario

Nesta instalacao experimental é dotada de um sistema que permite medir o bindrio que
estamos aplicar aos discos. Face aos custos muitos altos de sensores comerciais que
permitem ler bindrios muito pequenos, teve que se adoptar uma maneira mais econémica
de permitir a leitura do bindrio. Foi entdo que surgiu a ideia de utilizar um sensor
de uma balanga electrénica. Construiu-se um suporte do motor, que permitia que ele
rodasse sobre si proprio, tendo o seu veio apoiado em dois rolamentos . A uma certa
distancia do centro é medida a forga com que o motor faz no sensor da balanga. O sensor
mede um peso maximo de 2 K g, com uma precisao de 1¢g. Como o binério é o produto
da forca pelo braco, consegue-se obter o binario em N.m. Converte-se o peso, medido
em gramas, para forca em N, e multiplicando pela distancia ao centro do eixo do motor

em [m|. Como visto anteriormente, existia o problema com a relacao de transmissao,
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obtendo valores lidos muito reduzidos na balanca. Esse problema foi solucionado quando
se pensou num sistema de engrenagens que aumentava o binédrio lido para uma maior
resolucao de leitura. Ao decidir o uso de uma transmissao por correia e polia, o problema
voltou a surgir. Neste caso foi solucionado com um sistema de alavanca aplicado entre
o motor e o sensor de balanca. O sistema estd representado na Na Fig. 4.14 onde é
constituido por uma alavanca, que esti apoiada no seu centro, para o sensor nao “sentir”
o seu peso, Gy;. Temos o peso que é aplicado e medido no sensor Ggepsor, O peso que é
aplicado no outro lado da alavanca Guotor € 0 momento do motor M,,ot0r, que € 0 que se
pretende saber. A distancia do sensor ao centro da alavanca é dada por Li, a distancia
do centro da alavanca até a outra ponta é Lo e a distancia do centro do motor & ponta

da alavanca Ly,qc0, ver Fig. 4.14.

[Sensor| [Rolamento] T

G
al al
sensor
1 2 braco

Figura 4.14.: Sistema de alavanca para permitir uma leitura com maior resolugao do
binéario.

Vamos agora definir a relagdo destas variaveis. Na alavanca temos que:

Gsensor Ll = Gmotor L27 (41)
L
Gmotor = L_leensor- (42)
2

Sabemos que o binario do motor é o produto da forca pelo o braco, entdao temos:
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Mmotor = FLbrago- (43)

Passando para unidades de peso, temos que:

Mmotor = (Gmotor g) Lbrago- (44)

Substituindo a equac@o (4.2) em (4.4), obtemos o momento que o motor fornece em
funcao do peso lido no sensor:
Ly
Mmotor = L_QGsensor g Lbrago- (45)
Sabendo que L; = 0.02m e Ly = 0.1m (com estes valores a alavanca permite aumentar
o valor lido em 5 vezes), L3 = 0.013m e g = 9.81m/s?, basta substituir o valor do peso

lido no sensor na equacao (4.6) e obtemos o binéario fornecido pelo motor:

Mnotor = 0.025506 G'sensor- (4.6)

Na Fig. 4.15 podemos ver o sistema de alavanca montado e o pormenor da calibracao do
sensor para permitir que a alavanca esteja completamente horizontal. E muito importante
que a alavanca esteja completamente horizontal, para que a relagdo entre o sensor e o

binario do motor seja igual & que foi referida na equacao (4.6).

Figura 4.15.: No lado esquerdo podemos ver o sensor e o pormenor da calibragao do
sistema de alavanca. No lado direito temos o sistema de alavanca com o
motor apoiado em rolamentos.

Para sabermos o momento que estamos aplicar aos discos My, foram efectuadas medigoes
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com a bomba em vazio, obtendo o binério em vazio My, que sao as perdas mecénicas.
Quando se estiver a medir o binario no ensaio M;, basta subtrair a este, o binario em
vazio My e obtemos M.

A poténcia mecanica aplicada aos discos Ppsq, vem expressa da seguinte forma:

PMd = Md Wmotor- (47)

onde Wiotor € a velocidade do motor. Uma vez que o foto-tacometro mede a velocidade
de rotagao dos discos, a velocidade de rotacao do motor é facil de obter conhecendo a
velocidade dos discos e a relacao de transmissao entre os discos e motor. A polia dos
discos tem um diametro de 83mm e a polia do motor tem um didmetro de 13 mm.
Logo a relacao de transmissao ¢ dada por % = 6.38. Isto significa que para sabermos
a velocidade do motor, basta multiplicar por 6.38 a velocidade de rotagao lida no foto-

tacometro, referida na seguinte equagao:

Winotor = 6.38 w (4.8)

Conhecendo a poténcia hidraulica Py e a poténcia mecénica nos discos, obtemos o

rendimento hidraulico, definido como:

Py

= 5 (4.9)
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4.1.7. Motor, fonte de alimentac3do e leitura da poténcia

O motor usado nesta instalacao experimental foi retirado de uma impressora obsoleta,
Fig. 4.11 e Fig. 4.12. Trata-se de um motor DC (corrente continua), que tem uma tensao
e corrente nominais de 24V e 0.2 A. A escolha caiu sobre este tipo de motor devido a
facilidade de controlo da velocidade de rotagao. Este controlo é muito importante nesta
instalacao de forma a conseguir manter uma velocidade constante nas leituras. Para a
leitura da poténcia consumida sao utilizados um amperimetro e voltimetro que estao
incluidos na propria fonte de alimentagao. A fonte tem uma tensao maxima de 30V
e uma corrente maxima de 3A. Esta referéncia chega perfeitamente para o motor DC
usado. A fonte tem dois visores, ver Fig. 4.16, onde pode ser visualizada a tensao e a
corrente. Existe ainda trés reguladores, um para a corrente e outro para a tensao, sendo
que o terceiro é para uma seleccdo mais fine da tensdo, permitindo uma boa precisao na

regulagao da velocidade do motor.
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Figura 4.16.: Fonte de alimentacao utilizada na instalagao experimental da marca TES®).

A tensao eléctrica fornecida pela fonte tem de variar de forma a que o motor mantenha
uma velocidade constante a medida que se regula o caudal na valvula. Para cada caudal,
e para uma determinada velocidade, calcula-se a poténcia eléctrica total consumida,
Pr pela leitura da corrente e tensdo. E efectuada outra medicdo, com a bomba em
vazio, calculando a poténcia eléctrica em vazio Py. A diferenca entre estas duas ultimas
poténcias fornece a poténcia eléctrica fornecida aos discos, P.q. E com esta poténcia, que
nao inclui as perdas no motor, vai permitir calcular o rendimento, com base na poténcia

eléctrica da bomba de discos. Definindo entao rendimento eléctrico, vem:

(4.10)

onde Py é a poténcia hidraulica.

4.1.8. Tomadas de pressao e manémetros

Para uma instalagao deste tipo é importante conseguir medir pressoes, tanto na en-

trada como na saida da bomba. Foram instaladas tomadas de pressao junto as duas
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entradas e uma outra junto a saida da bomba (ver Fig. 4.18).A diferenca de altura nos
manoémetros fornece a altura manométrica Ah que a bomba consegue desenvolver. A
altura manomeétrica é calculada lendo o manoémetro da saida e subtraindo a média dos

valores lidos nos dois manémetros da entrada, ver Fig. 4.17.

\

3

Figura 4.17.: Man6metros das tomadas de pressao da bomba de discos. 1 e 2 - Manémet-
ros das duas entradas; 3 - Manometro da saida. A altura manométrica Ah
¢ dada pela diferenca entre o valor da saida e a média das duas entradas,
sendo que estas duas apresentam valores muito proximos.
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Figura 4.18.: Localizacao das tomadas de pressdao. 1 - Tomada de pressao a saida; 2 -
Tomada de pressao a entrada.

Obtendo a altura manométrica Ah, o passo seguinte é calcular a diferenca de pressao
manométrica que a bomba consegue desenvolver, usando a equacdo (4.11), retirada de
Robert W. Fox (2006), obtém-se facilmente o valor:

Ap = Ahpg, (4.11)

onde Ap é a pressao manomeétrica desenvolvida pela bomba em Pa, Ah a altura
manomeétrica em m, p a massa especifica em Kg/ m? (para dgua & temperatura ambiente

p=1000Kg/m3) e g a aceleragao da gravidade em m/s? (g = 9.81m/s?).

4.1.9. Tubo de Pitot

Foi utilizado um tubo de Pitot para permitir ler a velocidade do escoamento em varios
pontos da tubagem. Ao ser utilizado o tubo de Pitot, foi necessario medir a velocidade do
escoamento a uma grande distancia da bomba de discos. Isto para se obter uma leitura o
mais proxima possivel de um escoamento completamente desenvolvido. Tal como Robert
W. Fox (2006) referem, para um escoamento laminar numa tubagem, este fica comple-
tamente desenvolvido apds aproximadamente 140 diametros do tubo. Como a tubagem

tem 25 mm de diametro, obtém-se uma tubagem com um comprimento de aproximada-
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mente de 3.5m. Devido as limitacoes fisicas do local da instalagdo experimental e &
sensibilidade na contra-pressao que estas bombas tém, o tubo de Pitot foi posicionado a
uma distancia de aproximadamente 1.8m da bomba de discos.

Para a montagem do tudo de Pitot, foi construido um apoio para a sua fixagdo, e
pode ser deslocado horizontalmente de forma a medir varios pontos de velocidade do
escoamento. Devido aos baixos caudais que esta bomba funciona, os manémetros usa-
dos sao mais largos que os manometros das tomadas pressao, para permitir um menor
tempo de estabilizacao. Isto porque quanto menor for o didmetro do manémetro, mais
significativas se tornam as forgas viscosas. Como as pressoes geradas pelo tubo de Pitot
sao muito reduzidas, demoram muito tempo a estabilizar. Mesmo assim é necesséario
esperar 15 a 20 minutos para que os manoémetros estabilizem. Outra necessidade, devido
as baixas pressoes geradas no tubo de Pitot, foi inclinar os manoémetros de um angulo de
45° permitindo obter uma maior resolucao de leitura. Na Fig. 4.19 podemos visualizar

a montagem do tubo de Pitot e dos manoémetros.
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Figura 4.19.: Instrumentacao usada para obter a velocidade e caudal com um tubo de
Pitot. 1 - Tubo de Pitot e respectivo apoio para este se poder deslocar hor-
izontalmente e permitir medir a velocidade em vérios pontos da tubagem;
2 - Pormenor dos tubos ligados ao tubo de Pitot; 3 - Mandémetros do
tubo de Pitot inclinados com um angulo de 45°, para obter uma melhor
leitura e resolucao; 4 - Leitura nos manémetros para calcular a velocidade
do escoamento.

O passo seguinte, depois da leitura e do registo dos manémetros, procede-se ao calculo
do caudal. A equacgao (4.12) fornece-nos o caudal em fun¢ao da velocidade que atravessa
uma determinada area. Entao foram medidas véarias velocidades em pontos ao longo
do raio da tubagem. Devido a pouca variagdo nos mandémetros ao longo do raio da
tubagem, foram medidas as velocidades em 3 pontos para velocidades de rotacao entre
150 e 300 rpm. Para maiores velocidades de rotagao ja foi possivel medir a velocidade
em mais um ponto. Para cada ponto ¢ onde foi medida a velocidade, que foi considerada
ser igual numa éarea de secgao A;, obtendo varios caudais g;. Com a soma dos varios g;,
obtemos o caudal total ¢;. Os cédlculos efectuados para as areas, velocidades e caudais

estao representados em forma de tabela no Anexo C.
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g = /VdA =) Vi, (4.12)
A i

Na Fig. 4.20 podemos observar os 4 pontos de medigao efectuados na tubagem. Nas

Fig. 4.21 e Fig. 4.22 estao representadas as areas consideradas e os pontos de medicgao,

para o caso de 3 e 4 pontos, respectivamente.

Figura 4.20.: Posigao do tubo de Pitot para as quatro medicoes de velocidade que se
efectuaram em relacao ao centro da tubagem. 1 - Medicao a 1lmm do
centro; 2 - Medicao a 8mm do centro; 3 - Medicao a dmm do centro; 4 -
Medicao no centro da tubagem.
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Figura 4.21.: Representacao das varias areas consideradas, para as medicoes do perfil de
velocidades na tubagem em 3 pontos usando o tubo de Pitot (w = 150 a
3007rpm). A vermelho representam os pontos de medicao da velocidade e
os numeros 1,2 e 3 as areas correspondentes.
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Figura 4.22.: Representacao das varias areas consideradas, para as medicoes do perfil de
velocidades na tubagem em 4 pontos usando o tubo de Pitot (w = 350 a
450 rpm). A vermelho representam os pontos de medicao da velocidade e
os numeros 1,2 e 3 as areas correspondentes.

4.1.10. Tubagens, depésito e valvula de saida

Foram usadas tubagens flexiveis e transparentes. Flexiveis para facilitar a construgao da
instalagao experimental, no sentido de serem faceis de encaixar nas entradas da bomba de
discos, de facilitarem a aplicacdo das tomadas de pressao, da valvula de saida e do tubo
de Pitot. Estas também permite, por deformacao manual da tubagem, que as bolhas
de ar existentes sejam extraidas. Sendo a tubagem transparente esta permite uma facil
visualizacao das bolhas de ar existentes.

A instalagdo experimental aqui apresentada é de circuito fechado. A tubagem de
entrada da bomba estd ligada ao mesmo depoésito da tubagem de saida, ver Fig. 4.23.
Existem duas tubagens que ligam as entradas da bomba de discos ao depésito e que
sao paralelas entre si. Nestas tubagens estao aplicadas as duas tomadas de pressao da
entrada. A tubagem instalada ligeiramente acima das tubagens de entrada, devido a
geometria da bomba, liga a saida da bomba ao depoésito. Nesta estd instalada uma
valvula, do tipo esfera, junto ao deposito (ver Fig. 4.23). Possui ainda uma tomada de

pressao junto a saida da bomba e é nesta tubagem que é instalado o tubo de Pitot.
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Figura 4.23.: Tubagens de entrada e saida da bomba ligadas ao mesmo deposito. 1 -
Deposito usado na instalacao experimental; 2 - Valvula de saida, do tipo
esfera, que permite regular o caudal total g;.

Como as tubagens sao flexiveis tém que ter apoios para permitir que fiquem alinhadas
e niveladas. Os apoios estao fixados a bancada, assim como o depdésito e a bomba. O
ultimo apoio é diferente dos outros, para permitir a instalacdo do tubo de Pitot, ver
Fig. 4.24. A tubagem ¢ fixada aos apoios por meio de parafusos, como se pode ver na
Fig. 4.25. O diametro interior da tubagem usada é de 25 mm e o exterior de 30mm. O
deposito tem uma capacidade total de 12 L, mas apenas foram usados cerca de 6 L de

agua.

Figura 4.24.: Desenho em CAD da tubagem da instalacdo experimental e respectivos
apoios. O tultimo apoio antes do deposito é diferente para permitir a insta-
lacao do tubo de Pitot.
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Figura 4.25.: Tubagens fixadas por meio de parafusos aos apoios de madeira, permitindo
manter as tubagens sempre niveladas e alinhadas. A tubagem usada possui
25mm de diametro interior e 30mm de didmetro exterior

4.2. Procedimento experimental e recolha de resultados

Nesta seccao iremos descrever o processo experimental para a recolha de resultados:
Comeca-se por encher o deposito (3 da Fig. 4.26) com o tubo de enchimento (2 da
Fig. 4.26) até ficar com um nivel proximo da véalvula de saida (5 da Fig. 4.26), nao
sendo importante o nivel de 4gua do depoésito, pois o que interessa ler nos manometros
¢ a diferenca entre eles. Prepara-se o ensaio, eliminando todas as bolhas de ar presentes
na tubagem (6 da Fig. 4.26) e na bomba de discos (9 da Fig. 4.26), com a valvula de
saida totalmente aberta e com a bomba a funcionar a alta rotagdo. Depois das bolhas
terem sido eliminadas, regula-se a velocidade de rotacao para um valor constante, lida no
foto-tacometro (8 da Fig. 4.26). Registam-se de seguida as leituras da poténcia eléctrica
consumida (11 da Fig. 4.26), peso na balanga (10 da Fig. 4.26), manometros das tomadas
de pressao (7 da Fig. 4.26), manometros do tubo de Pitot ( manometros em 1 e tubo de
Pitot em 4 da Fig. 4.26) com a vélvula de saida totalmente aberta para uma velocidade

de rotacao constante. Para cada velocidade de rotacao, sao efectuadas todas as leituras
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Figura 4.26.: Instalagao experimental. 1 - Manometros do tubo de Pitot (sao posiciona-
dos a 45° durante a experiéncia); 2 - Tubo para encher/esvaziar o depdsito;
3 - Deposito; 4 - Tubo de Pitot; 5 - Valvula de saida; 6 - Tubagens da
instalacao; 7 - Manoémetros das tomadas de pressao; 8 - Foto-tacometro; 9
- Bomba de discos; 10 - Visualizador do sensor de binario; 11 - Fonte de
alimentagao.

para 6 posicoes diferentes da valvula (A!, QA2 I-13) -2 4, QF® e F®). Em cada posicio
da véalvula é lido o valor dos manémetros do tubo de Pitot para 4 posicoes diferentes,
para velocidades entre 350 e 450 rpm, e 3 posicoes diferentes para velocidades entre 150
e 300 rpm.

E importante referir, que para o tubo de Pitot ¢ necessario esperar entre 15 a 20 min-
utos para os mandémetros estabilizarem, devido as baixas velocidades obtidas. Enquanto
que nas tomadas de pressao, bastam 5 minutos para estabilizarem. Foram efectuadas
medi¢oes para 17 velocidades de rotacao diferentes (sendo estas de 40, 50, 60, 70, 75, 80,
85, 90, 95, 100, 150, 200, 250, 300, 350, 400 e 450 rpm)

A precisao dos aparelhos de medida usados é apresentada na tabela seguinte:

Os dados da tabela anterior, em conjunto com as férmulas apresentadas para calculo
de resultados, permite fazer uma andlise exaustiva dos erros e da sua propagacao nos
calculos. Os célculos preliminares efectuados permitem concluir que os valores das var-

iaveis apresentados no capitulo de resultados possuem um erro relativo inferior a 10 %. A

!Totalmente aberta.
2Quase totalmente aberta.
3Intermédio 1.

‘Intermeédio 2.

®Quase totalmente fechada.
5Totalmente fechada.
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Tabela 4.1.:

‘ Escala ‘ Precisao ‘
Manoémetros de Pressao +0.5mm.c.a.
Dimensoes geométricas £0.5mm

Velocidade de rotagao +1rpm

Intensidade de corrente eléctrica +x A

Diferenca de potencial +xV
Célula de carga +1g

reducao destes erros experimentais envolve a aquisicao de equipamento que se encontra

fora do orcamento da presente dissertacao.
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5. Resultados Experimentais

Este capitulo apresenta os resultados obtidos experimentalmente usando a instalacao
experimental descrita no Capitulo 4. Os dados obtidos sdo apresentados na forma de
graficos para uma melhor visualizacao e discussao. O presente capitulo estd dividido em
duas secgoes, uma para velocidades de rotacao compreendidas entre 150 e 450 rpm, e
outra para baixas velocidades de rotacao, entre 40 e 150 rpm. S6 foi possivel efectuar
todas as medidas previstas inicialmente para valores de velocidade de rotacao superiores
a 150 rpm. Abaixo desta velocidade de rotacao a pressdo no tubo de Pitot apresentava
uma pequena, ou quase nula, variagdo nos manémetros. Os resultados para a gama de
velocidades de rotacao mais elevadas sao apresentados na Secgao 5.1, onde se apresentam
também na forma adimensional. No entanto, apesar de ser impossivel calcular o caudal
para baixas velocidades de rotacao, foi possivel obter alguns dados para velocidades de

rotacao entre 40 e 100 rpm. Estes resultados sao apresentados na Secgao 5.2.

5.1. Resultados obtidos para velocidades de rotacao entre
150 e 450 rpm

Nesta seccao vao ser apresentados, e discutidos, os resultados experimentais sob forma
grafica e também em tabelas. Estes dados referem-se as maiores velocidades de rotagao
obtidas na experiéncia, nas quais foram feitas todas as medi¢oes previstas.

Na Fig. 5.1 representa-se graficamente a altura manométrica Ah em funcao do caudal
total ¢; para diferentes valores de velocidades de rotacao w. Os valores numéricos sao
apresentados no Anexo C.4. Note-se que a relacao entre a altura manométrica e o caudal
é linear, contrariamente ao tipicamente visto em bombas centrifugas, ver Fig. 5.2 e Fig.
2.5. Esta variacao linear ji era esperada devido ao facto de a bomba estar a funcionar
em regime laminar, e estd de acordo com todas as referéncias a este tipo de bombas nao
convencionais (Winoto, 1999; Blanchard et al., 2005; Atencia e Beebe, 2006; Harwood,
2008; Lemma et al., 2008; Blanchard e Ligrani, 2006a,b; Possell, 1980, etc.).

Schlichting (1979) apresentou uma defini¢ao para o namero de Reynolds Re; = %V"th

representada nos graficos das Fig. (3.4, 3.6 e 3.8) em funcao do coeficiente de binario C)y.
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Este ultimo aumenta linearmente com o decréscimo do ntimero de Reynolds Re;. Para
0 nosso caso, como Ry, h e v sdo constantes, ao fazer variar a velocidade de rotacao
verifica-se que o coeficiente de binario varia linearmente, o que implica também uma

variagao linear para o caudal, como se comprova na Fig. 5.1.

x10° [m]
250
- —@—— 450 rpm
225 —@—— 400 rpm
¢ ® —<¢—— 350 rpm
200
1758
150
=
<1125
100
s v >
v >
50,
v
25
| [ [ [ \
0.8E+OO 1.0E-04 2.0E-04 3.0E-04 4.0E-04
at [m¥s]

Figura 5.1.: Variagao da altura manométrica da bomba com o caudal para cada veloci-
dade de rotacao (w = 150 a 450 rpm).
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Figura 5.2.: Curvas caracteristicas de uma bomba centrifuga (retirado do catalogo da
empresa de bomba centrifugas Thomsen®).

Na Fig. 5.3 podemos visualizar a variagao do rendimento hidraulico 72 em fungao do
caudal obtido pela bomba, para cada velocidade de rotagao (os valores obtidos no ensaio
sao dados no Anexo D.2). Neste grafico podemos verificar que a medida que se reduz a
velocidade de rotacao o rendimento maximo obtido em cada velocidade de rotagao vai
subindo ligeiramente. H4 somente uma excepgao para a velocidade mais baixa, que sobe
para um grande valor. A ocorréncia desta discrepancia pode ter duas origens.

A primeira razao podera dever-se a erros de medicdo, visto que quanto menor € o
caudal mais dificil se torna a leitura. E o caso em particular do manometro do tubo de
Pitot, mesmo estando inclinado com um angulo de 45°. A segunda possibilidade é a de
existirem efeitos de transicdo entre um regime turbulento e laminar, em algumas zonas
dentro do encapsulamento e rotor.

Esta bomba usa fmanes aplicados a um lado de um s6 disco, podendo criar pequenas
zonas onde o escoamento ¢ turbulento. E importante referir que durante o ensaio os

discos tinham um ligeiro empeno em relacao ao eixo de rotacao. Este empeno ocorreu
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devido & imprecisao inerente & rosca do eixo roscado usado para fixar os discos, o que

pode também ter contribuido para uma discrepancia nos valores.
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Figura 5.3.: Rendimento hidraulico em fun¢ao do caudal, para cada velocidade de rotagao
(w =150 a 450 rpm).

Na Fig. 5.4 esta representada a diferenca de pressdo manométrica maxima Apy,q..
Estes valores correspondem aos dados calculados teoricamente e aos obtidos experimen-
talmente. Esta é a diferenca de pressdo maxima que a bomba consegue desenvolver em
cada velocidade de rotagao. Neste tipo de bombas a diferenca de pressao manoémetrica,
maxima é obtida quando o caudal é nulo. Para cada rotagao, e com um caudal nulo
(torneira fechada) foi obtido um Ap,q, experimental. Por outro lado, foi deduzida uma
expressao que permite calcular a diferenca de pressao manométrica méaxima tedrica, veja-
se a equagao (3.38). Com os valores calculados e obtidos experimentalmente construiu-se
o grafico da Fig. 5.4. Os valores calculados e obtidos experimentalmente estao organiza-

dos no Anexo C.A4.
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A diferenca entre os valores tedricos e os experimentais pode ter varias origens. Uma
delas pode ser explicada se recordarmos a deducao da expressao do Ap,q.. Nesta assume-
se que o fluido esta parado na periferia dos discos, o que nao acontece na realidade. Outra

razao que contribui para a diferenca poderd ser o ligeiro empeno que foi referido atras.
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3 B
Q -
Il -
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Figura 5.4.: Comparacao entre os valores da diferenca da pressao manométrica maxima
tedrica, equacao (3.38), e os experimentais, em fungao da velocidade de ro-
tacao. Neste caso apresentam-se toda a gama de velocidades de rotacao da
experiéncia (w = 40 a 450rpm).

O grafico da Fig. 5.5 representa a diferenga entre o Ap méaxima e minimo para cada
velocidade de rotagdo. Para a construgao do grafico, e em cada velocidade de rotagao
obtemos o valor maximo da diferenca da pressao manomeétrica quando o caudal total é
nulo (¢ = 0 quando a valvula de saida esta totalmente fechada) e o valor minimo da
diferenca da pressao manométrica quando o caudal total é méaximo (¢; = maz quando
a valvula de saida estd totalmente aberta). Este grafico foi construido a partir dos
valores apresentados no Anexo C.4. A diferenca da pressdo manométrica minima Apy,n,

correspondente ao caudal méximo, varia quase linearmente com a velocidade de rotagao,
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tendendo para uma forma parabolica. A diferenca da pressdo manoémetrica méxima

ApPpae varia de uma forma parabdlica bem definida. O gréfico e(stéu de ac)ordo com a
pw?(R2,—R?

ext” "lint

equacao (3.38), onde esta pressao foi definida como Apya, = , que varia
com o quadrado da velocidade de rotacao dos discos. Outro facto digno de notar é a
diferenca entre estas duas pressoes ser cada vez maior & medida que a velocidade de
rotacao aumenta. Este valor atinge o dobro da pressao manométrica minima para uma

velocidade de rotacao de w = 450rpm.
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Figura 5.5.: Comparacao entre a diferenca da pressao manométrica méaxima (¢ = 0)
com a diferenca da pressdo manométrica minima (¢ = max) em funcao da
velocidade de rotacao (w = 150 a 450rpm)
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Figura 5.6.: Binario nos discos em funcao do caudal obtido. Analisando o grafico,
reparamos que a medida que se aumenta a contra-pressao (diminui¢ao do
caudal pela valvula de saida) o binario nos discos é menor.

No grafico da Fig. 5.6 representa-se a variagao do binério nos discos M, em funcao
do caudal total ¢;, para cada velocidade de rotagao. Os valores usados para counstruir
o grafico estdao representados no Anexo D.1. Estes valores foram obtidos medindo o
binério aos discos e variando a contra-pressao. Ou seja, fazendo variar o caudal através
da regulacao da valvula de saida para uma velocidade de rotacao constante. Verificou-se
durante o decorrer da experiéncia, e conforme se demonstra nos graficos, que a medida que
se fecha a valvula de saida o binario nos discos diminui. Ao fechar a valvula diminui-se o
caudal de fluido que percorre os discos, o que ocasiona um menor factor de escorregamento
entre os discos e o fluido. Com a diminui¢do do factor de escorregamento o fluido vai

rodar com uma velocidade mais préxima da velocidade de rotagao dos discos, diminuindo
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o valor das forcas viscosas entre o fluido e o disco. Por sua vez, esta diminuicao das forcas
viscosas entre o fluido e o disco ird provocar uma diminuicdo do binéario lido. Num caso
extremo, ou seja, com a valvula de saida totalmente fechada o fluido que estd dentro
do encapsulamento ird ser sempre o mesmo, rodando praticamente a mesma velocidade
dos disco. E neste caso que é obtido o valor mais baixo do binério para cada uma das

velocidades de rotagado, conforme se demonstra na Fig. 5.6.

5.1.1. Efeito do nimero de Reynolds sobre a bomba

Nas Fig. 5.7 estdo representados os valores do Anexo D.2. Estes valores correspon-
dem & evolugdo do rendimento em funcao do namero de Reynolds Res (que é igual
a Res). Conforme ja anteriormente referido o rendimento eléctrico n; corresponde a
poténcia hidraulica sobre a poténcia eléctrica util (m; = 5—2), enquanto que o rendi-
mento hidraulico ny corresponde & poténcia hidraulica sobre a poténcia mecanica util
transmitida ao disco (ny = %). Este dois rendimentos diferem quanto ao método de
medicao, e também sobre a forma de considerar as perdas. O rendimento 77 nao considera
as perdas eléctricas no motor, enquanto que o rendimento 7y considera todas as perdas
mecanicas e eléctricas. O rendimento eléctrico 7; permite-nos calcular o rendimento do

"—;) A diferenca entre as duas curvas do grafico da Fig. 5.7 corresponde

motor (Mmotor = ;
as perdas no motor. O rendimento do motor 7,0t esta calculado na Tab. B.1. Este
varia entre os 60% e 84% e esté representado no grafico da Fig. B.1. E importante re-
alcar que o rendimento mais importante é o hidraulico 72, pois é esse que permite definir
o rendimento da bomba. Do grifico da Fig. 5.7 podemos concluir que o rendimento
aumenta com o decréscimo do ntimero de Reynolds. Por impossibilidade dos aparelhos
de medida, em particular nas medi¢oes usando o tubo de Pitot, nao foi possivel obter
valores proximos de um ntimero de Reynolds Res = Res ~ 5, onde Crawford e Rice
(1974) referem ser este o valor onde se obtém um melhor desempenho para a bomba.
Neste caso, o valor méximo obtido para o rendimento hidraulico foi de 7o = 35.5%, para
um numero de Reynolds Reo = 15.6. Verifica-se que neste tipo de turbomaquinas, nao
convencionais, o melhor desempenho ocorre a baixo ntumero de Reynolds. Isto justifica
o uso deste tipo de bombas para aplicagdes MEMS a baixo nimero de Reynolds. Para
baixo numeros de Reynolds predominam as forcas viscosas, o que é ttil para melhorar
o desempenho nestas bombas, como Schlichting (1979) demonstra com o seu coeficiente

de binario C) representado nos graficos das Fig. (3.4, 3.6 e 3.8).
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Figura 5.7.: Variacao do rendimento eléctrico n; e hidraulico 72 em fun¢ao do nimero

de Reynolds Rey. Estas duas curvas permitem-nos obter o rendimento no

motor MNmotor = Z—; Verifica-se que ha um aumento de desempenho a baixo

nimero de Reynolds.

Na Fig. 5.8 esta representado o rendimento hidraulico 7o em funcdo do numero de
Reynolds Re; (os valores usados para construir o grafico estao representados no Anexo
D.2). Esta defini¢ao de numero de Reynolds foi apresentada por Schlichting (1979) onde
refere que para Re; < 10° estamos perante um escoamento laminar. No nosso caso
estamos muito longe da transigao, visto que o nimero de Reynods méximo obtido no
ensaio, foi de Rejpmq, = 10498. Os ntmeros de Reynolds definidos como Res e Res nao
puderam ser calculados, uma vez que eles dependem das componentes radial e tangencial
da velocidade na entrada dos discos, que nao é conhecida. Os niimeros de Reynolds Reg
e Reg também nao puderam ser calculados. Estes usam um parametro adimensional de

escorregamento §; = p-

, € também ¢é necessario saber a componente tangencial da

int

velocidade a entrada. O nimero de Reynolds definido como Re; nao é aqui apresentado
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graficamente, uma vez que para o obter basta multiplicar Re; por uma constante, neste
caso % = 15. De qualquer forma os valores estao representados no Anexo D.2. Sobre
o nimero de Reynolds definido como Reg nao existe nenhuma referéncia na bibliografia.
Este numero foi definido por Harwood (2008) mas este autor também nao o utilizou ,

por isso 86 é apresentado na forma de tabela no Anexo D.2.
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Figura 5.8.: Variacao do rendimento hidraulico 72 com o ntmero de Reynolds Rej, se-
gundo a defini¢ao apresentada por Schlichting (1979).

5.1.2. Parametros adimensionais V* e ®* para bombas convencionais

Nesta secgao iremos apresentar os parametros adimensionais mais usados nas turbomaquinas
convencionais. Estes irdo permitir extrapolar os dados para outras condi¢des de fun-
cionamento e analisar qual o erro que lhes esta associado. Antes de prosseguirmos com a
andlise dos graficos vamos definir os parametros adimensionais, estes vém descritos nos

livros classicos sobre turboméaquinas, veja-se Sayers (1990, pp. 6) e Dixon (1998, pp.
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7). Os parametros aqui colocados sao o de altura manométrica e de caudal, U* e ®*

respectivamente, e vém definidos como:

N gAh
= I (5.1)
* qt
¢ =D (52)
DS

onde g é a aceleracdo da gravidade em m/s?, Ah a altura manométrica em metros, w a
velocidade angular dos discos em radianos por segundo (rad/s), D o diametro dos discos
em metros e ¢; o caudal total gerado pela bomba em m3/s.

Na Fig. 5.9 estao representados graficamente os valores do Anexo E.1 . Estes rela-
cionam os parametros de altura manomeétrica e de caudal (U* e ®*, respectivamente)
em funcao da velocidade de rotacdo w e seus respectivos rendimentos. Nas rectas corre-
spondentes aos valores adimensionalizados existe uma discrepancia dos resultados. Em
nossa opiniao é normal ocorrer esta discrepancia, isto porque a bomba de discos esta a
funcionar na zona onde as forcas viscosas predominam, sendo elas as principal razao para
o funcionamento destas turboméaquinas nao convencionais. Se, por exemplo, observarmos
a Fig. 5.10 retirada de Dixon (1998), que também relaciona os valores adimensionais da
altura manométrica e caudal para uma bomba centrifuga convencional, reparamos que
existem duas zonas de discrepancias de resultados. Primeiro temos a zona 1, onde devido
a0 baixo caudal e velocidade predominam as forcas viscosas. Uma vez que estes paramet-
ros adimensionais nao tomam em consideracao os efeitos viscosos, é normal existirem tais
variacoes nos resultados. Temos ainda a zona 2 onde, devido as baixas pressoes e altas
velocidades, existem efeitos de cavitacao que produzem variagoes nos resultados. Como
o funcionamento da bomba de discos tem como base as forgas viscosas, ou seja, funciona
sempre na zona 1, seria de esperar que ocorressem algumas discrepancias como alids foi
observado. Também temos que considerar que existem erros de medigao, o que também
justifica uma maior variagao nos resultados. Estes valores adimensionais permitem, em
geral, extrapolar os valores de funcionamento para outras dimensoes fisicas da bomba.
Estas discrepancias vao dificultar essa extrapolagao de resultados, no sentido de haver
sempre um erro fisico associado a elas. Observando de novo os graficos das Fig.5.9 e
Fig. 5.10, e como as bombas de disco funcionam na zona 1, em principio os resultados
extrapolados terdo maior erro que no caso das turbo maquinas convencionais. Outro
ponto a considerar é a diferenca entre os graficos das Fig. 5.1 e Fig. 5.9. No primeiro
nao existe sobreposicao dos valores para as diferentes velocidades, no segundo existem

pontos de velocidades diferentes que se sobrepdem, como seria de esperar. A utilizacao
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U* e ®* em bombas de disco deve ser feita com um maior cuidado do que quando aplica-

dos em turbomaquinas convencionais. E este aspecto que serd considerado no pardgrafo

seguinte.
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Figura 5.9.: Variacao dos parametros de altura manométrica e de caudal para diferentes
velocidades de rotagao. Representacao dos rendimentos correspondentes aos
varios valores de velocidade (w = 150 a 450rpm).
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Figura 5.10.: Valores dos parametros de altura manomeétrica e de caudal para uma bomba
centrifuga convencional. Na zona 1 existem discrepancias devido as forcas
viscosas, na zona 2 as variacoes sao devidas aos efeitos de cavitacao que
ocorrem nas bombas centrifugas convencionais (Dixon, 1998, pp. 9).

A Fig. 5.9, representa ainda as curvas de rendimento hidréulico 7o da bomba para
cada uma das velocidades de rotacao. Neste caso, os valores do rendimento tém maiores
discrepancias, nao podendo ser extrapolados para outras bombas, o que também ocorre
nas turbomaéquinas convencionais. Estas variacoes no rendimento dependem da veloci-
dade de rotagdo que por sua vez correspondem a diferentes niimeros de Reynolds, que
também iremos relacionar mais abaixo.

E importante referir que em cada curva de rendimento, se escolhermos o ponto onde o
rendimento ¢ maximo e tracarmos uma recta vertical que intersecte cada um dos grupos
adimensionais para essa mesma velocidade de rotagao, obtemos os valores adimensionais
6ptimos para um maior rendimento nessa rotacao. A partir desses valores calculou-se a
meédia dos valores 6ptimos para U* e ®*. Os valores calculados estao apresentados na
Tab. 5.1.

Sabendo os valores dos grupos adimensionais podemos agora fazer um simulagao para
extrapolar os resultados experimentais conhecidos e calcular o erro proveniente dai. Este
é o erro associado & utilizagao dos grupos adimensionais U* e ®* para se extrapolar as
condicoes de funcionamento em bombas de discos.

Analisando as equagoes (5.1) e (5.2), que definem os grupos adimensionais, podemos
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Tabela 5.1.: Valores ¢ptimos dos grupos adimensionais obtidos a partir dos resultados do
grafico da Fig. 5.9.

Valores dos grupos adimensionais médios 6ptimos

w* 0.04899
o 0.00394

Tabela 5.2.: Tabela de valores extrapolados com os grupos adimensionais U* e ®*, com-
parados com os valores experimentais e 0s respectivos erros.

Extrapolados Experimental Erro

wlrpm]  Ah[x1073m] q[m?/s] Ah[x1073m)] qi[m?/s] Ah[%] ¢ %]

150 17.70 1.050 x 10~* 27.0 9.238 x 107° 344  12.00
200 31.50 1.340 x 1074 34.0 1.747 x 107* 7.4 23.30
250 49.26 1.750 x 10~4 48.0 2.015 x 107 2.6 13.15
300 70.90 2.010 x 10~* 60.0 2440 x 107* 154 17.60
350 96.54 2.449 x 1074 80.5 2.690 x 107*  16.6  9.00
400 126.00 2.800 x 10~4 118.0 2528 x 107 6.4 9.70
450 159.60 3.149 x 1074 130.0 3.093 x 107* 185 1.80

Erro maximo 34.4%  23.3%

Erro médio 14.5% 12.4%

determinar com recurso a ¥* a altura manométrica em funcao da velocidade de rotacgao,
enquanto que com o namero adimensional ®* podemos determinar o caudal em funcao

da velocidade de rotacao:

*, 2712
Ah = % (5.3)
g = ®*wD? (5.4)

Da anélise feita na Tab. 5.2 conclui-se que usando este método ao extrapolar os dados
serd de esperar que o erro maximo para a altura manomeétrica seja de 34.4% e o erro
médio de 14.5%. Para o caudal bombeado obtém-se um erro méaximo de 23.3% e erro
médio de 12.4%. Demonstra-se assim que, embora possivel, é importante ter em conta

estes erros ao usar os grupos adimensionais ¥* e ®* em bombas de disco.
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5.1.3. Parametros adimensionais Q* e Ap* para turbomaquinas de disco
ndo convencionais

Apos termos analisado os parametros adimensionais usados para as turbomaquinas con-
vencionais iremos agora analisar os parametros adimensionais apresentados por Crawford
e Rice (1974) e Harwood (2008). Q* refere-se a um caudal adimensional e Ap* a uma
diferenga de pressao manométrica adimensional. Ja tinhamos anteriormente definido o
caudal adimensional na equagao (3.40), e a partir da pressao adimensional definida na
equacao (3.33), apresentamos agora a diferenga de pressdo manométrica adimensional.

Estes grupos adimensionais vém definidos como:

 _ q
@ = 27rRl2mwh’ (5:5)
Ap
Apt = —— . .
P pw2szt (5 6)

Na Fig. 5.11 vém apresentados os adimensionais acima referidos em funcao da ve-
locidade de rotagao w. Analisando o grafico e comparando-o com o grafico da Fig. 5.9,
nota-se que existem discrepancias em ambos. Numa primeira andlise destes dois graficos
nao podemos concluir qual dos dois tem menos erro associado. Teremos que fazer outra
andlise com outras varidveis e, mais & frente, extrapolar resultados e verificar o erros
destes dois métodos. No entanto, estas discrepancias sao devidas a erros de medicao,
justificando a maior parte das variagoes. Temos que ter em conta que ao extrapolar os
resultados iremos ter um erro associado erro a essa extrapolagao.

Na Fig. 5.12 esta representado o rendimento hidraulico 7y em funcao do caudal adi-
mensional Q* para cada velocidade de rotagao (os valores estao organizados no Anexo
E.2). No capitulo 3, no projecto da bomba, o caudal adimensional foi definido assumindo
o valor de @Q* = 0.25, este terd de ser corrigido experimentalmente. A partir dos valores
do grafico da Fig. 5.12, e para cada velocidade de rotagao, foi obtido um valor de Q*
correspondente ao rendimento hidriulico maximo. Fazendo a média de todos os cau-
dais adimensionais, para cada velocidade de rotagdo, obtemos um valor de @Q* = 0.9625.
Verifica-se ainda que a dispersao de valores de rendimento é menor do que a apresentada
na Fig. 5.9. Os valores abaixo do meio das abcissas sao muito mais coincidentes aqui
do que no grafico da Fig. 5.9. O que permite concluir que Q* é mais adequado para

modelar a bomba de discos do que ®*.
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Figura 5.11.: Variagao dos parametros de altura manométrica e de caudal para diferentes
velocidades de rotacao. Representacao dos rendimentos correspondentes
aos varios valores de velocidade (w = 150 a 450rpm).
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Figura 5.12.: Variagdo do rendimento hidraulico 72 em funcao do caudal adimensional
Q*, para cada uma das velocidades de rotagao (w = 150 a 450rpm).

Na Fig. 5.13 esté representado o rendimento hidraulico 70 em funcao da diferenca da

pressdo manométrica adimensional Ap* = , como definido na equagao (3.33). Os

Ap
pWQRzzt
valores para cada uma das velocidades de rotagao estao organizados no Anexo E.2 e D.2.
Devido as discrepancias nos resultados iremos ter varias pressoes adimensionais para cada
velocidade de rotacao. Considerando também aqui uma pressao adimensional, para cada
velocidade de rotacao onde o rendimento hidrdulico ¢ maximo, obtemos vérias pressoes
adimensionais 6ptimas. Fazendo a médias delas, obtemos uma pressao adimensional

média 6ptima, que é igual a Ap* = 0.1960.
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Figura 5.13.: Representacao da variacao do rendimento hidraulico 72 em funcao da dife-
renca da pressao manomeétrica adimensional Ap* para cada velocidade de
rotagdo (w = 150 a 450rpm).

Corrigimos o caudal adimensional em relagdo ao definido no projecto inicial e encon-
tramos a diferenca da pressao estatica adimensional para o nosso caso, que esta apresen-
tada na Tab. 5.3.

Podemos agora fazer uma simulacao para extrapolar os resultados de forma a comparar
com os valores experimentais e verificar qual o erro que lhe estéd associado. Voltamos aqui

a referir as seguintes equagcoes:

Umed = Q*WRinta (57)
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Tabela 5.3.: Valores 6ptimos dos parametros adimensionais calculados a partir dos resul-
tados do grafico da Fig. 5.9.

Valores adimensionais médios 6ptimos

Q* 0.9625
Ap* 0.1960
q= ZWRinthumedy (58)
qt = qN = 21 R;pihyneq N, (59)

podemos juntar estas trés ultimas equacoes numa so, permitindo obter o caudal total em

funcao da velocidade de rotacao:

qt = N2m Ripth X Qu Rint, (5.10)

¢ = Q*2rNR? ,hw. (5.11)

Para a diferenca de pressao manométrica adimensional, conforme j4 referido, e partindo

da equacao (3.33) definida acima, podemos escrever:

Ap

Ap* = ——5—,
pszg:ct

(5.12)

pondo em evidéncia Ap obtemos a diferenca da pressao manométrica em funcao da

velocidade de rotacao:

Ap = Ap*pw?*R? (5.13)

ext

Substituindo os valores podemos construir a Tab. 5.4.
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Tabela 5.4.: Tabela de valores extrapolados com os nimeros adimensionais Q* e Ap*
comparados com o0s valores experimentais e os respectivos erros.

Extrapolados Experimental Erro
wlrpm] Ap[Pa] qi[m?/s] Ap[Pal qi[m?/s] Ap[%]  qi[%]
150 1741 1.069 x 107%  264.87 9.238 x 107° 3427  13.58
200 309.51  1.425 x 107* 33354 1.747 x 107* 7.2 18.43
250 483.61 1.781 x 107*  470.88  2.015 x 107*  2.63 11.61
300 696.4 2137 x 107*  588.60  2.44 x 107* 1548  12.42
350 947.87 2494 x 107 789.71  2.69 x 107*  16.69 7.29

400  1238.04 2.85x107* 1157.58 2528 x107* 6.5 11.3
450 1566.9  3.206 x 1074 1275.30 3.093 x 107*  18.61 3.5
Erro maximo 34.27% 18.43%
Erro médio 14.48% 11.16%

Pela Tab. 5.4 conclui-se que por este método ao extrapolar os dados obtém-se para
a diferenca da pressdo manométrica um erro méximo de 34.27% e um erro médio de

14.48%. Para o caudal bombeado obtém-se um erro maximo de 18.43% e um erro médio
de 11.16%.

Sabendo o novo valor para o caudal adimensional Q* (U, no grafico de Crawford e
Rice (1974)) e que a razao de raios % =4 (r, no grafico) podemos a partir do gréafico
da Fig. 5.14 determinar o valor do rendimento hidraulico maximo teérico que podemos
obter para a nossa bomba. Este valor obtido, graficamente, foi de 7242 =~ 0.56 ~ 56%),

ver Fig. 5.14. O rendimento méximo obtido experimentalmente foi de no = 35.5%, ver
Anexo D.2.
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Figura 5.14.: Dependéncia do rendimento n da bomba em fun¢do do parametro adimen-

sional de caudal Q* (U, neste grafico) e da razao de raios %—f (ro neste
1M

grafico). Esta indicado a determinacdo do rendimento hidraulico maximo
teorico, graficamente, para o nosso caso 12 = 56% (Crawford e Rice, 1974).

Para explicar a diferenca de valores, tanto no rendimento anteriormente calculado como
nos resultados apresentados para estes niimeros adimensionais, é preciso compreender as
hipoteses subjacentes a definicao do caudal adimensional @Q* e da diferenca da pressao
manométrica adimensional Ap*, estes foram apresentados por Crawford e Rice (1974)
e Harwood (2008). No calculo deste grupo adimensional nao sao tomadas em conta as
perdas que actuam no rotor devido & interaccao rotor-encapsulamento. Também sao
ignoradas as perdas que actuam na bomba devido & interferéncia da periferia dos discos,
na entrada e saida do escoamento no rotor. O modelo proposto também nao considera
as perdas que existem no difusor, devido as mudancas de seccao e de resisténcia viscosa

do fluido. Este modelo 86 tem em conta as perdas do escoamento no espacamento entre
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os discos. Ele fornece-nos um limite méaximo de desempenho que experimentalmente é
impossivel de obter. Na presente versao da bomba foi introduzido um acoplamento mag-
nético para permitir construir duas entradas para o fluido na bomba e assim reduzir as
perdas na entrada. Infelizmente o ligeiro empeno nos discos ajuda a diminuir o rendi-
mento. Outra razao para as discrepancias foi nao ter sido possivel obter medigoes do
caudal para a velocidade de rota¢ao que foi projectada (w = 72.3rpm), correspondente
a um namero de Reynolds Rey = 5, que é referido por Crawford e Rice (1974) como

fornecendo o melhor desempenho.

5.2. Resultados obtidos para velocidades de rotacao entre
40 e 100 rpm

Nesta seccao sao apresentados os resultados para as velocidades de rotacao mais baixas.
A obtencao destes resultados esta limitada pelos aparelhos de medida disponiveis, pelo
que nao foi possivel obter todos os valores previstos. Abaixo da velocidade de rotacao
w = 150rpm os valores indicados nos manoémetros do tubo de Pitot aproximaram-se da
resolu¢ao maxima (1lmm), mesmo estando inclinados com um angulo de 45° em relagao
a horizontal. Admitindo estas limitacoes sdo apresentados e discutidos os valores que se
obtiveram no ensaio.

O grafico da Fig. 5.15 representa a diferenga entre pressao manométrica maxima Apy,qz
e minima Apn., para cada velocidade de rotagdo. Para cada velocidade de rotagao
obteve-se o valor méximo de Apy,q, quando o caudal total é igual a zero (¢; = 0 quando
valvula de saida esta totalmente fechada) e o valor minimo Ap,,, quando o caudal total
¢ maximo ( ¢; = max quando valvula de saida totalmente esta aberta). Este grafico foi
construido a partir dos valores apresentados no Anexo F. Estes valores correspondem aos
valores inferiores aos representados na Fig. 5.5. Analisando a Fig. 5.15, verifica-se que
a diferenca de pressao manométrica minima Ap,,;, varia praticamente de forma linear
enquanto que a diferenca da pressao manomeétrica maxima Ap,nq. varia linearmente com
a velocidade de rotacao. A pequena diferenca de valores que ocorre nas velocidades mais
baixas podera ser devida a erros associados aos aparelhos de medida. Pode concluir-se
que para velocidades de rotacao muito baixas a diferenca de pressao manomeétrica varia

praticamente de forma linear com a velocidade de rotagao.
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Figura 5.15.: Comparacao entre a diferenca da pressao manométrica maxima (¢ = 0)
e a diferenca da pressao manométrica minima (¢ = max) em funcao da
velocidade de rotacao (w = 40 a 100rpm).

Se agora considerarmos os resultados obtidos para as baixas e altas velocidades de
rotagao podemos concluir o grafico apresentado na Fig. 5.16. Neste grafico verifica-se
que as duas pressoes variam de forma parabolica o que comprova a equagao (3.38) que foi

pwz(R2 R? )

ext” “Vint

definida como Apyae = ——5—", onde Apyq, varia com o quadrado da velocidade

de rotacao dos discos.
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Figura 5.16.: Comparacao entre a diferenca de pressao manométrica méxima (g = 0)
com a diferenca de pressao manométrica minima (¢ = max) em funcgao da
velocidade de rotacao. Neste caso é apresentada toda a gama de velocidades
da experiéncia (w = 40 a 450 rpm).

Na Fig. 5.17 representa-se a variacao da poténcia eléctrica absorvida pelos discos P,q4
em funcao da velocidade de rotacao w. Esta poténcia eléctrica corresponde a poténcia
total absorvida pelo motor P.r subtraida das perdas mecéanicas Fy. Podemos observar

um aumento linear da poténcia eléctrica em funcao do aumento da velocidade de rotacao.
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Figura 5.17.: Variagao da poténcia eléctrica absorvida nos discos em fun¢ao da velocidade
de rotagao (w =40 a 1007pm)

Na Fig. 5.18 representa-se a variacao do binario nos discos My em fungao da velocidade
de rotacdo w. Como podemos observar os resultados apresentam alguma discrepancia.
Uma das razoes possiveis é que, nesta gama de velocidades de rotacao, os erros de medida

associados a balanca de medi¢ao do binario sao elevados.
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Figura 5.18.: Variacao do binério nos discos em fungao da velocidade angular (w = 40 a
100 rpm)

Vamos agora utilizar os grupos adimensionais para extrapolar os valores que nao se
conseguiram obter durante o ensaio. Vamos usar o modelo apresentado por Crawford e
Rice (1974) e Harwood (2008), que é o que tem menor erro associado. Recordamos as

equagoes (5.11) e (5.13) que vao ser usadas para extrapolar os resultados:
¢ = Q* X 2N RZ heo, (5.14)

pr = pipw’R2,,. (5.15)

Recordando que os grupos adimensionais tém os valores Q* = 0.9625 e Ap* = 0.1960
podemos extrapolar os valores para as velocidades mais baixas, que se encontram apre-
sentados na Tab. 5.5.
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Tabela 5.5.: Valores extrapolados para baixas velocidades de rotacao.

Valores extrapolados

wlrpm]  p|Pal qi[m?/s]

40 1238 2.85x 107
50 19.34  3.562 x 107°
60 27.86  4.275 x 107
70 37.92  4.987 x 107
75 435  5.343 x 107°
80 495  57x107°

85 55.91  6.056 x 107°
90 62.68 6.412 x 107
95 69.83  6.768 x 107
100 77.38  7.125 x 107°

Com os valores calculados podemos construir um gréafico, que inclua os valores exper-

imentais para altas velocidades de rotacao, e os extrapolados para baixas velocidades de

rotacao.
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Figura 5.19.: Valores experimentais e valores extrapolados pelos numeros adimensionais
Q™ e Ap* para baixas velocidades. Os pontos que estao dentro do rectangulo
correspondem ao resultados extrapolados e mostram uma boa concordancia
com 0s experimentais.

Na Fig. 5.19 os pontos que estdao dentro do rectingulo correspondem aos valores
extrapolados pelos valores adimensionais. Verifica-se que os valores extrapolados para o
caudal apresentam uma boa continuacao da evolucao linear entre o caudal e a velocidade
de rotacao. Para a diferenca de pressao manométrica os valores também apresentam uma,
boa evolugao dos resultados, que se assemelham aos graficos da pressao manométrica Ap
das Fig. 5.15 e 5.16. Essa semelhanca existe para toda a gama de velocidades de rotagao,
onde para as velocidades mais baixas (aproximadamente para w = 40 a 607rpm) existe
uma ligeira variacao parabdlica, talvez proveniente de erros. Para velocidades um pouco
superiores (aproximadamente para w = 60 a 1007rpm), ocorre uma variacao linear e, de
seguida, para velocidades altas ( para w > 150 7pm), uma outra variacao parabolica, tal

como acontece na Fig. 5.19.
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O presente capitulo sintetiza as conclusoes retiradas do presente trabalho. Serao referidos
os aspectos referentes ao projecto da bomba, aos resultados experimentais e também
sugeridos trabalhos futuros.

A revisao bibliografica teve um papel de extrema importancia neste trabalho, uma
vez que este tipo de turbomadaquinas, baseada nas tensoes viscosas, ¢ um assunto pouco
desenvolvido e menos encontrado na literatura. Apesar destes aparelhos terem sido in-
ventados & muito tempo passaram décadas até lhes serem atribuidas aplicagoes reais.
Aplicagoes essas onde as turbomdquinas convencionais nao tém um bom desempenho.
Embora até ao presente nao se tenha conseguido demonstrar desempenhos superiores
4s turboméquinas convencionais, par aplicacdes a macro-escala. A principal aplicacao
que fez estas turboméquinas na literatura cientifica refere-se aos MEMS (Micro Electro
Mechanical Systems). Se estas turbomaquinas funcionarem a microescala, onde as forcas
viscosas predominam, estas apresentam um melhor desempenho que as convencionais.
Recentemente foram apresentados estudos que estdao a considerar como aplicacoes destas
bombas o bombeamento de sangue, uma vez que este fluido requer um cuidado muito
especial no seu manuseamento de modo a nao destruir os seus constituintes, particular
os globulos vermelhos. A bomba de discos apresenta-se como uma boa solugdo para este
fluido, e tem demonstrado desempenhar essa funcao melhor que as bombas de sangue

actuais, o que forneceu uma motivacao adicional para o tema do presente trabalho.

6.1. Projecto da bomba

Foi feita um estudo analitico comecando com casos simples, para nos dar uma base de
conhecimento sobre o comportamento do escoamento, comecando num caso tao particular
como o de um disco em rotagao. De seguida foram estudados alguns modelos ja existentes
para este tipo de turboméquinas que serviram para definir as equacoes de base, de forma
a projectar a bomba de discos. o estudo analitico tinha como objectivo mais do que
sO projectar a bomba, tinha também como objectivo estudar e compreender de uma

forma completa o comportamento do escoamento, bem como as variaveis que lhe estao

111



6. Conclusoes

associadas, definindo equacoes que irao servir para trabalhos futuros, como por exemplo
CFD.

O estado da arte permitiu formar uma base de conhecimento sobre como funcionam
estas maquinas, quais os seus problemas, que estudos actuais existem e quais as aplicacoes
onde estas turbomaquinas tém alto desempenho. Percebeu-se que as perdas na entrada
e saida, tanto nas bombas como nas turbinas de disco, sao de extrema importancia.
Esta constatacao levou a adoptar alteracoes & primeira ideia do projecto. Alteragoes
essas que incluiram um encapsulamento em forma de espiral, eliminando assim a criacdo
de pequenos vortices que sao criados pela rapida mudanca de direccao da componente
tangencial da velocidade do escoamento. E também a aplicacdo de um acoplamento
magnético entre o rotor e o motor, que permitiu transmitir movimento sem o uso de uma
ligacdo fisica entre o eixo dos discos e o motor. Assim elimina-se o uso de vedantes no
veio, que s6 iriam provocar perdas por atrito e eventuais problemas de estanquecidade.
Mas a grande vantagem do acoplamento magnético foi a possibilidade de a bomba ter
duas entradas, uma em cada lado, do encapsulamento. Isto permite uma reducao das
perdas na entrada, devido a maior facilidade que o fluido tem em se dirigir para os

espacamentos entre os discos, aumento assim o seu rendimento.

6.2. Resultados experimentais

Os resultados obtidos experimentalmente ao longo do trabalho, apresentam alguma dis-
crepancia. Em grande parte, esta é devida aos instrumentos de medigao. Reduzir es-
tas discrepancias, derivadas em grande parte dos instrumentos de medigao, envolve a
aquisicdo de equipamento que se encontra fora do orcamento disponivel. A instalacdo
experimental foi toda construida de raiz, e como o or¢camento era limitado, tiveram de
ser adquiridos equipamentos em fun¢ao do seu custo e disponibilidade.

Para velocidades de rotacao abaixo das 150 rpm, devido as baixas velocidades do fluido,
as leituras efectuadas nos manémetros do tubo de Pitot apresentavam-se no limite da
sua resolu¢ao, mesmo estando os mandmetros posicionados a 452 com a horizontal, nao
permitindo obter valores de caudal abaixo dessa rotacao.

Quanto a medicao de binério, devido ao pequeno valor do binario da bomba (a rondar
0s 1 x 107* a 9 x 1072 N.m), foi instalado um sistema de alavanca que proporciona uma
amplificacao da leitura de cinco vezes, para uma melhor resolucao na medicao. Apesar de
a alavanca dispor de um sistema de calibra¢ao para que, no fim de instalado, se regulasse
a posicao da alavanca segundo a horizontal, temos que considerar, que nao é um sistema

sem erro associado, pelo que este deve ser somado ao erro do sensor de carga.
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As tomadas de pressao, a entrada e saida da bomba, apresentavam uma boa leitura
até as velocidades mais baixas aqui testadas, no entanto abaixo da velocidade de rotacao
de 40 rpm ja apresentam estar no seu limite de resolu¢do. A duas tomadas de pressao
a entrada, durante o ensaio, estiveram sempre com o mesmo nivel nos manoémetros, o
que indica uma boa simetria do rotor e encapsulamento, dado que houve esse cuidado no
projecto da bomba de discos.

Obteve-se durante o trabalho um rendimento méaximo teorico de 50%, sendo que ex-
perimentalmente se atingiu o maximo de 35.5%. Para esta diferenca existem um série de
razoes possiveis. A primeira é que experimentalmente é impossivel atingir o valor teorico,
porque temos sempre as suposicoes tedricas que nao sao exactamente iguais a pratica.
A segunda é que foi considerado um nimero de Reynolds Res =7 (a w = 72.3rpm) no
projecto e, devido ao limite de precisao dos aparelhos de medida, s6 se conseguiu obter
um numero de Reynolds minimo de Res = 15.5 (a w = 1507pm), isto para os casos em
que se efectuaram todas as medicoes. Em terceiro lugar este tipo de bombas é sensivel a
contra-pressao, pelo que o uso de curvas de 90° a entrada, e de uma tubagem de 2 metros
entre o deposito e a bomba, associado ao ligeiro empeno nos discos, podem ter causado
um decréscimo do rendimento. No entanto, actualmente, o rendimento medido para es-
tas bombas ainda s6 conseguiu alcangar aproximadamente os 55%. Atendendo a que
esta instalacao experimental foi a primeira versao, que poderd ser melhorada em alguns

aspectos, pensa-se que serd possivel alcancar ou até mesmo ultrapassar este rendimento.

Da analise dos resultados experimentais foi possivel concluir, e comprovar, o compor-
tamento associado a este tipo de turboméaquinas nao convencionais. Verificou-se uma
variagao linear entre a altura manométrica e o caudal bombeado, contrariamente ao
tipicamente visto em bombas centrifugas. Esta variacao linear é devida ao facto de a
bomba estar a funcionar em regime laminar, como foi demonstrado por varios autores.
Uma variagdo da rotagao do rotor provoca uma variagao linear no coeficiente de binério,
o que implica uma variacao linear também para o caudal. Comprovou-se também que
da diferenca da pressao manométrica varia de uma forma paraboélica com a variacao da
velocidade de rotacao.

Verificou-se durante a experiéncia que a medida que se fechava a vilvula de saida
da bomba, para a mesma velocidade de rotacao, o binario nos discos diminuia. Esta
diminuic¢ao do caudal que percorre os discos ocasiona um menor factor de escorregamento
entre os discos e o fluido. Com a diminui¢ao do factor de escorregamento o fluido vai rodar
com uma velocidade mais proxima da velocidade dos discos, diminuindo o valor das forcas
viscosas entre o fluido e o disco, o que por sua vez conduz a uma diminui¢ao do binario

nos discos. Foi demonstrado que este tipo de bombas tém um melhor rendimento para
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baixos numeros de Reynolds, o que justifica a sua utilizacao para aplicacoes MEMS.
Para baixos numeros de Reynolds predominam as forgas viscosas, que sao a base de
funcionamento deste tipo de bombas. Nas bombas convencionais um aumento das forcas
viscosas provoca um decréscimo no seu rendimento, contrariamente as de disco, o que
prova que em aplicacoes de pequena dimensao as bombas de discos prevalecem face as

convencionais.

Foi feita uma anélise da realidade da utilizacdo dos parametros adimensionais, concluiu-
se que os parametros para as turboméquinas convencionais tém um elevado erro associ-
ado, visto que estes nao consideram as forcas viscosas. Ainda assim os erros encontrados
na extrapolagao de resultados sao também provocados por erros de medida. Verificou-
se ao longo dos graficos, que os resultados para a velocidade de rotacao w = 150 rpm
raramente estdo em concordancia com os outros resultados. O que nos leva dizer que
nessa velocidade houve alguma diferenca nas condigoes interiores ou exteriores da bomba,
provocando erros maiores. Considerando essa velocidade fora dos calculos, os valores ex-
trapolados apresentam um erro maximo de 18,5% e um erro médio por volta dos 11%
para a altura manomeétrica da bomba, e um erro méaximo de 23% e um erro médio de 12%
para o caudal bombeado. E importante referir que estes erros sao relativos aos resulta-
dos obtidos experimentalmente, que também contém erros associados, como ja referido
anteriormente. Para ultrapassar os erros presentes nesta extrapolagao sugerem-se duas
solucoes. A primeira é o uso de equipamentos que permitem menores erros de medida,
de modo a verificar quais os erros associados as extrapolagoes. A segunda solucao é ir
reduzindo a escala da bomba, apesar de esta trazer uma maior dificuldade & visualizagao
do escoamento, de modo a efectuar um estudo paramétrico experimental do efeito de

escala.

6.3. Trabalhos Futuros

O projecto da bomba foi sempre pensado para se obter a maxima transparéncia, de modo
a, visualizar-se o escoamento no interior. Isto permite que futuramente seja instalado um
sistema que permita a coloracao do fluido de trabalho, de modo a poder ser visualizado
0 escoamento.

Com a instalagao experimental construida, e estando a bomba e o seu encapsulamento
preparados para o efeito, é possivel obter resultados para varios espacamentos entre
discos, diferente nimero de discos e diferentes formas da borda de entrada dos discos.
Verifica-se de Rey = %hz que se aumentarmos a velocidade de rotagao o espagamento

entre os discos terd de ser menor para um mesmo nimero de Reynolds. Entao, & medida
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6. Conclusoes

que o fluido viaja por entre os discos, a sua velocidade é alterada, e o espagamento entre
os discos também devera de ser alterado para manter um ntumero de Reynolds 6ptimo,
e constante, ao longo do rotor. Este caso seria bastante interessante para estudar a
aplicacdo de um rotor com discos conicos, de forma a que o espacamento entre eles
variasse & medida que o fluido acelerasse segundo a direccao radial dos discos

Era também interessante fazer uma analise numérica a este tipo de bombas, de forma
a poder melhorar a instalacao experimental, e a poder ser feita uma comparacao entre
os experimentais, a solucao analitica e os resultados numéricos.

Seria também interessante aplicar varias tomadas de pressao ao longo do encapsula-
mento, de modo a obter a variacao da pressao ao longo do encapsulamento, e dai obter
resultados que indiquem qual o encapsulamento ideal. Um vez que nao existe pratica-

mente nenhum estudo sobre as geometrias ideais de encapsulamento.
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A. Trabalhos publicados
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viscous disc pump for MEMS applications”, III Conferéncia Nacional em mecanica
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Aplicada e Computacional, 6 pgs, Instituto Politécnico de Braganca. Contribuicoes:
M. Oliveira colaborou na deducao do modelo analitico e na implementacao exper-

imental dos ensaios.

e Oliveira M. C., Pascoa J. C., (2009), "Experimental set-up to analyse the flow on
Tesla pumps for MEMS applications’, Conferéncia Engenharia’2009, 6 pgs, Univer-
sidade da Beira Interior. Contribuicoes: M. Oliveira colaborou na elaboracao do

texto e na implementacao experimental dos ensaios.
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B. Anexo - Rendimento do motor

Tabela B.1.: Célculo do rendimento do motor, obtido experimentalmente, considerando
o maior valor de 7.

wlrpm] m (%] 1[%]  Nmotor %]
150 2119 3545  59.77
200 1721 2097  82.07
250 1459 1839  79.34
300 16.06 19.64 8177
350 1465 207  70.77
400 167 19.69 8481
450 1485 18.98  78.24

121



B. Anexo - Rendimento do motor
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Figura B.1.: Variacao do rendimento do motor, rendimento hidraulico e rendimento com
base na poténcia eléctrica, em funcao da velocidade de rotacao.
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C. Anexo - Calculo dos Caudais e

Pressoes

q = /VdA => Vid;.
“4 i

Para cada velocidade de rotacao foram efectuadas medidas para seis posicoes da valvula
de saida, desde totalmente aberta até estar totalmente fechada. Para cada posi¢ao da
valvula de saida foram efectuadas medicoes com o tubo de Pitot, determinando a veloci-
dade em véarios pontos para permitir calcular o caudal. Em cada posi¢ao da valvula de
saida foi medida a velocidade em 3 pontos (para w = 150 a 300rpm) e em 4 pontos (para
w = 150 a 300rpm) ao longo do raio da tubagem. Calculando a area correspondente
A; de cada velocidade v;, medida no ponto ¢, e somando os varios caudais g, obtemos
o caudal total para cada posicao da vilvula de saida. Sao apresentados neste capitulo

todos os resultados e calculos em forma de tabela necesséarios para o célculo do caudal.

123



C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

C.1. Calculo das velocidades V; (para 150 a 300rpm)

Tabela C.1.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 150 rpm

Distancia ao centro da tubagem |[mm|, para w = 150rpm

0 (Centro) 5 11 12.5 (Parede)
Ah[mm]  Vm/s] Ah[mm] Vm/s] Ah[mm] V[m/s] Vm/s]
A 8 0.333148 8 0.333148 6 0.288514 0
QA 7 0.311631 7 0.311631 6 0.288514 0
I-1 4 0.235571 4 0.235571 3 0.204011 0
I-2 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 0
QF 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 0
F 0 0 0 0 0 0 0

Tabela C.2.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 200 rpm

Distancia ao centro da tubagem [mm|, para w = 200rpm

0 (Centro) 5 11 12.5 (Parede)
Ah[mm]  Vm/s] Ah[mm] Vm/s] Ah[mm] V[m/s] Vm/s]
A 12 0.408021 11 0.39065 9 0.353357 0
QA 11 0.39065 10 0.372471 8 0.333148 0
I-1 9 0.353357 8 0.333148 6 0.288514 0
I-2 6 0.288514 ) 0.263376 4 0.235571 0
QF 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 0
F 0 0 0 0 0 0 0
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C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

Tabela C.3.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 250 rpm

Distancia ao centro da tubagem |[mm|, para w = 250rpm
0 (Centro) 5 11 12.5 (Parede)
Ahimm] | Vim/s| | Ah[mm| | V[m/s| | Ah[mm] | V[m/s] V[m/s]
A 17 0.485642 13 0.424682 11 0.39065 0
QA 11 0.39065 10 0.372471 8 0.333148 0
I-1 6 0.288514 6 0.288514 5 0.263376 0
I-2 5 0.263376 4 0.235571 3 0.204011 0
QF 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 0
F 0 0 0 0 0 0 0

Tabela C.4.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 300 rpm

Distancia ao centro da tubagem [mm|, para w = 300rpm
0 (Centro) 5 11 12.5 (Parede)
Ah[mm] | V[m/s] | Ah[mm] | V [m/s] | Ah[mm] | V [m/s] Vim/s]
A 22 0.552463 20 0.526753 15 0.456181 0
QA 15 0.456181 14 0.440713 11 0.39065 0
I-1 7 0.311631 6 0.288514 4 0.235571 0
I-2 4 0.235571 4 0.235571 3 0.204011 0
QF 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 0
F 0 0 0 0 0 0 0

C.2. Calculo das velocidades V; (para 350 a 450rpm)

Tabela C.5.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 350 rpm

Distancia ao centro da tubagem |[mm/|, para w = 350rpm

0 (Centro) 5 8 11 Parede

Ahlmm] | Vim/s|] | Ahlmm]| | V m/s| | Ah[mm] | Vm/s| | V[m/s| | V [m/s]

A 29 0.634295 26 0.600591 22 0.552463 20 0.526753

QA 25 0.588928 23 0.56488 21 0.539761 18 0.499722

I-1 18 0.499722 17 0.485642 15 0.456181 12 0.408021

I-2 9 0.353357 8 0.333148 7 0.311631 ) 0.263376

QF 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574 2 0.166574
F 0 0 0 0 0 0 0 0
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C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

Tabela C.6.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 400 rpm

Distancia ao centro da tubagem [mm|, para w = 400rpm

0 (Centro) 5 8 11 Parede
Ahimm] | Vim/s] | Ahlmm]| | Vm/s| | Ah[mm] | Vm/s| | V[m/s| | V [m/s]
A 35 0.696829 32 0.666296 28 0.623263 24 0.577029
QA 31 0.655802 29 0.634295 25 0.588928 21 0.539761
I-1 25 0.588928 22 0.552463 19 0.513415 17 0.485642
I-2 12 0.408021 10 0.372471 9 0.353357 7 0.311631
QF 4 0.235571 3 0.204011 3 0.204011 2 0.166574

F 0 0 0 0 0 0 0 0

Tabela C.7.: Tabela com os valores medidos nos manémetros do tubo de Pitot e veloci-
dades calculadas, para w = 450 rpm

Distancia ao centro da tubagem [mm|, para w = 450rpm

0 (Centro) 5 8 11 Parede

Ah[mm] | V[m/s| | Ah[mm] | V[m/s] | Ah[mm] | V[m/s] | VIm/s] | V [m/s]

A 46 0.79886 41 0.754195 37 0.716462 32 0.666296

QA 39 0.735571 35 0.696829 29 0.634295 24 0.577029

I-1 19 0.513415 18 0.499722 15 0.456181 13 0.424682

I-2 7 0.311631 6 0.288514 ) 0.263376 4 0.235571

QF 4 0.235571 3 0.204011 2 0.166574 2 0.166574
F 0 0 0 0 0 0 0 0

C.3. Calculo das areas A;

Tabela C.8.: Areas A; para cada ponto de velocidade medido, no caso de 3 medicoes

(150-300rpm)

Distancia ao centro

Raio exterior

Raio interior

Para 3 medigoes

da tubagem Reyt |m| Ript |m] A; (150 — 3007rpm)
Centro 0.0005 N.D. 7.85398E-07
) 0.0095 0.0005 0.000282743
11 0.0125 0.0095 0.000207345
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C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

Tabela C.9.: Areas A; para cada ponto de velocidade medido, no caso de 3 medicoes
(350-450rpm)

Distancia ao centro | Raio exterior | Raio interior | Para 4 medicoes
da tubagem Reyt [m] Ript [m] A; (350 — 450rpm)
Centro 0.0035 N.D. 3.84845E-05
) 0.0065 0.0035 9.42478E-05
8 0.0095 0.0065 0.000150796
11 0.0125 0.0095 0.000207345

C.4. Caudais e pressoes calculadas

Tabela C.10.: Caudais e pressoes calculadas para w = 150 rpm

150rpm Caudal total g Altura manumétrica | Pressao
Valvula [m3/s] | [ml/s] Ah [mm)] pr |Pal
A 1.543E-04 | 154.3 18 176.58
QA 1.482E-04 | 148.2 19 186.39
I-1 1.091E-04 | 109.1 23 225.63
I-2 9.238E-05 92.4 26 255.06
QF 9.238E-05 92.4 27 264.87

F 0.000E+00 0.0 28 274.68
Pteo 176.58

DPmaz 274.68

Tabela C.11.: Caudais e pressoes calculadas para w = 200 rpm

200rpm Caudal total ¢ Altura manumétrica | Pressao
Vélvula [m?/s] | [ml/s] Ah [mm)] pr |Pal
A 1.840E-04 | 184.0 29 284.49
QA 1.747E-04 | 174.7 31 304.11
I-1 1.543E-04 | 154.3 34 333.54
I-2 1.235E-04 | 123.5 40 392.40
QF 9.238E-05 92.4 43 421.83

F 0.000E+00 0.0 49 480.69
Pteo 284.49

Prmaz 480.69
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C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

Tabela C.12.: Caudais e pressoes calculadas para w = 250 rpm

250rpm Caudal total ¢ Altura manométrica | Pressao
Valvula [m?/s] | [mi/s] Ah [mm)| pr |Pal
A 2.015E-04 | 201.5 42 412.02
QA 1.747E-04 | 174.7 48 470.88
I-1 1.364E-04 | 136.4 57 559.17
[-2 1.091E-04 | 109.1 67 657.27
QF 9.238E-05 | 92.4 68 667.08
F 0.000E-+00 0.0 70 686.70
Pteo 412.02

Pmaz 686.70

Tabela C.13.: Caudais e pressoes calculadas para w = 300 rpm

300rpm Caudal total ¢ Altura manométrica | Pressao
Valvula [m?/s] | [mi/s] Ah [mm)] pr |Pal
A 2.440E-04 | 244.0 60 588.60
QA 2.060E-04 | 206.0 67.5 662.18
I-1 1.307E-04 | 130.7 91.5 897.62
[-2 1.091E-04 | 109.1 92.5 907.43
QF 9.238E-05 | 92.4 94 922.14

F 0.000E+-00 0.0 929 971.19
Pteo 588.6

Pmax 971.19

Tabela C.14.: Caudais e pressoes calculadas para w = 350 rpm

350rpm Caudal total ¢ Altura manométrica | Pressao
Valvula [m?/s] | [mi/s] Ah [mm)| pr |Pal
A 2.735E-04 | 2735 76.5 750.47
QA 2.690E-04 | 269.0 80.5 789.71
I-1 2.184E-04 | 218.4 92.5 907.43
[-2 1.466E-04 | 146.6 100.5 985.91
QF 8.674E-05 | 86.7 122.5 1201.73

F 0.000E+-00 0.0 130 1275.30
Pteo 750.47

Pmax 1275.30
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C. Anexo - Célculo dos Caudais e Pressoes

Tabela C.15.: Caudais e pressoes calculadas para w = 400 rpm

400rpm Caudal total ¢ Altura manométrica | Pressao
Valvula [m?/s] | [mi/s] Ah [mm)| pr|Pal
A 3.032E-04 | 303.2 98 961.38
QA 2.857E-04 | 285.7 105 1030.05
I-1 2.528E-04 | 252.8 118 1157.58
[-2 1.687E-04 | 168.7 141.5 1388.12
QF 9.360E-05 | 93.6 157.5 1545.08

F 0.000E-+00 0.0 171.5 1682.42
Pteo 961.38

Pmaz 1682.42

Tabela C.16.: Caudais e pressoes calculadas para w = 450 rpm

450rpm Caudal total ¢ Altura manométrica | Pressao
Valvula [m?/s] | [mi/s] Ah [mm)] pr |Pal
A 3.480E-04 | 348.0 111.5 1093.82
QA 3.093E-04 | 309.3 130 1275.30
I-1 2.237E-04 | 223.7 160 1569.60
[-2 1.277E-04 | 127.7 188 1844.28
QF 8.795E-05 | 88.0 208.5 2045.39
F 0.000E-+00 0.0 210 2060.10
Pteo 1093.82

Pmaz 2060.10
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D. Anexo - Calculo de binarios,

poténcias e respectivos rendimentos

D.1. Calculo do binario e poténcia

Neste Anexo é calculado o binério e respectiva poténcia para se poder calcular os rendi-

mentos, que estao representados no Anexo D.2.

Tabela D.1.: Bindrio e poténcia calculados para w = 150 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Binério Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
glm?/s| | Grlgl | Mg [N.m] Gu gl Mg [N.m] P | Po | Pa
1.543E-04 118 3.010E-03 39 9.949E-04 0.8415 | 0.715 | 0.1265
1.482E-04 114 2.908E-03 35 8.929E-04 0.836 | 0.715 | 0.121
1.091E-04 109 2.781E-03 30 7.653E-04 0.8305 | 0.715 | 0.1155
9.238E-05 108 2.755E-03 29 7.398E-04 0.8305 | 0.715 | 0.1155
9.238E-05 106 2.704E-03 27 6.888E-04 0.8305 | 0.715 | 0.1155

0 104 2.653E-03 25 6.378E-04 0.8305 | 0.715 | 0.1155

Tabela D.2.: Binario e poténcia calculados para w = 200 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Binéario Total | Peso tutil | Binario nos discos Poténcia [W]
glm®/s] | Grlgl | Mr[Nom] | Gulg] Mg [N.m) Per | Peo | P
1.840E-04 163 4.158E-03 80 2.041E-03 1.316 | 0.91 | 0.406
1.747TE-04 159 4.056E-03 76 1.939E-03 1.222 | 0.91 | 0.312
1.543E-04 155 3.954E-03 72 1.837E-03 1.209 | 0.91 | 0.299
1.235E-04 151 3.852E-03 68 1.735E-03 1.209 | 0.91 | 0.299
9.238E-05 147 3.750E-03 64 1.633E-03 1.209 | 0.91 | 0.299

0 145 3.699E-03 62 1.582E-03 1.1625 | 0.91 | 0.2525

130




D. Anexo - Célculo de binarios, poténcias e respectivos rendimentos

Tabela D.3.: Binario e poténcia calculados para w = 250 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Binario Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
a[m®/s] | Prlg] | Mz [N.m] Gy lg] Mgy [N.m)| P | Po | Pua
2.015E-04 201 5.128E-03 108 2.755E-03 1.74 | 1.176 | 0.564
1.747E-04 198 5.051E-03 105 2.679E-03 1.74 | 1.176 | 0.564
1.364E-04 193 4.923E-03 100 2.551E-03 1.74 | 1.176 | 0.564
1.091E-04 185 4.719E-03 92 2.347TE-03 1.682 | 1.176 | 0.506
9.238E-05 183 4.668E-03 90 2.296E-03 1.6385 | 1.176 | 0.4625

0 179 4.566E-03 86 2.194E-03 1.582 | 1.176 | 0.406

Tabela D.4.: Binario e poténcia calculados para w = 300 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Bindario Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
glm®/s| | Prlgl | My [N.m] Gu lgl Mgy [N.m| P | P | Pa
2.440E-04 245 6.250E-03 143 3.648E-03 2.346 | 1.452 | 0.894
2.060E-04 240 6.122E-03 138 3.520E-03 2.329 | 1.452 | 0.877
1.307E-04 229 5.842E-03 127 3.240E-03 2.176 | 1.452 | 0.724
1.091E-04 225 5.740E-03 123 3.138E-03 2.176 | 1.452 | 0.724
9.238E-05 221 5.638E-03 119 3.036E-03 2.16 | 1.452 | 0.708

0.000E-+00 218 5.561E-03 116 2.959E-03 2.16 | 1.452 | 0.708

Tabela D.5.: Binario e poténcia calculados para w = 350 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Binario Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
@lm®/s| | Prlgl | My [N.m] | G lg] Mg [N.m] Por | Po | Pa
2.735E-04 285 7.270E-03 177 4.515E-03 3.12 | 1.65 | 147
2.690E-04 280 7.143E-03 172 4.388E-03 3.1005 | 1.65 | 1.4505
2.184E-04 274 6.990E-03 166 4.235E-03 3.002 | 1.65 | 1.352
1.466E-04 267 6.811E-03 159 4.056E-03 3.002 | 1.65 | 1.352
8.674E-05 261 6.658E-03 153 3.903E-03 2.983 | 1.65 | 1.333

0.000E+00 258 6.582E-03 150 3.827E-03 2.808 | 1.65 | 1.158
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Tabela D.6.: Binario e poténcia calculados para w = 400 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Binario Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
@lm®/s| | Prlgl | Mr [N.m] | G lg] Mg [N.m] Por | Po | P
3.032E-04 342 8.724E-03 228 5.816E-03 3.982 | 2.028 | 1.954
2.857TE-04 337 8.597E-03 223 5.689E-03 3.971 | 2.028 | 1.943
2.528E-04 332 8.469E-03 218 5.561E-03 3.78 | 2.028 | 1.752
1.687E-04 324 8.265E-03 210 5.357TE-03 3.6695 | 2.028 | 1.6415
9.360E-05 306 7.806E-03 192 4.898E-03 3.58 | 2.028 | 1.552

0.000E+00 301 7.679E-03 187 4.770E-03 3.58 | 2.028 | 1.552

Tabela D.7.: Bindrio e poténcia calculados para w = 450 rpm, usando os valores medidos
no sensor de binario, amperimetro e voltimetro.

Caudal total | Peso | Bindario Total | Peso util | Binario nos discos Poténcia
glm®/s| | Prlgl | My [N.m] Gu lgl Mgy [N.m| Pa | Po | P
3.480E-04 399 1.018E-02 379 9.668E-03 5.05 | 2.268 | 2.782
3.093E-04 391 9.974E-03 271 6.913E-03 4.9245 | 2.268 | 2.6565
2.237TE-04 369 9.413E-03 249 6.352E-03 4.653 | 2.268 | 2.385
1.277E-04 355 9.056E-03 235 5.995E-03 4.554 | 2.268 | 2.286
8.795E-05 351 8.954E-03 231 5.893E-03 4.455 | 2.268 | 2.187

0.000E-+00 349 8.903E-03 229 5.842E-03 4.455 | 2.268 | 2.187

D.2. Calculo dos rendimentos e nimeros de Reynolds

Apos calcular os bindrios, poténcias, caudais e pressoes necessarias, podemos calcular

o rendimento eléctrico, n; e o rendimento hidraulico 7. Nas tabelas seguintes também

estao representados os ntumeros de Reynolds Re; e Res.

Tabela D.8.: Rendimento eléctrico 7, hidraulico 73, e nimero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 150 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qelm’ /3| m = #L %] = 2 (%] Rey | Rey | Rer | Reg
1.543E-04 21.54 27.33 648
1.482E-04 22.83 30.87 623
1.091E-04 21.31 32.10 3499 | 15.55 | 52485 | 458
9.238E-05 20.40 31.78 388
9.238E-05 21.19 35.45 388

0 0.00 0.00 0
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Tabela D.9.: Rendimento eléctrico np, hidraulico 73, e nimero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 200 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qi[m?/s] n = % (7] N2 = 5’;{1 (%] Re; ‘ Rey ‘ Res ‘ Reg
1.840E-04 12.90 19.20 773
1.747E-04 17.03 20.51 734
1.543E-04 17.21 20.97 4666 | 20.74 | 69990 | 648
1.235E-04 16.21 20.91 519
9.238E-05 13.03 17.86 388

0 0.00 0.00 0

Tabela D.10.: Rendimento eléctrico 1y, hidraulico 72, e ntmero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 250 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qilm?/s| m = g—i [%] Ny = Iﬁjjd [%] Req ‘ Rey ‘ Rer ‘ Reg
2.015E-04 14.72 18.04 847
1.747TE-04 14.59 18.39 734
1.364E-04 13.52 17.90 5832 | 25.92 | 87480 | 573
1.091E-04 14.17 18.29 458
9.238E-05 13.32 16.07 388

0 0.00 0.00 0

Tabela D.11.: Rendimento eléctrico iy, hidrdulico 72, e nimero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 300 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qilm?/s| n = }Ij—i (%] N = Iﬁjjd [%] Re; ‘ Rey ‘ Res; ‘ Reg
2.440E-04 16.06 19.64 1025
2.060E-04 15.55 19.33 866
1.307E-04 16.20 18.07 6999 | 31.1 | 104985 | 549
1.091E-04 13.67 15.74 458
9.238E-05 12.03 14.00 388

0.000E+00 0.00 0.00 0
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Tabela D.12.: Rendimento eléctrico iy, hidraulico 72, e nimero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 350 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qi[m?/s] n = % (7] N2 = 155,, (%] Re; ‘ Rey ‘ Rer ‘ Reg
2.735E-04 13.96 19.44 1149
2.690E-04 14.65 20.70 1130
2.184E-04 14.66 20.01 8165 | 36.29 | 122475 | 918
1.466E-04 10.69 15.24 616
8.674E-05 7.82 11.42 364

0.000E+-00 0.00 0.00 0

Tabela D.13.: Rendimento eléctrico 1y, hidraulico 72, e ntimero de Reynolds Re; e Res
calculados para a w = 400 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qilm?/s| m = g—i [%] Ny = 1% ’jd [%] Req ‘ Res ‘ Rer ‘ Reg
3.032E-04 14.92 18.75 1274
2.857E-04 15.15 19.36 1201
2.528E-04 16.70 19.69 9331 | 41.47 | 139965 | 1062
1.687E-04 14.27 16.36 709
9.360E-05 9.32 11.05 393

0.000E+00 0.00 0.00 0

Tabela D.14.: Rendimento eléctrico iy, hidrdulico 72, e nimero de Reynolds Re; e Reo
calculados para a w = 450 rpm.

Caudal total | Rendimento Eléctrico | Rendimento Hidraulico Numero de Reynolds
qilm?/s| m = }Ij—i [%] Ny = Iijjd [%] Req ‘ Rey ‘ Rer ‘ Reg
3.480E-04 13.68 13.10 1462
3.093E-04 14.85 18.98 1300
2.237E-04 14.72 18.39 10498 | 46.66 | 157470 | 940
1.277E-04 10.30 13.07 537
8.795E-05 8.23 10.15 370

0.000E+00 0.00 0.00 0
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E. Calculo dos grupos adimensionais

E.1. Calculo dos parametros adimensionais V* e ®*

Os parametros U* e ®* vém definidos como:

gAh
~ w2D2’

*

qt

or— I
Wyps D3

)

onde D é o diametro do rotor, no nosso caso D = 0.12m.

Tabela E.1.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 150 rpm

Caudal total | Altura manométrica Altura manométrica | Caudal Adimensionalizado
qilm? /s Ah[x1073m)| adimensionalizada ¥* o~
1.543E-04 18 0.0497 0.0057
1.482E-04 19 0.0525 0.0055
1.091E-04 23 0.0635 0.0040
9.238E-05 26 0.0718 0.0034
9.238E-05 27 0.0745 0.0034
0 28 0.0773 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 150 rpm 0.0745 0.0034

Tabela E.2.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 200 rpm

Caudal total | Altura manométrica Altura manométrica | Caudal Adimensionalizado
qilm? /s Ah|[x1073m)| adimensionalizada ¥* o~
1.840E-04 29 0.0450 0.0051
1.747E-04 31 0.0481 0.0048
1.543E-04 34 0.0528 0.0043
1.235E-04 40 0.0621 0.0034
9.238E-05 43 0.0668 0.0026
0 49 0.0761 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 200 rpm 0.0528 0.0043
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Tabela E.3.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 250 rpm

Caudal total

Altura manomeétrica

Altura manomeétrica

Caudal Adimensionalizado

qilm? /s Ah[x1073m)| adimensionalizada ¥* o~
2.015E-04 42 0.0417 0.0045
1.747TE-04 48 0.0477 0.0039
1.364E-04 o7 0.0567 0.0030
1.091E-04 67 0.0666 0.0024
9.238E-05 68 0.0676 0.0020
0 70 0.0696 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 250 rpm 0.0477 0.0039

Tabela E.4.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 300 rpm

Caudal total

Altura manomeétrica

Altura manomeétrica

Caudal Adimensionalizado

qt[m?3 /3] Ah[x1073m] adimensionalizada ¥* o~
2.440E-04 60 0.0414 0.0045
2.060E-04 67.5 0.0466 0.0038
1.307E-04 91.5 0.0632 0.0024
1.091E-04 92.5 0.0638 0.0020
9.238E-05 94 0.0649 0.0017
0 99 0.0683 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 300 rpm 0.0414 0.0045

Tabela E.5.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 350 rpm

Caudal total

Altura manomeétrica

Altura manomeétrica

Caudal Adimensionalizado

qt[m?3 /3] Ah[x1073m] adimensionalizada ¥* o
2.735E-04 76.5 0.0388 0.0043
2.690E-04 80.5 0.0408 0.0042
2.184E-04 92.5 0.0469 0.0034
1.466E-04 100.5 0.0510 0.0023
8.674E-05 122.5 0.0621 0.0014
0 130 0.0659 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 350 rpm 0.0408 0.0042
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Tabela E.8.: Parametros ¥* e ®* médios déptimos.

Velocidade de rotacao Altura manométrica | Caudal Adimensionalizado
w|rpm| adimensionalizada U* o*
150 0.0745 0.0034
200 0.0528 0.0043
250 0.0477 0.0039
300 0.0414 0.0045
350 0.0408 0.0042
400 0.0458 0.0035
450 0.0399 0.0038
Parametro médio 6ptimo 0.04899 0.00394

Tabela E.6.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 400 rpm

Caudal total | Altura manométrica | Altura manométrica | Caudal Adimensionalizado
qt[m? /3] Ah[x1073m] adimensionalizada ¥* o
3.032E-04 98 0.0381 0.0042
2.85TE-04 105 0.0408 0.0039
2.528E-04 118 0.0458 0.0035
1.687E-04 141.5 0.0549 0.0023
9.360E-05 157.5 0.0612 0.0013
0 171.5 0.0666 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 400 rpm 0.0458 0.0035

Tabela E.7.: Parametros ¥* e ®* calculados para w = 450 rpm

Caudal total | Altura manométrica Altura manométrica | Caudal Adimensionalizado
qi|lm? /s Ah[x1073m)| adimensionalizada ¥* o~
3.480E-04 111.5 0.0342 0.0043
3.093E-04 130 0.0399 0.0038
2.237E-04 160 0.0491 0.0027
1.277E-04 188 0.0577 0.0016
8.795E-05 208.5 0.0640 0.0011
0 210 0.0644 0.0000
Parametro 6ptimo para w = 450 rpm 0.0399 0.0038

E.2. Calculo dos parametros adimensionais Q" e Ap*

Os parametros Q* e Ap* vém definidos como:
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Ap* =

2P2
pw Re:ct

recordando que no nosso caso, ¢ = £ [m?/s].

(E.1)

Tabela E.9.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 150 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
q[m?/s] manomeétrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*

3.086E-05 176.58 1.3897 0.1988
2.964E-05 186.39 1.3347 0.2098
2.182E-05 225.63 0.9826 0.2540
1.848E-05 255.06 0.8320 0.2871
1.848E-05 264.87 0.8320 0.2982

0 274.68 0.0000 0.3092
Parametro 6ptimo para w = 150 rpm 0.8320 0.2982

Tabela E.10.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 200 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado Diferenca de pressao
qlm?/s] manométrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*

3.681E-05 284.49 1.2431 0.1802
3.494E-05 304.11 1.1801 0.1926
3.086E-05 333.54 1.0423 0.2112
2.470E-05 392.40 0.8342 0.2485
1.848E-05 421.83 0.6240 0.2671

0 480.69 0.0000 0.3044
Parametro 6ptimo para w = 200 rpm 1.0423 0.2112
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Tabela E.11.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 250 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
qlm3/s] manométrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*
4.030E-05 412.02 1.0889 0.1670
3.494E-05 470.88 0.9440 0.1908
2.728E-05 559.17 0.7371 0.2266
2.182E-05 657.27 0.5896 0.2664
1.848E-05 667.08 0.4992 0.2704
0.000E+-00 686.70 0.0000 0.2783
Parametro 6ptimo para w = 250 rpm 0.9440 0.1908

Tabela E.12.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 300 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
q[m?/s] manomeétrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*
4.880E-05 588.60 1.0988 0.1657
4.120E-05 662.18 0.9277 0.1864
2.614E-05 897.62 0.5886 0.2526
2.182E-05 907.43 0.4913 0.2554
1.848E-05 922.14 0.4160 0.2595
0.000E+00 971.19 0.0000 0.2733
Parametro 6ptimo para w = 300 rpm 1.0988 0.1657

Tabela E.13.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 350 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
q[m?/s] manomeétrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*
5.470E-05 750.47 1.0557 0.1552
5.380E-05 789.71 1.0383 0.1633
4.368E-05 907.43 0.8430 0.1876
2.932E-05 985.91 0.5659 0.2039
1.735E-05 1201.73 0.3348 0.2485
0.000E+00 1275.30 0.0000 0.2637
Parametro 6ptimo para w = 350 rpm 1.0383 0.1633

139




E. Célculo dos grupos adimensionais

Tabela E.14.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 400 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
qlm3/s] manométrica Ap|Pal Q* adimensionalizada Ap*
6.064E-05 961.38 1.0240 0.1522
5.714E-05 1030.05 0.9649 0.1631
5.056E-05 1157.58 0.8538 0.1833
3.374E-05 1388.12 0.5698 0.2198
1.872E-05 1545.08 0.3161 0.2446
0.000E+-00 1682.42 0.0000 0.2664
Parametro 6ptimo para w = 400 rpm 0.8538 0.1833

Tabela E.15.: Parametros Q* e Ap* calculados para w = 450 rpm

Caudal por disco | Diferenca de pressao | Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
q[m?/s] manomeétrica Ap|Pal Q" adimensionalizada Ap*
6.960E-05 1093.82 1.0447 0.1368
6.186E-05 1275.30 0.9286 0.1595
4.474E-05 1569.60 0.6716 0.1963
2.554E-05 1844.28 0.3834 0.2307
1.759E-05 2045.39 0.2640 0.2559
0.000E+-00 2060.10 0.0000 0.2577
Parametro 6ptimo para w = 450 rpm 0.9286 0.1595

Tabela E.16.: Parametros Q*e Ap* médios 6ptimos.

Velocidade de rotagao Caudal adimensionalizado | Diferenca de pressao
wlrpm| Q* adimensionalizada Ap*
150 0.8320 0.2982
200 1.0423 0.2112
250 0.9440 0.1908
300 1.0988 0.1657
350 1.0383 0.1633
400 0.8538 0.1833
450 0.9286 0.1595
Parametro médio 6ptimo 0.9625 0.1960
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F. Anexo - Valores para velocidades de

rotacao entre 40 e 100 rpm
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F. Anexo - Valores para velocidades de rotacao entre 40 e 100 rpm

Tabela F.1.: Valores para velocidades de rotagao entre w = 40 e 100 rpm

Velocidade Pressao Binéario Poténcia [W]

de rotagao | Ah [x1073m| | Ap [Pa] | Meg|N.m| | Total | No fluido
40 2 19.62 1.020E-04 | 0.248 0.03425
40 2 19.62
20 3 29.43 1.276E-04 | 0.288 0.028
50 4 39.24
60 4 39.24 1.276E-04 | 0.3315 | 0.02125
60 6 58.86
70 5 49.05 | 2.806E-04 | 0.3915 | 0.0515
70 8 78.48
75 5 49.05 | 2.806E-04 | 0.4095 | 0.0525
6] 9 88.29
80 6 58.86 2.806E-04 | 0.4275 | 0.05775
80 10 98.10
85 7 68.67 3.061E-04 | 0.4455 0.027
85 10 98.10
90 8 78.48 | 3.316E-04 | 0.468 0.018
90 11 107.91
95 9 88.29 | 4.592E-04 | 0.5035 0.049
95 12 117.72
100 10 98.10 4.847E-04 | 0.53 0.0575
100 12 117.72
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