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RESUMO

O presente estudo apresenta o projeto de um rotor radial para uma bomba centrifuga,
visando otimizar a eficiéncia e confiabilidade em aplicacdes industriais. A metodologia
aplicada combinou analise técnica e pratica, empregando ferramentas
computacionais para o dimensionamento e modelagem do rotor, a fim de investigar
parametros fundamentais, como velocidade de escoamento, eficiéncia hidraulica e
resisténcia mecanica. A pesquisa contou com uma revisao bibliografica abrangente,
abordando conceitos-chave como angulos de escoamento, triangulos de velocidades
e o controle de fenbmenos adversos, como cavitacdo e perda de carga, essenciais
para o desempenho de bombas em ambientes exigentes. O trabalho foi fundamentado
na literatura de autores classicos da engenharia de turbomaquinas e em abordagens
modernas de dindmica de fluidos, reforcando a importancia de otimizar variaveis de
projeto. A metodologia adotada envolveu o uso de Excel para pré-dimensionamento e
SolidWorks para modelagem 3D, proporcionando uma visualizagdo precisa da
geometria e das caracteristicas funcionais do rotor. A andlise dos resultados incluiu
parametros como rotacdo especifica da bomba, rendimento mecéanico (98%) e
rendimento hidraulico (82,1%), os quais confirmaram a eficiéncia e adequacao do rotor
para demandas industriais. A vazdo do rotor foi dimensionada para evitar
recirculacdes e flutuagcbes, prevenindo problemas como cavita¢do, que pode causar
erosdo e desgaste nos componentes. Além disso, os angulos e o numero de pas (8)
foram definidos para maximizar o controle do escoamento e a conversao de energia
cinética em pressdo. Conclui-se que o desenvolvimento do rotor radial atingiu os
objetivos de eficiéncia, oferecendo uma solucéo técnica aplicavel ao setor industrial e

contribuindo para o conhecimento em projetos de turbomaquinas.

Palavras-chave: Bomba centrifuga. Projeto-mecénico. Rotor radial.



ABSTRACT

The present study introduces the design of a radial rotor for a centrifugal pump, aiming
to optimize efficiency and reliability in industrial applications. The applied methodology
combined technical and practical analysis, utilizing computational tools for the sizing
and modeling of the rotor to investigate fundamental parameters such as flow velocity,
hydraulic efficiency, and mechanical strength. The research included a comprehensive
literature review, addressing key concepts such as flow angles, velocity triangles, and
the control of adverse phenomena, including cavitation and pressure loss, which are
essential for pump performance in demanding environments. The study was based on
literature from classic authors in turbomachinery engineering, along with modern fluid
dynamics simulation approaches, emphasizing the importance of optimizing design
variables. The methodology used Excel for preliminary sizing and SolidWorks for 3D
modeling, providing an accurate visualization of the rotor's geometry and functional
characteristics. The analysis of results included parameters such as the specific speed
of the pump, mechanical efficiency (98%), and hydraulic efficiency (82.1%), which
confirmed the rotor's efficiency and suitability for industrial demands. The rotor’s flow
rate was sized to prevent recirculation and fluctuations, thereby avoiding issues like
cavitation, which can cause erosion and wear on components. Furthermore, the angles
and number of blades (8) were defined to maximize flow control and the conversion of
kinetic energy into pressure. It is concluded that the development of the radial rotor
achieved the objectives of efficiency and durability, offering a practical solution
applicable to the industrial sector and contributing to the knowledge base in

turbomachinery design.

Keywords: Centrifugal pump. Design. Radial rotor.
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Numero de Reynolds [-]
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1. INTRODUCAO

As maquinas de fluxo tém uma longa histéria, cuja origem remete as antigas
rodas d'agua e moinhos de vento, e desempenham um papel crucial em vérias
industrias modernas. Durante a Revolugdo Industrial, seu desenvolvimento
acelerou significativamente, especialmente com o surgimento de bombas
centrifugas e compressores, que foram essenciais para a mecanizacao daquela
época.

Atualmente, essas maquinas sao indispensaveis em sistemas de
refrigeracdo, aquecimento, ventilacdo, geracao de energia, processamento quimico
e tratamento de aguas, entre outros.

Sua importancia cresce continuamente devido a busca por eficiéncia
energética e sustentabilidade, valores cada vez mais prioritarios na inddstria
moderna. No contexto da engenharia mecanica, as maquinas de fluxo tém
relevancia fundamental ao converter energia para o transporte de fluidos. Essas
maquinas podem ser classificadas em dois tipos principais: maquinas de fluxo
motoras, que transformam a energia de um fluido em trabalho mecénico, como € o
caso das turbinas; e as maquinas de fluxo geradoras, que transformam trabalho
mecanico em energia de um fluido, como ventiladores, compressores e bombas
centrifugas. As bombas centrifugas, em particular, representam uma das solucdes
mais versateis e eficientes para o transporte de liquidos, aplicadas em inUmeros
setores, desde o tratamento de agua até o setor petrolifero.

Este trabalho de concluséo de curso visa o desenvolvimento de um projeto
de um rotor radial para uma bomba centrifuga, um componente essencial para o
desempenho eficiente desse equipamento. O rotor radial influencia diretamente a
eficiéncia da bomba, convertendo energia mecénica em energia cinética do fluido,
0 que impacta diretamente na economia de energia e no controle de pressoes e
vazoes, fatores determinantes para uma operagdo segura e eficaz em diversas
aplicacoes industriais. O estudo do projeto de um rotor adequado leva em conta
aspectos como angulos de escoamento, triangulo de velocidades, variacdes de
pressao e perda de carga, conceitos essenciais para que o sistema funcione com
méaxima eficiéncia e minima cavitacdo. De acordo com (LOESER, 2011), embora
as bombas centrifugas enfrentem desafios como cavitacéo, reducéo de eficiéncia

sob certas condi¢cdes operacionais e desgaste prematuro dos componentes, 0
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desenvolvimento de um rotor radial bem projetado pode minimizar esses
problemas, aumentando a durabilidade e o rendimento do equipamento. A escolha
criteriosa do perfil do rotor e dos materiais de construcao influencia a resisténcia
mecéanica, a estabilidade do fluxo e a resisténcia a corrosdo, caracteristicas
indispensaveis para o funcionamento adequado em ambientes industriais
exigentes.

Este estudo utiliza ferramentas computacionais para o calculo e modelagem
do rotor, integrando o software Excel para calculos de pré-dimensionamento e o
SolidWorks© para modelagem tridimensional. A aplicacdo dessas ferramentas
permite uma visdo precisa e técnica sobre o comportamento do rotor e sua
performance final, dotando os alunos de habilidades praticas e tedricas para o
desenvolvimento de componentes cruciais no setor de bombas centrifugas. Com
isso, este trabalho ndo apenas contribui para o avan¢co académico, mas também
propde solucdes técnicas inovadoras que podem ser aplicadas em processos
industriais, garantindo maior eficiéncia energética e reducado de custos, alinhando-

se as diretrizes de sustentabilidade na engenharia mecanica.
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1.1 Justificativa

A escolha do tema foi motivada pela sua relevancia no contexto industrial e
pela contribuicdo que um design eficiente pode oferecer para a engenharia
mecanica em termos de desempenho e durabilidade de sistemas de bombeamento.

Bombas centrifugas sédo essenciais para o transporte de liquidos em
industrias de diversos segmentos, como tratamento de agua, quimico, petroquimico
e farmacéutico, entre outros. Uma interrupcao ou falha na operacéo de uma bomba
centrifuga pode resultar em sérios impactos, incluindo paradas nao planejadas,
elevados custos de manutencéo e até prejuizos financeiros consideraveis.

O estudo da metodologia de um rotor radial de bomba centrifuga € justificado
pela necessidade de melhorar a eficiéncia e a confiabilidade desses sistemas. O
rotor desempenha um papel crucial na converséo da energia mecanica em energia
cinética do fluido, influenciando diretamente a vazéo, pressdo e a minimizagao da
cavitacdo, que pode causar desgaste e reduzir a vida util da bomba. A otimizacéo
do rotor também visa reduzir o consumo de energia, essencial para a
sustentabilidade e reducao de custos operacionais. Além disso, a criacao de rotores
mais eficientes melhora a operacdo da bomba, reduzindo vibracfes e ruidos. O
desenvolvimento do projeto envolve o uso de softwares como Excel e SolidWorks®©,
oferecendo aos alunos uma aplicacdo pratica dos conceitos de mecanica dos
fluidos e turboméaquinas, preparando-os para desafios da engenharia industrial. O
projeto contribui para a inovacdo e a eficiéncia energética, alinhando-se as

demandas por solucdes sustentaveis na industria.

1.2 Objetivos do trabalho

1.2.1 Objetivo Geral

Andlise e aplicacdo de metodologia para o projeto de rotor radial de uma

bomba centrifuga, aplicando os métodos de calculo.
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1.2.2 Objetivos Especificos

e Realizar os célculos utilizando o software Excel® para o dimensionamento do
rotor radial da bomba centrifuga.

e Desenvolver o desenho tridimensional (3D) do rotor no software SolidWorks®©.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo, apresenta-se uma revisdo aprofundada da literatura que
embasa o estudo e desenvolvimento de turboméquinas, com énfase nas bombas
centrifugas e, em especial, no projeto de rotores radiais. Para orientar o
desenvolvimento do rotor proposto, foram analisados conceitos teoricos e estudos
aplicados de engenharia de turbomaquinas, conforme descritos por autores de
referéncia, como Pfleiderer (1961) e Balje (1981), cujas obras trazem contribui¢cdes
essenciais ao entendimento dos principios de escoamento e eficiéncia em
maquinas de fluxo.

A metodologia para esta revisdo concentrou-se em fontes bibliograficas de
alta relevancia e reconhecida aplicabilidade na area de engenharia de bombas e
turbinas, privilegiando tépicos como as caracteristicas operacionais de rotores, as
condicbes de cavitacgdo em escoamentos e o0s triangulos de velocidades,
fundamentais para a andlise e otimizacdo de desempenho em turbomaquinas
(Dixon e Hall, 2010).

Além disso, a teoria dos triangulos de velocidades, conforme tratada por
Budynas e Nisbett (2015), serd explorada para esclarecer o comportamento do
fluido e a relacdo entre angulos de entrada e saida no rotor, parametros criticos
para a eficiéncia e controle de vazao em bombas centrifugas. Ao longo desta
revisao, o leitor sera introduzido aos principais fatores de eficiéncia e aos métodos
de calculo aplicados na concepcéao de turbomaquinas, com foco especial nas obras
de Stepannof (1948) sobre performance de bombas e nos conceitos de eficiéncia
hidraulica e mecéanica apresentados por Cengel e Cimbala (2014).

A selecao das referéncias visou fornecer um embasamento técnico solido e
atualizado, que permita ao leitor compreender a relevancia dos parametros de
projeto do rotor e os desafios comuns em sua implementagdo, como o controle de
cavitacdo e a minimizacdo de perdas hidraulicas. Com esta estrutura, espera-se
que a revisao bibliografica forneca uma base tedrica clara e robusta, capaz de
contextualizar o leitor nos principios da mecanica dos fluidos aplicaveis ao
desenvolvimento de turbomaquinas, permitindo que as decisdes de projeto sejam
tomadas com um entendimento aprofundado e preciso sobre os aspectos técnicos

e operacionais do tema.
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2.1 Turbomaquinas

A estrutura basica de uma bomba centrifuga consiste em trés componentes
principais: o impelidor, a carcacga e o eixo. O impelidor, também denominado rotor,
€ um disco com péas radiais curvas que aceleram o fluido utilizando a forca
centrifuga. O fluido, ap0s ser acelerado pelo impelidor, € direcionado para a
carcaca, onde € coletado. O impelidor € montado em um eixo, que é suportado por
um mancal. Na outra extremidade do eixo, ha um acoplamento que transfere a
energia mecanica de um motor elétrico, a diesel ou de uma turbina a vapor para o
sistema. A medida que o fluido é centrifugado pelo impelidor e coletado pela
carcaca, sua pressao é elevada, o que demanda um sistema de vedacao eficaz,
posicionado na caixa de vedacgdo, que faz a ligacdo entre a carcaca e 0 eixo
(LOESER, 2011). A imagem a seguir (Figura 1) apresenta uma exemplificagéo de

uma bomba centrifuga radial e seus principais componentes.

Figura 1: Vista em corte de uma bomba centrifuga.
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Fonte: Menin (2009).

2.1.1 Funcionamento de uma bomba centrifuga radial

O processo de operacéo tem inicio com a entrada do fluido na bomba através

da ogiva, conforme ilustrado na Figura 2. Este componente é cuidadosamente
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posicionado para otimizar a aspira¢ao do liquido, direcionando-o ao centro do rotor.
Nos rotores de palhetas abertas, a passagem ampla favorece a entrada de fluidos
viscosos e até mesmo particulas em suspenséo, garantindo uma operacao versatil
(KUMAR et al., 2013).

Figura 2: Esquematico funcionamento de uma bomba radial.
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Fonte: Potter & Wiggert (2010).

O rotor, considerado o componente principal da bomba centrifuga radial,
desempenha um papel fundamental na conversao de energia mecanica em energia
cinética do fluido. As laminas curvas do rotor, independentemente do tipo escolhido,
geram um movimento radial no liquido, impulsionando-o em direcdo a saida da
bomba.

De acordo com (Gulich, 2010), a eficiéncia energética do sistema € garantida
pela escolha apropriada do motor, frequentemente acoplado diretamente ao rotor.
Este motor fornece a energia necessaria para a rotacdo do conjunto, minimizando
perdas e maximizando a eficiéncia operacional da bomba. Essa conexédo direta é

crucial para assegurar um funcionamento confiavel e econémico.
2.1.2 Tipos de rotores das bombas centrifugas radiais

Segundo (Bachus, 2010) os rotores, componentes essenciais das bombas
centrifugas radiais, desempenham uma funcdo determinante na eficiéncia do
sistema, tornando seu projeto fundamental para atender a diferentes exigéncias
industriais. Entre as varias configuracdes de rotores, destacam-se o0s rotores de

palhetas abertas, semiabertas e fechadas, cada um apresentando caracteristicas
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anicas que influenciam diretamente o desempenho da bomba, como ilustrado na

Figura 3.

Figura 3: Tipos de rotores.

FECHADO ABERTO SEMI-ABERTO
Fonte: Grisworld (2020).

O rotor de palhetas abertas é caracterizado por sua entrada desimpedida do
fluido, o que o torna especialmente eficaz em aplicacées que envolvem liquidos
viscosos (KUMAR et al., 2013). A passagem mais ampla entre as palhetas reduz
obstrucdes e facilita o transporte de sdélidos em suspenséo, tornando-o uma escolha
versatil para diversas aplicacfes industriais.

Os rotores de palhetas semiabertas incorporam caracteristicas tanto dos
rotores abertos quanto dos fechados, oferecendo uma flexibilidade operacional
superior. Essa configuracdo proporciona maior eficiéncia em fluidos menos
Viscosos em comparacdo com o0s rotores de palhetas fechadas, mantendo,
entretanto, a capacidade de lidar com soélidos suspensos (GULICH, 2010). Essa
adaptabilidade torna os rotores semiabertos ideais para uma ampla gama de
cenarios industriais.

Por outro lado, os rotores de palhetas fechadas apresentam uma passagem
mais restrita para o fluido, sendo a opcao preferida em situagcdes em que a
eficiéncia energética € essencial (FLEHMIG, 2016). A concentracdo e o
direcionamento do fluxo gerados por essa configuracdo resultam em uma eficiéncia
hidrodindmica significativamente maior, tornando esses rotores ideais para liquidos

Menos ViScosos.
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A geometria das pas € um fator critico em todos os tipos de rotores. Pas
curvas sdo comuns em todos os projetos, favorecendo uma entrada suave do fluido
e minimizando as perdas por atrito e turbuléncia. A curvatura especifica das pas é
otimizada para maximizar a transferéncia de energia, destacando a relevancia
desse aspecto no desempenho hidrodinamico (FLEHMIG, 2016).

Além disso, o numero de pas influencia o desempenho do rotor. Rotores com
um numero impar de palhetas sédo frequentemente utilizados para evitar vibracdes
e desequilibrios, promovendo a estabilidade operacional da bomba centrifuga radial
(GULICH, 2010). A disposicdo das palhetas ao longo do rotor tem implicacdes
diretas na simetria do fluxo, sendo um fator crucial para garantir a eficiéncia e o

desempenho global da bomba.

2.1.3 Variacao do diametro externo do rotor

A bomba centrifuga é projetada para operar eficientemente com um par
especifico de valores de vazéo (Q) e altura manométrica (H). No entanto, pode
surgir a necessidade de utilizar a mesma bomba em condi¢des diferentes, com
valores alternativos dessas grandezas. Se, dentro do intervalo de rendimentos
aceitaveis, a bomba nao atingir esses novos valores desejados, uma solucéo viavel
€ ajustar o tamanho do rotor. Esse ajuste envolve aumentar ou reduzir o diametro
do rotor, obtendo assim um novo didmetro d2 diferente do original d1, sem a
necessidade de modificar outras partes da bomba ou comprometer as coroas que
alojam as pas (MACINTYRE, 1997). A Figura 4 ilustra as diferentes curvas de
desempenho da bomba, juntamente com as curvas de eficiéncia, para um diametro

especifico do rotor.
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Figura 4: Curvas da bomba e suas eficiéncias em razdo do tamanho do rotor (mm).
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Observa-se que, a medida que o diametro do rotor da bomba (em milimetros)
aumenta, tanto a altura manométrica (H) quanto a eficiéncia (%) da bomba tendem
a se elevar. No entanto, o didametro maximo do rotor é restrito pelo tamanho da
carcaca da bomba e pela capacidade maxima de poténcia do motor. Essas
limitacbes devem ser consideradas no projeto para garantir que a bomba opere
dentro de parametros seguros e eficientes, aproveitando ao maximo o potencial do

equipamento sem comprometer sua integridade estrutural ou desempenho.
2.2 Principio da conservacdo da massa

A Equacéo de Continuidade é uma das expressodes fundamentais que rege
o0 escoamento de fluidos. Ela garante que a massa de fluido que entra em uma
regido seja a mesma que sai dela, assumindo que ndo ha acumulo ou perda de
massa ao longo do tempo. Esse principio é essencial para manter o equilibrio de
massa em sistemas de escoamento, especialmente em turbomaquinas, onde o
fluxo continuo é fundamental para um desempenho eficiente.

A equacéo geral da continuidade ser escrita como:

?+v-@V)=o 1)
t
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Onde temos: p a densidade do fluido e V' o vetor velocidade que representa a
velocidade do fluido em cada ponto.

Essa expressao indica que, para uma variacao temporal da densidade ou
uma divergéncia do fluxo de massa, havera um ajuste no fluxo do fluido. Em termos
mais gerais, a variacao de densidade em um ponto, combinada com o escoamento
do fluido que passa, define o comportamento da massa de fluido ao longo do tempo.

Quando o escoamento for incompressivel, como nesse caso estudo (agua),
a massa especifica (p) do fluido permanece constante ao longo do tempo. Ou seja,
em cada ponto, a massa especifica ndo muda, mesmo que ele esteja em
movimento. Isso simplifica a equac¢éo de continuidade, ja que podemos remover a
dependéncia da densidade. Assim, a expressao da continuidade para escoamento
incompressivel fica:

V-(V)=0 @)

O termo V-V representa o divergente da velocidade, que é uma medida
matematica de como o campo de velocidade (ou seja, a distribuicdo da velocidade
do fluido) se comporta em uma regido. Se o divergente da velocidade € igual a zero,
isso significa que ndo ha "fonte" ou "sumidouro" de fluido naquele ponto — em
outras palavras, o fluido ndo esta se acumulando ou desaparecendo de uma certa
regiao.

Essa condi¢éao, V-V=0, diz que o volume de fluido que entra em qualquer
regido do escoamento € igual ao volume que sai. Essa continuidade do fluxo é
especialmente importante em turbomaquinas, onde qualquer variacdo na entrada e
saida de massa poderia comprometer o funcionamento da maquina e sua
eficiéncia. (Frank M. White, 2018)

2.2.1 Teorema de Euler e o Principio da Conservacdo da Quantidade de

Movimento

No estudo de turbomaquinas, como bombas e turbinas, o entendimento da
guantidade de movimento é importante para entender como essas maquinas
transferem energia ao fluido e vice-versa. A quantidade de movimento representa
a forca e a diregdo do movimento do fluido dentro da maquina, sendo a base para
o calculo de energia transferida entre o fluido e o rotor. O Teorema de Euler para

turbomaquinas é uma ferramenta fundamental para esse calculo e fornece uma
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expressdo matematica da relacéo entre a variagdo da quantidade de movimento e
a energia transferida (Rodrigues e Silva, 2023).

AE = w (r5.Cus — 14.Cuy) ©))
Onde:
AE representa a energia especifica transferida ao fluido;
w € a velocidade angular do rotor, medida em radianos por segundo;
rs e r4 SA0 0S raios nos pontos de saida e entrada do rotor, respectivamente;
Cus e Cus representam as componentes tangenciais da velocidade do fluido na
saida e na entrada do rotor.

De acordo com o Teorema de Euler a energia que o rotor transfere ao fluido
€ proporcional a diferenca entre as componentes tangenciais de velocidade na
entrada e na saida do rotor. Como indicado por Luque et al. (2022), essa diferenca
nas velocidades é fundamental para gerar a energia de movimento desejada, ja
que cada componente tangencial contribui para 0 movimento rotativo, ou seja, o
“giro” que o fluido adquire ao passar pelo rotor.

Nas bombas centrifugas, o rotor adiciona energia ao fluido, permitindo que
ele se mova para areas de maior pressao ou elevacdo. Como observam Chen et
al. (2022), ao ajustar parametros como o raio do rotor e a velocidade de rotagéo, é
possivel otimizar a eficiéncia das turbomaquinas, garantindo que o fluido receba a

guantidade exata de energia necessaria para seu movimento.
2.3 Teorema de Bernoulli (Principio da Conservacéo da Energia)

De acordo com White (2011), a Equacao de Bernoulli, formulada em 1738
pelo matematico holandés Daniell Bernoulli, € aplicavel em situagcbes em que o
escoamento apresenta um regime permanente, sem variacdo de velocidade ao
longo do tempo, e onde o fluido € incompressivel, ou seja, sem alteragdes na sua
massa especifica. Esta equacdo estabelece uma relacdo aproximada entre
velocidade, altura e pressao (Cengel, Cimbala 2007).

Essencialmente, Bernoulli demonstra que, em um escoamento de fluido
incompressivel, um aumento na velocidade resulta em uma diminui¢cdo da presséo,
e vice-versa. Em outras palavras, a energia total do sistema se mantém constante,

mesmo que ocorra troca de energia entre diferentes sec¢des do fluxo (FOX, 2014).
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Assim, por meio da Equacédo de Bernoulli, pode-se afirmar que a soma das
energias cinética, potencial e de escoamento de uma particula de fluido ao longo
de uma linha de corrente permanece constante. Portanto, energia potencial e
cinética pode se transformar em energia de escoamento e vice-versa, resultando
em uma variacéo de pressdo (BRUNETTI, 2008).

A carga total pode ser estabelecida de acordo com a formula a seguir
(Equacéo 4).

vZ
r=_ 4247 @
2.9 Y
Onde:
e H = carga total (m);
2
e ¥_=carga cinética (m);
2.9
. %'i = carga de pressao (mH20);

e 7z = carga potencial (m).

A Equacédo de Bernoulli estendida é derivada da aplicacdo da 12 Lei da
Termodindmica ao escoamento de fluidos. Conhecida como o Principio da
Conservacao da Energia, essa lei afirma que a energia total de um sistema deve
permanecer constante, considerando qualquer energia adicionada ou removida ao
longo do processo (POTTER; WIGGERT; RAMADAN, 2014; BAPTISTA; COELHO,
2014). Assim, a energia total em um estado inicial, mais ou menos qualquer
variacdo de energia durante o processo, deve ser igual a energia no estado final.

A Equagéo de Bernoulli estendida reflete a conservacdo das trés formas
fundamentais de energia em escoamentos: cinética, de pressdo e potencial.
Aplicando a primeira lei da termodinamica a essas formas de energia resulta na
equagcao que expressa a conservacao de energia em escoamentos de fluidos,

conforme mostrado na Eg. 5.

VZ

2
Cy +2+gxn=(}

+%+g*z)iw—ep 5)

Onde:
e V é avelocidade do fluido em uma posi¢ao [m/s];

e p é apressao do fluido nessa posicao [Pa];
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e péamassa especifica do fluido [kg/m?3];

e (€ a aceleracdo da gravidade [m/s?;

e 7 é aaltura da posicéo considerada em relagdo ao referencial [m];
e W € a energia aplicada ou retirada por alguma maquina [m];

e ep é a perda de energia mecanica ou perda de carga [m].

2.4 Representacgéo dos Triangulo de velocidades

De acordo com (MACINTYRE, 1997) o triangulo de velocidades é uma
representacdo grafica essencial para a andlise das particulas de fluido que
percorrem o perfil das pas de um rotor. Essa ferramenta € amplamente utilizada
tanto na andlise quanto no projeto de rotores, permitindo uma compreensao
detalhada do comportamento do fluido. De forma simplificada, considera-se que o
movimento das particulas segue duas trajetorias distintas: a trajetoria relativa, onde
a referéncia € um observador que gira juntamente com a pa, e a trajetoria absoluta,
na qual a referéncia € um ponto fixo fora do rotor. A partir da combinacdo
geométrica do vetor de velocidade absoluta, chega-se a equacédo vetorial

fundamental do triangulo de velocidades, descrita na Equacgéao 6.

V=v+V; (6)
Onde:
e V é avelocidade absoluta do fluido [m/s];
e Vv é avelocidade do fluido em relacéo a pa [m/s];

e Vté acomponente tangencial da velocidade absoluta do fluido [m/s].

Ao aplicar o diagrama de velocidades mostrado na Figura 5, conforme
descrito por Potter, Wiggert e Ramadan (2014), é possivel determinar dados
cruciais para o projeto do rotor, como os angulos a e . O angulo a é definido como o
angulo entre a velocidade absoluta do fluido (V) e a velocidade tangencial do rotor
(u). Por outro lado, o angulo 3, também conhecido como angulo de inclinagéo das
pés, € o angulo formado entre a velocidade relativa do fluido em relacdo a pa (v) e
a velocidade tangencial do rotor (u). Esses angulos sao fundamentais para a correta
orientacdo e dimensionamento das pas do rotor, influenciando diretamente a

eficiéncia do escoamento e o desempenho da bomba.
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Figura 5: Diagrama de velocidades.

Fonte: Potter, Wiggert e Ramadan (2014).

Com a aplicagéo de principios trigopnométricos e o conhecimento de certos
dados iniciais do projeto, € possivel analisar detalhadamente o perfil das pas de
uma bomba centrifuga. Este estudo € fundamental para entender como a geometria
das péas afeta o escoamento do fluido e, consequentemente, o desempenho da
bomba. O uso adequado dessas técnicas permite otimizar o design do rotor,
assegurando que a bomba opere com maxima eficiéncia nas condi¢cbes desejadas.
Os angulos a e g, obtidos a partir do triangulo de velocidades, desempenham
papéis criticos no comportamento do fluido dentro do rotor. O angulo a é
especialmente importante, pois € formado entre a velocidade absoluta do fluido (V)
e a velocidade tangencial do rotor (u). Esse angulo determina como o fluido entra
no rotor e influencia diretamente se o escoamento ocorre de forma suave ou se ha
incidéncia indesejada, o que pode gerar perdas de energia devido ao atrito e a
turbuléncia (Budynas e Nisbett, 2015).
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Ja o angulo B, conhecido como o angulo de inclinacao das pas, corresponde
ao angulo entre a velocidade relativa do fluido (v) e a velocidade tangencial do rotor
(u). Esse angulo de inclinacdo é essencial para o escoamento dentro das
passagens entre as pas do rotor, pois afeta o comportamento do fluido a medida
que ele é direcionado para fora, impactando a presséo e a vazado de saida. Como
discutem Potter, Wiggert e Ramadan (2014), a correta definicdo do angulo g
permite controlar a velocidade de saida do fluido e, com isso, maximizar a eficiéncia
da bomba centrifuga.

A andlise dos angulos a e f permite otimizar o perfil das pas de modo que o
fluido percorra o rotor sem choques e com minimo atrito. Esse ajuste é fundamental,
pois as perdas energéticas causadas por angulos de incidéncia inadequados
podem reduzir significativamente a eficiéncia de uma turbomaquina. Conforme
destacado por estudos recentes, como o de Chen et al. (2022), o alinhamento ideal
dos angulos de entrada e saida resulta em um escoamento mais suave,
minimizando as perdas por atrito e promovendo um ganho de eficiéncia que
impacta positivamente o desempenho da bomba.

Além de fornecer informacdes sobre os angulos de entrada e saida, o
tridangulo de velocidades é uma ferramenta essencial para projetistas de
turbomaquinas. Com ele, é possivel ajustar o design das pas para garantir que o
fluido flua de maneira otimizada, sem perdas excessivas e com maxima eficiéncia
(Macintyre, 1997). Esses ajustes no design sdo obtidos por meio de célculos
trigonométricos aplicados ao triangulo de velocidades, que, quando combinados
com dados iniciais de projeto, como a velocidade tangencial e a vazao desejada,
possibilitam uma andlise precisa do comportamento do fluido ao longo do rotor
(Potter, Wiggert e Ramadan, 2014).

Esse tipo de analise € particularmente relevante em bombas centrifugas de
alta performance, onde a eficiéncia é um fator crucial. Estudos como o de
Nakamura et al. (2023) mostram que a adequacédo dos angulos de entrada e saida
das pas pode reduzir significativamente as perdas por recirculacdo e aumentar a
vazéao controlada, o que € fundamental em aplicagdes industriais que exigem alta
precisao e confiabilidade.

Com a andlise precisa dos triangulos de velocidades, é possivel conseguir
ajustar o design das pas e dos angulos de entrada e saida para adequar o

escoamento as necessidades especificas da aplicacédo. Esse processo de ajuste
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permite uma operagdo mais suave e eficiente, resultando em menores custos de
operacdo e manutencao a longo prazo. Como reforcam Budynas e Nisbett (2015),
a otimizacao dos angulos de entrada e saida, baseada na compreensédo detalhada
dos triangulos de velocidades, permite maximizar a transferéncia de energia e

minimizar as perdas no escoamento.

2.5 Condigdes de Cavitacdo e Controle de Perdas Hidraulicas

A cavitacdo é um dos fenbmenos mais criticos em turbomaquinas,
especialmente em bombas centrifugas, e ocorre quando o fluido atinge pressées
tdo baixas que seu ponto de vaporizacao é alcancado, formando bolhas de vapor
no interior do escoamento. Essas bolhas implodem ao se mover para regides de
maior pressdo, causando ruido, vibracdo e, frequentemente, danos nas superficies
das pas do rotor. O controle de perdas hidraulicas, que envolve minimizar as
guedas de pressao e o atrito do fluido, € essencial para reduzir a ocorréncia de
cavitagdo e melhorar a eficiéncia da maquina (Diaz et al., 2020).

Baseado no teorema de Bernoulli, a cavitacdo ocorre quando a pressao local
do fluido cai abaixo de sua presséo de vapor, o que normalmente ocorre em pontos
onde a velocidade do fluido é elevada, resultando em uma presséo reduzida. Em
uma bomba centrifuga, o ponto mais suscetivel é a entrada do rotor, onde a
velocidade é elevada e as pressdes locais podem ser suficientemente baixas para
gue o fluido comece a vaporizar.

Como a velocidade aumenta na entrada do rotor, a pressao diminui, podendo
alcancar o ponto de cavitacéo se cair abaixo da pressao de vapor do fluido. Estudos
recentes, como o de Chen et al. (2022), ressaltam que a ocorréncia de cavitacao
impacta diretamente a integridade das pas e a eficiéncia da bomba, criando erosao,
instabilidade no escoamento e reducéo na vida atil do equipamento.

Quando ocorre a imploséo das bolhas de vapor, sdo gerados micro jatos que
colidem com as superficies metélicas da turbomaquina, causando erosédo. A
cavitacao gera ruido e vibracdes que afetam a estabilidade e podem levar a falhas
prematuras. Aléem disso, a presenca de cavitacao altera o perfil do escoamento,
criando areas de recirculacdo e disturbios que afetam negativamente a eficiéncia

da bomba. Como apontam Rodrigues e Silva (2023), a cavitacdo pode diminuir
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significativamente a eficiéncia de uma bomba, forgando o sistema a consumir mais
energia para manter o desempenho, 0 que aumenta 0s custos operacionais.

O controle de perdas hidraulicas é uma estratégia central para prevenir a
cavitacdo e maximizar a eficiéncia de uma turbomaquina. As perdas hidraulicas
ocorrem principalmente devido ao atrito do fluido nas paredes do rotor e as
mudancas na direcdo do escoamento. Em uma bomba centrifuga, as perdas
hidraulicas sdo uma combinacdo de perdas por atrito e perdas associadas a
turbuléncia e a recirculacao do fluido, que aumentam conforme o angulo de saida
se desvia da ideal. A otimizac&o do projeto para reduzir essas perdas pode incluir
ajustes no perfil das pas e no angulo de entrada e saida, o que diminui as variacées
abruptas de presséo e controla o escoamento (Nakamura et al., 2023).

Para minimizar as perdas de carga (ep), um dos objetivos é manter o
escoamento o mais uniforme possivel ao longo do rotor, evitando regides de
recirculacdo e mantendo a energia cinética e a pressao dentro dos limites
desejados. Técnicas de otimizagcdo, como as sugeridas por Diaz et al. (2020),
incluem ajustes de geometria e 0 uso de ferramentas de CFD para identificar e
mitigar areas de alta perda. Essas praticas sao fundamentais para garantir que o
fluido passe de forma eficiente pelo rotor e para que a energia fornecida ao fluido
seja maximizada.

Para prevenir a cavitacdo, os projetistas aplicam diversas estratégias que
ajudam a manter a pressado acima do ponto de vaporizacdo em toda a trajetdria do
fluido:

« Ajuste da Elevacao de Succéo Positiva Neta (NPSH): Uma das préaticas mais
comuns € o controle da Elevacdo de Succdo Positiva Neta (NPSH), que
representa a quantidade minima de pressdo necessaria na entrada da
bomba para evitar a cavitacdo. O valor de NPSH disponivel deve sempre ser
superior ao NPSH requerido pela bomba, garantindo que o fluido entre no
rotor com presséo suficiente para evitar a vaporizagao.

o Otimizacdo da Geometria das Pas: Alterar o angulo de entrada e o perfil das
pés do rotor pode ajudar a manter a presséo dentro dos limites de operagao
e reduzir a possibilidade de cavitagdo. Como destacam Budynas e Nisbett
(2015), um design mais suave das pas permite que o fluido flua com menos

resisténcia, evitando quedas de pressao significativas.



34

e Reducdo das Velocidades de Operagdo: Em alguns casos, ajustar a
velocidade de operacao da turbomaquina pode ajudar a reduzir a cavitagao.
Menores velocidades diminuem a intensidade da queda de pressédo e

ajudam a estabilizar o escoamento, reduzindo o risco de formacéo de bolhas.

2.6 Eficiéncia Hidraulica e Mecanica em Turboméquinas.

A eficiéncia em turbomaquinas pode ser compreendida em diferentes niveis,
dependendo de como a energia € transferida e utilizada dentro do sistema. Em
termos gerais, a eficiéncia € uma medida de qudo bem a energia fornecida (por
exemplo, pela rotacdo de um motor) é convertida em energia util para movimentar
o fluido. No caso de bombas centrifugas, essa energia Util € a que realmente
aumenta a pressao ou a vazéo do fluido, sem perdas excessivas. As principais
eficiéncias em turboméaquinas séo a eficiéncia hidraulica e a eficiéncia mecénica,
ambas influenciadas pela geometria e pelas condi¢cdes operacionais da maquina
(Cengel e Cimbala, 2014).

A eficiéncia hidraulica € uma medida de quéo bem a turbomaquina transfere
energia ao fluido, considerando as perdas ocorridas durante esse processo. Para
turbomaquinas rotativas como as bombas centrifugas, a eficiéncia hidraulica é
definida como a razado entre a energia hidraulica efetiva, transferida ao fluido, e a
energia total que deveria ser transferida em um sistema ideal. A eficiéncia hidraulica

€ expressa pela seguinte formula:

Pyt
Nh = ” (7)

Pgisponivel
Onde:
o 1nn representa a eficiéncia hidraulica;
e Puu € apoténcia hidraulica util, ou seja, a energia que efetivamente aumenta
a pressao ou a vazao do fluido;

e Puisponivel € @ poténcia disponivel na entrada da bomba.

Essa relacdo implica que a eficiéncia hidraulica é influenciada pelas perdas
por atrito e pelas perdas de pressao dentro da bomba. Perdas hidraulicas podem
ocorrer devido a uma série de fatores, como atrito nas paredes internas do rotor,

formacao de recirculagéo do fluido e turbuléncia. De acordo com Chen et al. (2022),
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uma eficiéncia hidraulica alta requer que o escoamento ocorra de forma controlada,
com minimas interrupcdes e atritos.

Enquanto a eficiéncia hidraulica se preocupa com a energia transferida ao
fluido, a eficiéncia mecanica mede quanta da energia fornecida pelo motor da
turbomaquina é realmente convertida em movimento Gtil do rotor, sem perdas
excessivas. Em bombas centrifugas, essa eficiéncia € impactada pelo atrito
mecanico nos mancais e nos acoplamentos, que podem consumir uma parte
significativa da energia fornecida.

A eficiéncia mecanica (nm) pode ser representada pela formula:

Protor

NMm — Pmi);: (8)
Onde:

nm € a eficiéncia mecanica;

Protor € @ poténcia efetiva no rotor, que gera o movimento para transferir energia
ao fluido;

Pmotor € @ poténcia total fornecida pelo motor.

Para turbomaquinas, a eficiéncia mecanica € maximizada com a utilizacéao
de componentes com baixo atrito e bem alinhados, e pelo uso de lubrificacdo
adequada. Como apontam Rodrigues e Silva (2023), o controle de atritos internos
é fundamental para manter a eficiéncia mecanica e reduzir o desgaste do
equipamento, garantindo uma operacdo mais estavel e econdmica ao longo do
tempo.

Ambas as eficiéncias sao influenciadas por fatores operacionais e de design,
gue vao desde o perfil das pas até as condicdes de operagdo. Em termos praticos,
a eficiéncia total de uma bomba centrifuga € determinada pela combinacédo das
eficiéncias hidraulica, mecéanica e volumétrica (a ultima refere-se a possiveis
vazamentos ou recirculacao interna que reduzam a vazao efetiva).

Estudos como o de Diaz et al. (2020) e Nakamura et al. (2023) destacam
que a eficiéncia hidraulica pode ser aprimorada por meio de um design de pas
otimizado, ajustando o angulo de ataque e a geometria para minimizar a
recirculacéo. Para a eficiéncia mecanica, o uso de materiais de baixa resisténcia
ao atrito, como rolamentos de alta precisdo e lubrificantes de qualidade, é

recomendado para minimizar as perdas mecanicas.
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A eficiéncia total (1) de uma turbomaquina pode ser considerada como o

produto das eficiéncias hidraulica, mecéanica e volumétrica:

Ne=nNh. Nm. Mo )

Onde nv € a eficiéncia volumétrica, que leva em conta vazamentos internos

e possiveis recirculagcées dentro da bomba.

A eficiéncia total reflete 0 quanto da energia fornecida € utilizada de maneira
atil para mover o fluido. Estratégias como o ajuste de angulos de entrada e saida
das pas, a melhoria na qualidade dos materiais de construcdo e o controle de
condicBes de operacao sao formas de otimizar a eficiéncia total, como sugerido por
Budynas e Nisbett (2015). Essas praticas ndo apenas aumentam a eficiéncia, mas
também contribuem para a durabilidade da maquina e a reducdo dos custos de

operacao

2.7 Critérios e Métodos de Projetos de Rotores Radiais.

O projeto de rotores radiais para bombas centrifugas é uma etapa que exige
uma compreensdo dos principios e variaveis que impactam o desempenho e a
eficiéncia da maquina. Para desenvolver um rotor otimizado, € necessério
considerar uma série de parametros e diretrizes que orientam desde o
dimensionamento geométrico até a escolha de materiais e calculos de eficiéncia.
Os conceitos explorados nos itens anteriores — como os triangulos de velocidades,
os angulos de entrada e saida, as condic¢des de cavitacdo e as eficiéncias hidraulica
e mecanica — fornecem uma base tedrica sélida para entender as variaveis e
critérios de projeto que sao aplicados nas etapas praticas de calculo descritas na
metodologia. (A.J. Stepanoff, 1993).

Cada aspecto, desde a geometria das pas até os angulos de entrada e saida,
€ considerado com base em parametros calculados que refletem o comportamento
esperado do fluido dentro do rotor. No contexto deste projeto, esses parametros
sdo extraidos e adaptados a partir dos dados de uma bomba de referéncia,
permitindo uma andlise pratica e um alinhamento tedrico com 0s conceitos

previamente discutidos (A.J. Stepanoff,1993).



37

A forma e o alinhamento das pas do rotor determinam o comportamento do
escoamento e sdo considerados ao longo dos calculos da metodologia. Como
discutido anteriormente, a geometria das pas pode ser reta, curvada para tras ou
para frente, e essa escolha influencia diretamente o perfil de velocidade e a
eficiéncia do escoamento. Os angulos de entrada (a) e saida (), essenciais para o
controle do escoamento e detalhados na teoria dos triangulos de velocidades, séao
calculados e ajustados conforme os parametros operacionais da bomba de
referéncia. A metodologia de célculo considera esses angulos para evitar choques
no escoamento e minimizar perdas por turbuléncia, criando uma condicdo de
escoamento mais eficiente e constante no interior do rotor (R.K. Turton,1983).

As condicbes de cavitacdo e o controle de perdas hidraulicas também
desempenham um papel importante no desenvolvimento do rotor e na metodologia
adotada para seus célculos. A cavitagdo pode ser evitada mediante o ajuste correto
dos angulos de entrada e saida, assim como o dimensionamento adequado do
didmetro de entrada e de saida do rotor. Durante a fase de calculo, esses fatores
sdo considerados para garantir que a pressao permaneca acima do ponto de
vaporizacado do fluido, reduzindo o risco de formacgédo de bolhas de vapor e a
consequente erosado das pas (R.K. Turton,1983).

Na metodologia, a consideracao de parametros como a Elevacédo de Succao
Positiva Neta (NPSH) e as velocidades de operacao ajuda a avaliar as condicdes
de cavitacéo e ajustar os valores para assegurar que o escoamento ocorra de forma
estavel e segura. O calculo detalhado das perdas hidraulicas, através dos fatores
de eficiéncia e rendimento, assegura que o rotor seja projetado para minimizar as
perdas e operar de forma otimizada, de acordo com as diretrizes teoricas. (Cengel
e Cimbala, 2014).

O rendimento e a eficiencia da bomba sdo calculados com base em
parametros praticos, como a vazao, a pressao e a poténcia fornecida ao sistema.
Os rendimentos hidraulico e mecénico séo calculados para fornecer uma visdo mais
completa do desempenho do rotor e da bomba como um todo. Esses critérios de
eficiéncia sdo fundamentais para otimizar o consumo de energia e assegurar que
a bomba opere dentro dos padrdes de eficiéncia desejados. (Diaz et al., 2020).

Na metodologia, esses fatores de rendimento sdo aplicados nos célculos que
orientam o projeto do rotor, levando em consideracédo as condi¢des de operacao da

bomba de referéncia. Esse processo visa ndo sé obter um design eficiente, mas
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também maximizar a transferéncia de energia ao fluido, reduzindo o atrito e as
perdas. Como resultado, o rotor € projetado para operar com 0 maior rendimento
possivel, cumprindo com as necessidades praticas do sistema.

A metodologia adotada envolve um memorial de céalculo estruturado, que
utiliza os conceitos e férmulas descritos ao longo dos itens tedricos para
dimensionar os componentes do rotor de forma precisa. Cada etapa do calculo é
orientada por parametros de entrada, como a rotacdo nominal e a vazao, garantindo
que o projeto se alinhe com as necessidades operacionais e de eficiéncia da
bomba. Essa abordagem gradual assegura que todos os aspectos do projeto sejam
considerados e validados com base nos conceitos fundamentais, incluindo os
tridngulos de velocidades e o controle de cavitacdo e perdas hidraulicas.

Além disso, o célculo de parametros como o didametro da ponta de eixo, a
largura das pas e o numero de pas permite o desenvolvimento de um rotor
otimizado. Esse processo assegura que o rotor projetado seja robusto e capaz de
suportar as condi¢cdes de operacdo, maximizando o desempenho hidraulico e

mecanico.
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3. METODOLOGIA

A sequir, serdo apresentados os meétodos e etapas envolvidos nos calculos
necessarios para o projeto do rotor de uma bomba centrifuga. Inicialmente, seréo
explorados os conceitos e caracteristicas fundamentais que servem de base para
os calculos. Em seguida, sera detalhado o passo a passo do processo de calculo,
conduzindo a determinacdo do desempenho final da bomba. Essa abordagem
estruturada garante que cada aspecto do projeto seja cuidadosamente
considerado, resultando em um rotor otimizado para atender as especificacdes

desejadas.

3.1 Memorial de calculos

Para efeitos de célculo relacionados ao projeto do rotor da bomba centrifuga
foi utilizado uma bomba ja existente no mercado cujo fabricante se localiza na
cidade de Bauru, Sao Paulo.

Alguns parametros que se encontram no datasheet da bomba supracitada

foram utilizados:

Tabela 1: Pardmetros utilizados para efeito de calculo.

Dados Valor |Unidade | Valor |Unidade
Q: 53 m3h 10,0147 md/s
h: 16 mca - -

n: 1750 rpm 29,17 rps
Nbep. 72 % B B

Pe: 4,3 CVv 3,16 kw
p: 998,2 | kg/m3 - -
g: 9,806 m/s? - -

Fonte: Autoria prépria.

Onde:

Q: Vazao nominal [m?/h];

h: Altura manométrica total [mca];
n: Rotacdo nominal [rpm];

Noep: Rendimento [%];

Pe: Poténcia efetiva [CV];

p: Massa especifica [kg/m?a];

g: Gravidade [m/s?].
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3.2 Célculo darotacéo especifica da bomba [nqa].

A rotacdo especifica da bomba, representada como nga, € uma grandeza
adimensional calculada conforme a Eq. (10). De acordo com Addison, a definicdo

de rotac&o especifica é a seguinte:

_ @
Nga = n.m. 10 (10)
1/2
nga = 29,17, -804 43

(9,806 .16)3/4 °

nga = 79,8.

3.3 Calculo do diametro da ponta de eixo onde o rotor € fixado, [de]

Segundo Pfleiderer e Petermann (1979), a equacéao (11) pode ser aplicada

para calcular o valor do diametro da ponta do eixo, de.

d, = 10.k.Y(% (11)

n

Onde:

e k= Constante, depende se € uma bomba de 1 ou varios estagios, Pfleiderer
e Petermann (1979) recomendam para bomba de 1 estdgio 11 <k < 14. Para
este projeto esta sendo considerado k = 12;

e Pe=Poténcia de eixo [kW]; 3,16

¢ n = Rotacdo do motor [rps]. 29,17

3,16

d =10.12.3/( 22
€ 29,17

de = 57,2 mm
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3.4 Calculo do diametro do nucleo (cubo) na ponta de eixo do rotor, dn.

De acordo com Pfleiderer e Petermann (1979), a equacao apresentada em

(12) pode ser usada para calcular o valor de dn.

dn = de + [2.(52a15mm)] (12)

Para efeitos de calculo, neste projeto foi adotado o parametro de 9,5 mm.
Desta forma:
dn = 57,2 4+ [2.(9,5)] (13)
dn=76,2 mm

3.5 Céalculo do diametro da boca de entrada do rotor, Ds.

Segundo Pfleiderer (1960) e Pfleiderer e Petermann (1979), a equacao

apresentada em (14) pode ser utilizada para determinar o valor de Ds.

4.Q

) (14)

Onde:
Q = Vazéao da bomba [m3/ g];

kns = E um fator de estreitamento de sec¢éo devido & extremidade do nucleo, dado
na equacgao (15);

Or = € um fator de giro do escoamento absoluto na entrada do rotor, dado na
equacao (16);

n = Rotagcdo do motor [rps];

Bs = Angulo do escoamento relativo & entrada do rotor, em graus.

Fator de estreitamento de sec¢ao:

ens =1 C %) (15)
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Fator de giro do escoamento absoluto:

=1- Cu3e
Uge

Sr (16)

Neste memorial de célculo foi adotado Ds como 2x dn, logo Ds = 152,4 mm.
Desta forma, como dn = 76,2 e Ds = 152,4, o valor de kns € 0,75.

Como cuze =0, isto €, escoamento absoluto sem giro na entrada, entdo &r = 1.
O valor de 33 foi adotado como 22°.

Tendo todos os valores maos, conclui-se que Ds = 0,0877 m.

3.6 Calculo do trabalho especifico dabomba, Y.

O trabalho especifico da bomba, Y é calculado conforme a Equacéo (17),

onde:

Y =g.H a7
Onde:

e (= aceleracao da gravidade [m/s?];
e H = altura total de elevagéo da bomba [mca).

Tais valores sdo conhecidos e dados na tabela 1, dessa forma conclui-se
que Y = 156,896 J / kg.

3.7 Célculo da vazao do rotor, Qr.

A vazao do rotor € calculada conforme a Equacao (18), utilizando-se um
valor adequado que varia entre 1,01 e 1,05.

Para este estudo foi adotado um valor de 1,05.
Qr=(1,05).Q (18)
Onde:
Q = Vazéo da bomba [m?/h].
Dessa forma:

Qr = (1,05) . 53 = 55,65 m¥h
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Para se calcular a vazao perdida por fuga, subtrai-se a vazao do rotor da

vazao da bomba:
Qr—Q =55,65-53
Qr—Q =2,65 m¥h.

3.8 Rendimento mecanico, nm.

O rendimento mecanico deve ser selecionado de acordo com o tipo de
acionamento, que pode ser "direto” ou indireto. No acionamento direto, a rotacao
do rotor é igual a rotacdo do motor que aciona a bomba (geralmente um motor
elétrico de inducdo), e o valor de nm depende do sistema de vedacédo, que pode ser
feito por "anéis de gaxeta" ou "selo mecanico". No acionamento indireto, a rotacao
da bomba geralmente difere da rotacdo do motor, e além do sistema de vedacao,
o valor de nmtambém depende do sistema de transmisséo entre o motor e a bomba,
gue pode ser realizado por correias e polias.

Para efeitos de calculo foi adotado um valor de nm = 0,98 ou 98%.
3.9 Rendimento de atrito lateral, na.

Escolhe-se um valor adequado para o rendimento de atrito lateral. A medida
que a rotacdo especifica da bomba diminui, o valor adotado para na deve se
distanciar de 1 (100%).

Para efeitos de calculo foi adotado um valor de nm = 0,94 ou 94%.
3.10 Rendimento total da bomba, n.

Bombas de baixa poténcia geralmente tém rendimentos muito menores do
gue bombas de alta poténcia. Entre bombas radiais de mesma poténcia, aguelas
com rotacOes especificas muito baixas apresentam rendimentos inferiores em
comparacao com bombas de rotacdes especificas mais altas. O acabamento das
superficies que entram em contato direto com o liquido também afeta o rendimento
total da bomba. Além disso, a escolha do numero correto de pas é crucial para
otimizar o rendimento da bomba.

O rendimento total esta sendo considerado o da bomba em estudo inicial:

n=0,72 ou 72%.
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3.11 Rendimento de fuga, n:.

O rendimento de fuga para maquinas de fluxo geradoras é determinado pela
equacao (19).
-2
W=y (19)

Sendo Qr=0,01546 m3/s. e Q =0,0147 m3/ s, conclui-se que nr= 0,952 ou 95,2%.

3.12 Rendimento hidraulico, np.

O rendimento hidraulico, nn é calculado para qualquer tipo de maquina de

fluxo, como bombas, ventiladores ou turbinas hidraulicas, utilizando a equacao (20).

N=nNh.N.Nal . Nm (20)

Como os outros valores de rendimento sao conhecidos, logo conclui-se que

o valor do rendimento hidraulico, nh = 0,821 ou 82,1%.
3.13 Poténcia de eixo, Pe.

A poténcia de eixo Pe para maquinas de fluxo geradoras, como bombas e

ventiladores, é calculada conforme a Equacéo (21).

1= QH.g.p

o (21)

Onde:

e Q =Vazao da bomba=0,0147 m3/s.

e H = Altura manométrica total = 16 mca.

e (g =Aceleracao da gravidade = 9,806 m / s2.

e p=Massa especifica da dgua =998,2 kg / m3.
e Pe = Poténcia de eixo [CV].

¢ n=Rendimento total da bomba = 72%.
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Dessa forma, conclui-se que o Pe = 3,20 kW, para converter em CV, divide-
se tal valor por 0,73549875. Logo Pe = 4,35 CV.

3.14 Diametro externo do rotor, Ds.

Para o célculo do didmetro externo do rotor, foi utilizado o método fornecido
por Bran e Souza (1979), no qual relaciona o coeficiente de pressdo y com em
funcdo na rotacdo especifica, nga.

Nessa metodologia € possivel obter uma expressédo de Y versus nga para
certas faixas de rotagao especificas. Como para a faixa 30 < nga < 125, tem-se a

seguinte expressao:

Y =0,186 + 0,0283 . nga—2,7975 . 10-4 . nga + 8,0225 . 10-7 . nqa3 (22)

Logo, o valor de W = 1,0705.

Porém o coeficiente de presséo é dado pela equacao (23):

2.g.H
== 23
m2n2D5? (23)
Considerando que todos os valores sdo conhecidos e constam nos passos
supracitados e a Unica variante seria 0 Ds, ao realizar as manobras algébricas

conclui-se que o Ds é igual a 187 mm.
3.15 Relacédo de diametros, v.

A relagdo de diametros v, que conecta os diametros médios de entrada D4m
e D5m é expressa pela equacao (24). Os valores de v sado apresentados em um
grafico por Bran e Souza (1979). Uma expressao para v em funcdo de nga pode
ser obtida para maquinas de fluxo geradoras radiais, como bombas e ventiladores,

conforme a Equacéo (25).

_ D4m
V= D5m (24)
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v=0,129375 + 0,299 . 102. Nga — 0,235 . 10°. Nga? (25)
Com o valor de ngqa calculado e igual a 79,8 conclui-se que:
v = 0,3531.

3.16 Diametro médio na entrada do rotor, Dam.

O diametro médio na entrada do rotor é obtido a partir da equacao (26), ou seja,

Dam =v . Dsm (26)

Logo, obtém-se que o valor de Dam =66 mm.

3.17 Velocidade média na boca de entrada do rotor, cCs.

A velocidade média na entrada do rotor, denotada por cs, € calculada
conforme a Equacao (28). Considerando que a vazao no rotor é determinada pela

equacdao da continuidade abaixo:

T

Qr =Cs.AS=Cs. Z . (D52 _ an) (27)

Dessa maneira:
_ 4.0r
Cs = 7 .(Ds?2—dn?) (28)
Como:
r=0,0155 m3/s;

Ds = 0,09 m,
dn=0,0762 m.

O valor de ¢cs = 10,4 m/s.

3.18 Fator de estrangulamento na entrada do rotor, feam.

A titulo de calculo foi adotado um valor apropriado para o fator de
estrangulamento na entrada do rotor. Tal parametro depende do angulo da pa na
entrada, 34, do niumero de pas do rotor, Npa e da espessura da pa na entrada do
rotor, e4.

feam = 0,68.
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3.19 Fator de estrangulamento na saida do rotor, fesm.

Assim como no item 3.17 o fator de estrangulamento depende de parametros
ainda nao calculados, dessa forma para efeitos de calculos sera adotado um fator

de estrangulamento na saida do rotor de fesm = 0,94.

3.20 Velocidade meridional ideal na entrada das pas, Cmam.

A velocidade meridional ideal na entrada das pas, cm4m, que numérica e
simbolicamente € igual a wm4, sera inicialmente considerada igual a velocidade
média na entrada do rotor, cs. As velocidades cm4 e wm4 s&o referidas como a
componente da velocidade absoluta ideal e a componente da velocidade relativa
ideal na entrada das pés, respectivamente.

Cmam = Cs (29)
Logo:
Cmam=10,4 m/s.

3.21 Velocidade meridional real na entrada das pas, Cmam.

A velocidade meridional real na entrada das pas, representada por cm3 e
numericamente igual a wm3, é calculada usando a Equacéao (30). As velocidades
cm3 e wm3 séo conhecidas como a componente da velocidade absoluta real e a

componente da velocidade relativa real na entrada das pas, respectivamente.

Cmam = feam . Cmam = Wm3 (30)
Conhecendo os valores de fedm e cm4m, calculados anteriormente:

Cmam = 7,097 m/s.

3.22 Velocidade circunferencial (tangencial) na entrada das pas, uam.

A velocidade circunferencial na entrada das pas pode ser obtida a partir da

equacao (31):

Uam =TT . Dam . n (32)
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Onde:
D4m = 0,0659 m;
n=29,17 rps.

Conclui-se que uam = 6,045 m/s.

3.23 Angulo do escoamento relativo na entrada das pas, Bam.

O angulo do escoamento absoluto ao entrar no rotor sem giro é de 90°, o
que significa que a3m = a4m = 90°, e, consequentemente, cu3m = cu4m = 0. No
tridangulo de velocidades retangulares na entrada das péas, o angulo do escoamento
relativo na entrada das pas (considerando um numero finito de pas) é determinado

pela Equacéo (32).

Bsm _ tg'l Wm3m

Wu3m (32)

Considerando que Wm3m = Cm3m € Wu3m = U4m!

Bam = 49,58°

3.24 Angulo das pas entrada, Bam.

Quando o numero de pas é considerado infinito (uma simplificacdo comum
em estudos de maquinas de fluxo), o angulo do escoamento relativo se alinha com
0 angulo das péas do rotor ao longo de toda a sua extensdo. Como o0 escoamento
absoluto entra no rotor sem qualquer rotacdo (ou seja, asm = asm = 90°, 0 que faz
com que cusm = cusm = 0), 0 &ngulo das pas na entrada, Bsm, pode ser facilmente
determinado. Para simplificar, podemos assumir que a velocidade meridional na
entrada € um pouco maior que a velocidade cs (como calculado no Item 3.16).
Usando o triangulo de velocidades na entrada das pas (um triangulo retangulo), o
angulo do escoamento relativo na entrada das pas (no caso de um nimero infinito
de pas e espessura desprezivel) — que é o mesmo angulo das pas na entrada —
€ dado pela Eq. (33), Bam.

1 Wm4m

Bam=1g™.

(33)

Wu4m

Levando em consideragao que:

Cs = Cm4m = Wm4m e Wu4m = U4m
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Conclui-se que:

Bam=59,9 °

3.25 Velocidade meridional na saida das pas, Cmsm.

A velocidade meridional na saida das pas, cmsm, pode ser determinada
usando o mesmo valor da velocidade meridional na entrada das pas, Cmam, OU
ajustando com base em um fator que relaciona as velocidades meridionais na
entrada e na saida (fcm).

Para efeitos de calculo foi adotado um fator fem = 0,6.

Tal fator pode ser calculado pela seguinte equacéo:

— Cms5m  WmSm (34)

Da equacéo (34), obtém-se a velocidade meridional na saida das pas, de

acordo com a equacao (35).

Cmsm = fem . Cmam = fem . Wmam (35)
Como calculado em 3.20, Cmam = 10,4 m/s
Dessa forma:

Cmsm = 6,26 m/s.

3.26 Largura das pas na saida, bs.

Usando a equacao da continuidade, € possivel calcular a largura das pas na

saida, b5, conforme indicado pela equacéo (36) .

_ Qr
bs = (36)

T.D5m -Cmsm -f es5m

Para efeitos de céalculo fesm foi adotado como 0,94.
Desta forma:

bs = 4,474 mm.
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3.27 Largura das pas na entrada, ba.

Usando a equacédo da continuidade, é possivel calcular a largura das pas na

entrada, b4, conforme indicado pela equacao (37).

0
ba

= 37
.Dgm Cmam f eam (37)

Para efeitos de calculo fesm foi adotado como 0,68.

Desta forma:

ba =10 mm.

3.28 Velocidade circunferencial (tangencial) na saida das pés, usm.

O diametro D5m = D5 = 187mm foi calculado no item 3.13. A velocidade

tangencial ubm pode ser calculada conforme equacao (38).

Usm =TT . Dsm.nN (38)
Como:
Dsm=0,184 m e n =29,17 rps,
Conclui-se que:

Usm=17,121 m/s.

3.29 Trabalho especifico real do rotor, Ypa.

O trabalho especifico real do rotor, Yps, pode ser encontrado usando a Eq. (39):

Y
;L —

Como:

Y =156,9 J/kg e nn=0,821,

Conclui-se que:

Ypa = 191,181 J/kg.
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3.30 Fator de deficiéncia de poténcia, &.

Para efeitos de calculo o fator de deficiéncia de poténcia foi adotado, apds
finalizagc&o do projeto deve-se verifica-lo e, se necessario, fazer os devidos ajustes
em tal valor.

£=0,75.

3.31 Trabalho especifico ideal do rotor, Ypax.

O trabalho especifico real do rotor é calculado pela equacao (40):
Ypa
Ypao = — (40)
S
Considerando que os valores das variaveis ja foram calculados nos itens

3.29 e 3.30, o valor do trabalho especifico Ypa-~ = 254,908 J / kg.

3.32 Componente da velocidade absoluta na dire¢éo circunferencial na saida

das pas, Cusm.

A velocidade absoluta na direcéo circunferencial na saida das pas, denotada
por cubm, é determinada pela Equacao (41), que corresponde a equacao de Euler
para rotores de maquinas de fluxo geradoras radiais (MFGR).

Ypaw = Us5 . Cusm - U4 . Cudm (41)

Como o fluxo absoluto entra no rotor sem velocidade angular, o angulo do
fluxo absoluto na entrada do rotor é de 90°, o que significa que o componente da
velocidade absoluta na direcdo circunferencial na entrada das pas, cu4, € zero.
Portanto, nesse caso, a Equacao (41) se simplifica para:

Ypa~ = Us . Cusm (42)

Conforme calculado em 3.28, usm=17,121 m/s e 3.31, Ypa~= 254,908 J / kg.
O valor de:

Cusm = 14,89 m/s.
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3.33 Componente da velocidade relativa na dire¢éo circunferencial na saida

das pas, wus.

A partir do triangulo de velocidades na saida das pas, o componente da
velocidade relativa na direcéo circunferencial na saida das pas, wu5, é determinado

pela Equacéo (43).

Wu5 = U5m - Cu5m (43)
Conforme item 3.27, usm= 17,121 m/s e item 3.32, cubm = 14,89 m/s:
Obtém-se:

Wus = 2,23 m/s.

3.34 Angulo do escoamento relativo na saida das pas, Bsm.

Quando se assume um numero infinito de pas (uma idealizagdo comum no
estudo de maquinas de fluxo), o angulo do fluxo relativo se alinha com o angulo das
pas do rotor ao longo de toda a sua extensao. No triangulo de velocidades na saida
das pas, o angulo do fluxo relativo na saida das pas (considerando um numero
infinito de pas com espessura desprezivel) € o mesmo que o angulo das pas na

saida, e é determinado pela Equagéo (44).

Angulo do escoamento relativo na saida das pas:

Bsm =tgL. "o (44)

Wusm

Considerando que Wmsm = Cmsm. Logo, conforme calculado em 3.25, Cmsm = 6,26
m/s e item 3.33, wus = 2,23 m/s.

Conclui-se, portanto que:

Bsm= 70,38 °.
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3.35 Numero de pas, Npa.
De maneira aproximada, a quantidade de pas é determinada usando a Eq.

(45). O fator empirico, kp4, para maquinas de fluxo radial, varia entre 5 e 8. Para

bombas radiais, costuma-se escolher um valor mais proximo de 5 do que de 8.

D5+ D4 +
sen B5+Ba
D5—-D4 2

Npé :kpé . (45)

Como os valores das variaveis sdo conhecidos, ao aplicar o célculo supracitado,
obtém-se o numero de pés igual a 8.

O fator de seguranca kpa foi de 5.

3.36 Espessura das pas, e.

A espessura das pas foi definida com base em critérios técnicos que consideram a
resisténcia estrutural e a otimizagcéo do desempenho do sistema, estabelecendo se
o valor de 4 mm como ideal para atender as especificacdes do projeto, garantindo
tanto a integridade mecéanica quanto a eficiéncia operacional.
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4. DESENVOLVIMENTO DO PROTOTIPO

Neste capitulo serdo apresentados os dados obtidos a partir do roteiro de
calculos previamente estabelecido para o dimensionamento do rotor. Esses
resultados incluem o rendimento hidraulico e as velocidades médias, tanto
meridional quanto tangencial, nas regides de entrada e saida do rotor, rendimento
mecanico, diametro do nucleo, dentre diversos outros parametros. Essas
grandezas sdo fundamentais para determinar as dimensoes fisicas finais do rotor e

garantir gue seu desempenho atenda as expectativas de projeto.

A tabela 2 apresenta os resultados obtidos dos calculos realizados:

Tabela 2: Dados construtivos do rotor.

Descri¢ao Valor Unidade

Rotacéo especifica da bomba [nga] 79,8 -
Diametro da ponta de eixo onde o rotor é fixado [de] 57,2 mm
Diametro do nuicleo (cubo) na ponta de eixo do rotor [dn] 76,2 mm
Diametro da boca de entrada do rotor [Ds] 0,0877 m
Trabalho especifico da bomba [Y] 156,896 J/ kg
Vazéo do rotor [Qr] 55,65 m3/h
Rendimento mecanico [nm] 98 %
Rendimento de atrito lateral [nal] 94 %
Rendimento total da bomba [n] 72 %
Rendimento de fuga [ni] 82,1 %
Poténcia de eixo [Pe] 4,35 Ccv
Diametro externo do rotor [Ds] 187 mm
Relacdo de diametros [v] 0,3531 -
Diametro médio na entrada do rotor [Dam] 66 mm
Velocidade média na boca de entrada do rotor [cs] 10,4 m/s
Fator de estrangulamento na entrada do rotor [feam) 0,68 -
Fator de estrangulamento na saida do rotor [fesm] 0,94 -
Velocidade meridional ideal na entrada das pés [Cm4m] 10,4 m/s
Velocidade meridional real na entrada das pas [cm3m] 7,097 m/s
Eler:]cldade circunferencial (tangencial) na entrada das pas, 6,045 m/s
Angulo do escoamento relativo na entrada das pas [Bam] 49,58 °
Angulo das pas entrada [Bam)] 59,9 °
Velocidade meridional na saida das pas [cm5m] 6,26 m/s
Largura das pés na saida [bs] 4,47 mm
Largura das pas na entrada [b4] 10 Mm
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Velocidade circunferencial (tangencial) na saida das pas

17,121 m/s
[usm]
Trabalho especifico real do rotor [Ypa] 191,181 J/kg
Fator de deficiéncia de poténcia [g] 0,75 -
Trabalho especifico ideal do rotor [Ypax] 254,908 J / kg
C_omponenteT da velocidade absoluta na direcao 14.89 m/s
circunferencial na saida das péas [cusm] ’
C_omponenteT da velocidade relativa na direcéo 293 m/s
circunferencial na saida das pas [wus] '
Angulo do escoamento relativo na saida das pas [Bsm] 70,38 °
Namero de pas [Npa] 8 -
Espessura das pas [€] 4 mm

Fonte: Autoria propria.

4.1 Modelagem do rotor

A partir dos resultados calculados das grandezas fisicas do rotor, foi
realizado o esboco do rotor utilizando o software SolidWorks®©.

Com base nos resultados das dimensdes fisicas do rotor, os valores foram
importados para o software de modelagem 3D. A partir disso, foi criado um modelo
preciso que representou fielmente suas caracteristicas geométricas e funcionais. O
uso do SolidWorks possibilitou uma visualizagdo detalhada do rotor, permitindo a
analise do escoamento do fluido e a identificacdo de possiveis melhorias no projeto,
garantindo que o componente atenda aos critérios de eficiéncia e desempenho
definidos.

Na imagem a seguir (Figura 6) observa-se o rotor em vista frontal, permitindo
observar suas principais caracteristicas geométricas de frente. Nessa vista, é
possivel visualizar o perfil das pas do rotor, a distribuicdo delas em torno do eixo
central, bem como o didametro externo e o diametro interno (ou cubo) do rotor.

Além disso, a vista frontal facilita a analise da simetria do projeto e a
uniformidade da distribuicdo das pas, que sao fatores essenciais para garantir um
escoamento eficiente do fluido e minimizar vibracdes indesejadas durante a

operacao.
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Figura 6: Vista Frontal do rotor radial.

Fonte: Autoria propria.

O material escolhido para a fabricacdo do rotor foi o aco AlISI 304, como
ilustrado na Figura 7. Esse tipo de aco € amplamente utilizado na producéo de
rotores devido as suas propriedades mecéanicas superiores. Entre suas principais
caracteristicas destacam-se a alta resisténcia a tracédo, boa dureza, durabilidade e
boa resisténcia ao desgaste e a corroséo, especialmente em ligas inoxidaveis. Além
disso, o AlISI 304 apresenta boa ductilidade, permitindo sua modelagem precisa em
geometrias complexas, como as pas de um rotor, sem comprometer a integridade
estrutural.

No caso de um rotor de bomba centrifuga, a elevada resisténcia mecéanica
do aco € fundamental para suportar as forcas centrifugas resultantes das altas
rotacdes, bem como o impacto do fluido durante o escoamento. Sua durabilidade
assegura um desempenho eficiente e confiavel ao longo do tempo, mesmo em
condicbes extremas de pressdo e temperatura. A resisténcia a corrosao €

especialmente vantajosa em ambientes com fluidos corrosivos ou acidos,
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prolongando a vida util do rotor e minimizando a necessidade de manutencdes

frequentes. Portanto, a escolha do aco AISI 304 é determinante para garantir a

eficiéncia, a seguranca e a durabilidade do rotor.
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Fonte: Autoria prépria.

A imagem a seguir (Figura 8) ilustra o modelo tridimensional, as vistas

técnicas em primeiro diedro com cortes e detalhes construtivos, evidenciando o

numero de pas, angulo de entrada das pas (B4), angulo de saida das pas (Bs),

espessura das pas (e), diametro da ponta do eixo (De), diametro nominal do cubo

(Dc), diametro da boca de entrada na tampa do rotor (Ds), didametro na saida do

rotor (D5).
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Figura 8: Vistas isométricas em primeiro diedro
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Fonte: Autoria prépria.

Feito a aplicacdo do material, e tendo o rotor finalizado no software, foi feita
uma renderizacdo da imagem do rotor (Figura 9), em vista isométrica, e ja com o

rotor fechado, com o intuito de melhorar a visualizagéo da geometria tridimensional.

Figura 9: Renderizagéo final.

Fonte: Autoria propria.
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5. ANALISE DOS RESULTADOS

Este capitulo irA apresentar como o resultado da metodologia adotada

impacta na decisao de construgéo do protétipo.

5.1 Rotacéo Especifica e Controle de Vazéo e Presséo

O célculo da rotacédo especifica da bomba (ngA) resultou em um valor de
79,8, posicionando a bomba dentro de um regime bom para bombas centrifugas de
meédia vazao e pressdo moderada. Esse valor € fundamental para caracterizar o
tipo de fluxo que o rotor precisa gerar para transportar o fluido com eficiéncia. Dixon
e Hall (2010) destacam que a rotacao especifica € um indicador essencial para o
dimensionamento de bombas, pois permite que a relacao entre altura manométrica
e vazao seja otimizada. No contexto deste projeto, uma rotacéo especifica ajustada
significa que o rotor foi calculado para operar de modo eficaz na condicdo de
trabalho desejada, com boa performance de pressao e vazao.

Além disso, a vazao do rotor (Qr = 55,65 m3/h) foi definida com uma ligeira
margem em relacdo a vazao da bomba (53 m3/h). Isso proporciona uma "folga"
operacional, garantindo que o rotor lida bem com variacdes minimas de fluxo sem
comprometer o desempenho. Essa escolha ajuda a evitar o risco de flutuacdes de
pressdo e recirculacdes, fendbmenos que poderiam afetar a estabilidade da
operacdo. Conforme Budynas e Nisbett (2015) explicam, a estabilidade do fluxo é
essencial para o bom desempenho de turboméaquinas e permite que o sistema

suporte pequenos desvios de vazao sem perder eficiéncia ou sofrer com cavitacao.

5.2 Rendimentos e Minimizacao de Perdas

A andlise dos rendimentos mecéanico, de atrito lateral e hidraulico é
fundamental para avaliar como a energia é transformada e utilizada na bomba. O
rendimento mecéanico da bomba, calculado em 98%, indica que quase toda a
energia fornecida pelo motor é transferida para o rotor com minima perda por atrito
e resisténcia nos componentes mecanicos, Como mancais e acoplamentos. Esse
rendimento elevado € decisivo para reduzir o consumo de energia e 0S custos
operacionais, além de minimizar o desgaste mecanico, contribuindo para a

longevidade do sistema.
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O rendimento de atrito lateral de 94% reflete a efichcia em minimizar as
perdas de energia geradas pelo atrito entre o fluido e as paredes internas do rotor.
Esse alto valor de rendimento indica que o projeto foi bem-sucedido em reduzir a
resisténcia ao escoamento do fluido, uma condigdo crucial para manter a eficiéncia
da turboméaquina, como discutido por Cengel e Cimbala (2014). Minimizar o atrito
lateral é especialmente importante em projetos de bombas centrifugas, pois reduz
a dissipacao de energia, garantindo que o fluido receba a maior quantidade possivel
de energia do rotor.

O rendimento total da bomba de 72% evidencia que o sistema mantém uma
boa proporcdo entre a energia mecanica fornecida e a energia efetivamente
convertida em pressdo e vazao Uteis. Embora perdas sejam inevitaveis, esse
rendimento esta dentro dos padrbes de eficiéncia para bombas de média poténcia.
Segundo Stepannof (1948), um rendimento total acima de 70% € satisfatério para
aplicacdes industriais, especialmente em sistemas projetados para operar sob
carga constante. Esse valor indica que o rotor esta aproveitando adequadamente
a energia para o transporte do fluido, sem dissipagdes excessivas.

Por fim, o rendimento de fuga (nf = 95,2%) representa uma otimizagdo no
controle de vazamentos internos. Esse parametro € fundamental para garantir que
a maior parte do fluido seja direcionada ao escoamento principal, evitando
recirculacdes indesejadas que poderiam reduzir a vazao efetiva. Como discutido
por Rodrigues e Silva (2023), a reducéo de vazamentos e recirculacdes nao apenas
melhora a eficiéncia, mas também protege o rotor contra o desgaste excessivo e
minimiza o risco de cavitagdo, um fendmeno critico para a durabilidade do

equipamento.

5.3 Geometria do Rotor e Comportamento do Escoamento

Os diametros do rotor, incluindo o didmetro externo (D5 = 187 mm) e o
diametro médio de entrada (D4m = 66 mm), foram calculados para promover um
escoamento fluido e eficiente, com minima geracdo de turbuléncias. Essas
dimensdes sao definidas com base nas orientacdes de Pfleiderer e Petermann
(1979) e foram fundamentais para garantir que a altura manométrica fosse

alcancada sem comprometer a vazdo. Um didmetro externo adequado assegura
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que a bomba alcance a pressdo desejada, enquanto o diametro de entrada
otimizado minimiza o risco de choque hidraulico, permitindo que o fluido entre de
maneira controlada e uniforme.

O diametro da boca de entrada do rotor (Ds = 0,0877 m) também foi
calculado para facilitar a entrada do fluido no rotor sem criar obstaculos que
causariam perda de carga. A literatura de Macintyre (1997) reforca que uma entrada
dimensionada de forma adequada é essencial para evitar a cavitacéo,
especialmente em pontos de alta velocidade, onde a pressdo pode cair
drasticamente. Manter uma pressao estavel no ponto de entrada reduz o risco de
formacdo de bolhas de vapor, que poderiam causar danos ao rotor e reduzir a

eficiéncia da bomba.
5.4 Angulos de entrada e saida: Controle de dire¢do do escoamento

Os angulos de entrada (B3m = 49,58°) e de saida (B5m = 70,38°) foram
definidos para orientar o escoamento dentro do rotor e evitar perda de carga por
atrito e choques. Esses angulos sédo particularmente importantes para assegurar
que o fluido entre e saia das pas com minima resisténcia, promovendo um
escoamento uniforme. Como Budynas e Nisbett (2015) explicam, a definicdo
precisa dos angulos de entrada e saida reduz a possibilidade de incidéncia
indesejada do fluido nas pas, um fator que poderia gerar turbuléncias e aumentar
0 consumo de energia.

O angulo das pas na entrada (B4m = 59,9°) foi ajustado para garantir que o
fluido percorra o rotor com a dire¢cdo e a velocidade adequadas. Esse angulo
controla a orientagao inicial do fluxo, evitando que o fluido recircule na entrada ou
se choque contra as superficies das pas, o que poderia prejudicar a transferéncia
de energia. A importancia desse ajuste é reforcada por Nakamura et al. (2023), que
destacam que otimizar o angulo das pas melhora o rendimento e diminui o desgaste

do rotor, pois reduz a formacéo de vortices e areas de recirculagéo.
5.5 Distribuicdo das Velocidades no Escoamento

As velocidades calculadas no rotor foram definidas para assegurar que o
fluido percorra as pas de forma otimizada. A velocidade meridional ideal na entrada

das pas (cs = 10,4 m/s) e a velocidade tangencial na entrada (u4m = 6,045 m/s)
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proporcionam um escoamento suave e constante no inicio do trajeto, minimizando
as quedas de pressdo e as perdas por atrito. Esse ajuste € critico para prevenir
choques no fluido, que poderiam criar pontos de recirculacéo e dissipar a energia
de forma ineficaz.

Na saida das pas, a velocidade tangencial usm de 17,121 m/s assegura que
o fluido saia do rotor com a energia necessaria para alcancar a altura manométrica
prevista. Essa velocidade tangencial é responsavel por parte da conversdo de
energia cinética em pressao util, fundamental para o desempenho da bomba. Como
discutido por Chen et al. (2022), manter uma alta velocidade tangencial na saida
ajuda a aumentar a pressao do fluido, tornando o sistema mais eficiente para o

transporte de fluido em regimes de pressdo média e alta.

5.6 Trabalho Especifico do Rotor e Eficiéncia na Transferéncia de Energia

O trabalho especifico real do rotor (Ypa = 191,181 J/kg) e o trabalho
especifico ideal (Ypa~ = 254,908 J/kg) sdo parametros essenciais para avaliar a
eficiéncia da transferéncia de energia do rotor para o fluido. O fator de deficiéncia
de poténcia (¢ = 0,75) indica que 75% do trabalho ideal est4 sendo convertido em
trabalho util, uma taxa satisfatoria para o tipo de aplicacdo proposta. Como
ressaltado por Luque et al. (2022), esse fator mostra o qudo bem o rotor transfere
energia para o fluido e reflete um design otimizado que minimiza as perdas durante
a operagao.

A analise dos valores de trabalho especifico evidencia que o rotor foi
projetado para maximizar a conversao de energia cinética em pressdo, sem
dissipacdes excessivas. Esse aspecto é fundamental para garantir que a bomba
funcione de forma econbmica, aproveitando ao maximo a energia fornecida pelo

motor.

5.7 Controle de Cavitacao e Perdas Hidraulicas

A cavitacdo é um desafio constante no projeto de turbomaquinas, e foi
abordada de maneira rigorosa neste projeto. Os valores para o fator de
estrangulamento na entrada (fe4dm = 0,68) e na saida (fe5m = 0,94) foram ajustados
para manter o escoamento estavel e uniforme, sem variacdes de pressdo bruscas

que poderiam induzir a cavitagcdo. O controle adequado desses fatores foi possivel
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gracas ao alinhamento com a teoria de Bernoulli, que destaca a importancia de
preservar a pressao no escoamento para evitar a formacédo de bolhas de vapor.
Esses ajustes permitem que a bomba opere com alta confiabilidade, mesmo em

condi¢des de pressao desafiadoras.

5.8 Escolha do Material e Verificagdo da Geometria

A escolha do aco AISI 304 para a construgcdo do rotor proporcionou as
propriedades mecanicas ideais para suportar as forcas centrifugas, o desgaste e a
corrosdo. Como descrito por Gilich (2010), o aco inoxidavel € amplamente utilizado
em turboméquinas pela sua durabilidade e resisténcia, especialmente em
ambientes sujeitos a fluidos corrosivos. A resisténcia mecanica do AlSI 304, aliada
a sua capacidade de modelagem, permitiu que o rotor fosse construido com uma
geometria precisa, fundamental para um desempenho eficiente e seguro.

O uso do software SolidWorks para modelagem 3D foi indispensavel para a
verificagdo da geometria do rotor, garantindo que o design fosse simétrico e que a
distribuicdo das pas fosse uniforme. Essa etapa permitiu validar a distribuicdo de
massa e o equilibrio dindmico, assegurando que o rotor funcione sem vibracdes ou
desbalanceamento, o que poderia comprometer o desempenho e reduzir a vida util

do equipamento.
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6 CONCLUSAO

Este trabalho apresentou o desenvolvimento detalhado de um rotor radial
para uma bomba centrifuga, integrando célculos técnicos precisos e modelagem
3D para garantir um projeto eficiente e robusto. Ao longo desse processo, foi
possivel verificar, com clareza, o impacto das condicbes de contorno (decisées
definidas ao longo do memorial de célculo) no desempenho da bomba Esse
cuidado tornou possivel alcancar um rotor que ndo s6 atende as necessidades
praticas do sistema, mas também maximiza a eficiéncia e a vida (til do
equipamento, confirmando que o projeto se alinhou perfeitamente com os objetivos
tracados.

Durante o desenvolvimento, um dos aspectos que mais se destacou foi a
eficiéncia da bomba, tanto em termos hidraulicos quanto mecanicos. Calculos
detalhados e o cuidado com parametros especificos, como angulos de entrada e
saida do fluido, espessura das pas e ajuste das velocidades meridionais e
tangenciais, foram essenciais para assegurar uma transferéncia eficiente de
energia ao fluido. Esses ajustes reduziram perdas e contribuiram para um
desempenho otimizado, um ponto amplamente defendido por referéncias técnicas
e que mostrou, na pratica, seu valor ao maximizar o rendimento da bomba sem
sacrificar sua durabilidade.

Outro fator importante foi a escolha do aco inoxidavel AlSI 304 como material
do rotor, uma deciséo que vai além da resisténcia estrutural, ja que o aco oferece
também protecdo contra corrosdo e desgaste, especialmente importante em
ambientes mais agressivos. Essa escolha reflete o compromisso com a
durabilidade e a seguranca, confirmando que materiais de qualidade fazem toda a
diferenca para que o equipamento funcione de maneira eficiente e confiavel a longo
prazo.

A aplicacdo de ferramentas computacionais, como o software SolidWorks,
agregou ao estudo a possibilidade de visualizar em detalhes a geometria do rotor
e como o escoamento fluia entre as pas. Esse uso da modelagem tridimensional
foi essencial para antecipar comportamentos do rotor antes de qualquer construgao
fisica, garantindo que o projeto fosse ndo apenas teoricamente eficaz, mas tambéem

viavel na pratica.
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Este trabalho também abre portas para diversas possibilidades de estudos
futuros que podem enriquecer ainda mais o campo de bombas centrifugas. Um
exemplo interessante seria o uso de simulagdes mais avancadas, como a Dinamica
dos Fluidos Computacional (CFD), que permite observar o comportamento do fluido
de forma ainda mais detalhada e explorar ajustes na geometria do rotor para evitar
pontos de baixa pressdo. Essas simulacdes avancadas poderiam ajudar a
identificar com preciséo areas onde hé potencial para melhorias e, assim, aumentar
ainda mais a eficiéncia.

Outra linha de pesquisa relevante seria a comparacdo de desempenho do
rotor com outros materiais, como ligas mais leves e resistentes ou mesmo
compositos modernos, especialmente para aplicacbes onde se espera alta
durabilidade e menos manutencado. A busca por novas solucées de materiais que
combinem leveza e resisténcia € uma tendéncia promissora na engenharia de
bombas e turboméquinas.

Ha também oportunidades para adaptar o design do rotor para lidar com
tipos de fluidos especificos, como liquidos mais viscosos ou com particulas em
suspensao, o que poderia ampliar sua aplicabilidade em setores como o alimenticio
ou 0 minerador, que frequentemente lidam com condicbes de bombeamento
desafiadoras. Outra possibilidade seria explorar diferentes configuracdes de pas
para melhorar ainda mais a estabilidade do fluxo, minimizando vibracdes e ruidos,
especialmente para bombas que operam por longos periodos.

Por fim, construir um prot6tipo fisico do rotor e realizar testes experimentais
sob condicdes controladas seria uma excelente forma de validar as simulacdes e
os calculos realizados. Ensaios em bancada permitiiam ajustes adicionais e a
coleta de dados experimentais, o que ndo so reforcaria as conclusées tedéricas, mas
também traria insights praticos valiosos para o aprimoramento do design.

Em suma, este projeto ndo s6 cumpriu 0s objetivos propostos, mas tambéem
contribuiu com uma abordagem prética para o desenvolvimento de rotores radiais.
O trabalho confirma a importancia de uma anélise bem fundamentada e do uso de
ferramentas computacionais para criar solucdes eficientes. Este estudo, assim,
oferece uma base para projetos futuros servindo como guia para a criacao de

equipamentos cada vez mais eficientes, seguros e economicamente viaveis.
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