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“When the dragons grow too mighty
To slay with pen or sword

| grow weary of the battle

And the storm | walk toward

When all around is madness

And there's no safe port in view

I long to turn my path homeward

To stop a while with you

When life becomes as barren
And as cold as winter skies
There's a beacon in the darkness
In a distant pair of eyes

In vain to search for honor

In vain to search for truth

But these things can still be given

Your love has shown me proof”

(Madrigal — Rush)






RESUMO

MANTEGAZZA, P. Modelagem de uma Turbina Radial para o Ciclo de
Rankine Orgéanico Pelo Método da Linha Média. 2016. 109 f. Trabalho de
Concluséo de Curso — Escola de Engenharia de S&o Carlos, Universidade de
Séo Paulo, 2016.

Com o crescimento da busca por energias renovaveis, as fontes de calor de
baixa temperatura tornam-se favoraveis a essa forma de geracdo, como por
exemplo, fontes geotérmicas, captacdo solar e incineracdo de lixo. Nesse
contexto, surge o ciclo de Rankine organico, que utiliza fluidos organicos, cujas
caracteristicas sdo: baixo ponto de ebulicdo sob altas pressdes, baixo volume
especifico e a possibilidade do uso de sistemas compactos. Entretanto, a
eficiéncia energética € baixa devido as baixas temperaturas da fonte quente. O
expansor escolhido para esse ciclo compreende uma turbina radial e o método
da linha média proporciona uma analise suficientemente precisa do sistema para
o projeto preliminar, levando em consideracdo varios modelos de perdas
desenvolvidos na literatura. O objetivo deste trabalho € realizar uma comparacéo
com resultados da literatura e otimizar a eficiéncia isentropica e térmica em um
projeto de uma turbina radial utilizando cinco ciclos organicos distintos. Conclui-
se que a metodologia empregada apresenta suficiente precisdo e que nas
condicBes desejadas o fluido R123 apresenta o melhor equilibrio entre eficiéncia
isentropica de turbina e térmica no ciclo e que o fluido R245fa apresenta a melhor

eficiéncia de turbina.

Palavras-Chave: Ciclo de Rankine Organico, Turbina radial, Método da linha

média.






ABSTRACT

MANTEGAZZA, P. A Radial Inflow Turbine Modeling for the Organic Rankine
Cycle by the Mean Line Method. 2016. 109 p. Trabalho de Concluséao de Curso

— Escola de Engenharia de Sao Carlos, Universidade de Séao Paulo, 2016.

The increasing search for renewable energy sources is leading the technology
development to the use of low temperature heat sources, for example,
geothermal energy, solar collectors and waste heat. In this context arises the
Organic Rankine Cycle with its organic working fluids. Their main characteristics
are the low vaporization temperatures under high pressure, low specific volume
and the possibility of using compact systems. The thermal efficiency, however, is
low, due to its low temperature of the hot heat source. The chosen expansor for
the cycle comprehends an inflow radial turbine and the mean line method
provides a sufficient precise analysis of the cycle for the preliminary project,
considering the loss models present in the literature. The objective of this work is
to compare the model’s results to those present in the literature and to optimize
the isentropic and thermal efficiency on an IFR development using five distinct
organic working fluids as well. It concludes that the methodology has a good
precision and in the desired conditions, the R123 working fluid presents the best
balance between turbine isentropic and cycle’s thermal efficiency. It also shows
that the R245fa working fluid has the best isentropic turbine efficiency, but the

worst cycle thermal efficiency.

Keywords: Organic Rankine Cycle, Radial inflow turbine, Mean line method.
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1. INTRODUCAO

O mundo moderno demanda sempre maiores quantidades de energia, cada vez
mais limitadas pelo preco e reservas limitadas de petréleo, mudancas climaticas
e questbes econdmicas. Por outro lado, varias fontes de energia renovaveis,
como energia solar, edlica ou geotérmica estéo a disposi¢cao, como também calor

rejeitado pela industria ou por residéncias (VELEZ et al., 2012).

O uso de agua como fluido de trabalho no ciclo de Rankine apresenta algumas
desvantagens, como a necessidade de superaquecimento do vapor para evitar
condensacdao durante a expansao, risco de erosao das pas das turbinas, pressao
excessiva no condensador e necessidade de sistemas complexos de alto custo
(BAO; ZHAO, 2013). Sua aplicabilidade em ciclos de geracao energia com fontes
de calor de média temperatura € discutivel. Entretanto, em fontes de calor de

baixa temperatura € invidvel o seu uso.

Nesse contexto de crescente busca por fontes de energia alternativas surge o
ciclo de Rankine organico (do inglés, ORC). Empregando fluidos organicos com
menor temperatura de evaporacao, tais como hidrocarbonetos ou refrigerantes,
o ORC trabalha sob menores temperaturas e pressoes, reduzindo os riscos
ligado a seguranca, possibilitando o uso de sistemas de complexidade menor do
que de ciclos a vapor d’agua e com menor custo (RAHBAR et al., 2014). Suas
aplicacdes vao desde aplicagcdes em usinas de incineracédo de lixo, biomassa,
até energia solar, geotérmica e até reaproveitamento de calor rejeitado em

motores Cl ou em processos industriais (TCHANCE et al., 2008).

O fluido utilizado deve possuir boas caracteristicas termodinamicas para
aplicacdo em baixa temperatura e pressdo, além de preencher requisitos de
seguranca ambiental, de flamabilidade, toxicidade, devendo ser
economicamente viavel (VELEZ et al., 2012). E também desejavel que o fluido
seja denso, possua boa capacidade térmica e que sua expansdo nao leve a

condensacao do fluido dentro da turbina.

As dificuldades envolvidas na disseminacao dessa tecnologia dizem respeito ao
desenvolvimento das turbinas utilizadas e da selecéo do fluido de trabalho ideal.

Turbinas radiais se mostram bastante atrativas para o uso em ORCs devido as



suas caracteristicas de performance em ciclos de baixa poténcia, suportando
maiores razGes de pressdo por estdgio, assim como sua facilidade de
manufatura e robustez. Suas aplicacdbes em baixas temperaturas também
permitem o uso de materiais de melhor custo-beneficio, favorecendo a

viabilidade econémica desse tipo de sistema.

O desafio dos ORCs esta no desenvolvimento de um ciclo com boa eficiéncia
térmica, considerando que as fontes de calor sdo de baixa temperatura e a
escolha do fluido é determinante para o bom funcionamento do sistema. Ainda,
€ importante definir os limites de pressao do ciclo termodinamico, bem como a
turbina utilizada, de forma que a eficiéncia da turbina e do ciclo termodinamico

estejam sobre seu ponto 6timo.
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2. OBJETIVOS

O objetivo principal desse trabalho é desenvolver uma ferramenta que auxilie no
projeto preliminar de turboméaquinas para geracdo de energia com base em
modelos desenvolvidos na literatura, voltado para a aplicacdo no Ciclo Rankine
Organico que permite a otimizacéo desse sistema com base em parametros pré-

estabelecidos pelo usuério dessa ferramenta.

Com base em fundamentos termodinamicos e fluidicos, deseja-se entender os
parametros de desempenho de sistemas termofluidicos, que combinados com
metodologia de projeto de turbinas radiais e de correlacdes de perdas presentes
na literatura, um novo modelo de desenvolvimento de turbinas radiais seja criado
e com base nele, todo o processo de desenvolvimento de turbomaquinas seja

aprimorado.

Uma comparacdo com resultados tedricos presentes na literatura é proposta
para uma primeira validagdo do modelo. Entdo um projeto de otimizacdo de uma
turbina combinada com um ORC € proposto para um sistema de geracao de
energia de 10 kW, tendo como meta obter a melhor relacdo entre eficiéncia
isentrépica da turbina e eficiéncia do ciclo termodinamico para que o melhor

aproveitamento da energia do ORC seja atingido.
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3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

3.1. Fundamentos Termofluidicos

A analise do escoamento em turbomaquinas esté ligada a duas grandes areas:
a Termodinamica e a Mecanica dos fluidos. Os principios de conservacdo das
duas areas nao devem ser aplicados de forma separada, visto que a forma com
que 0 escoamento ocorre na maquina estudada afeta as propriedades

termodinamicas do fluido e vice-versa.

Os principios de conservacado termo e fluidodinamicos aplicados a teoria e
calculo de turboméaquinas séo a primeira e segunda leis da Termodinamica, a

equacao da continuidade e a conservagao dos momentos linear e angular.

A primeira lei da termodinamica enuncia que a energia nhdo pode ser criada nem
destruida durante um processo, mas que ela pode apenas mudar de forma,
principio chamado de conservacdo da energia. Dessa forma, considerando-se
um sistema adiabético, ou seja, aonde ndo héa troca de calor com o ambiente
externo, no caso de dois estados ja determinados, o trabalho realizado € sempre
0 mesmo, independentemente de como esse processo de mudanca de estado
ocorrer, ou seja, a variacao da energia total do sistema entre esses estados é
igual ao trabalho realizado (CENGEL; BOLES, 2013).

Em um sistema néo adiabatico, aonde h& troca de calor com o ambiente a
variacéo infinitesimal da energia total da massa de um sistema (dE) entre dois
estados distintos sera igual ao calor adicionado ao sistema nesse processo (6Q)
menos o trabalho realizado por ele (6W), ndo importando o caminho utilizado,
apenas os estados inicial e final. Matematicamente, a primeira lei é expressa
segundo a eq. (1) (SONNTAG; BORGNAKKE; VAN WYLEN, 2003).

dE = 6Q — W (1)

A convengdo comumente adotada é de sinal positivo para calor entrando e
trabalho saindo do sistema, e de sinal negativo para calor saindo e trabalho

entrando no sistema.
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A entalpia de uma substancia € uma propriedade extensiva, ou seja, que €
dependente da massa ou da extensdo volumétrica do sistema e ela € composta
pela soma da energia interna, definida como a soma das formas de energia
microscopicas (as quais sao intrinsecas de suas caracteristicas internas e ao
grau de agitacdo das moléculas), o produto da presséo e o volume especifico da
substancia naquele estado (pressdo e volume especifico, assim como
temperatura séo propriedades intensivas da matéria), conforme expresso na eq.
(2). Neste trabalho, serd apresentada apenas a entalpia especifica, isto €, a
entalpia por massa. Na convencéao utilizada, as propriedades especificas sdo
representadas por letras minusculas e as propriedades totais, por letras

maiusculas.

h=u+Pv (2)

A entalpia é, portanto, uma propriedade termodindmica que relne a energia
interna do fluido com a energia associada ao seu escoamento. Essa propriedade,
assim como a entropia (analisada na préxima secéo) e a energia interna, ndo
podem ser medidas diretamente, como massa ou temperatura. Dessa forma as
mesmas sdo calculadas em funcédo das varidveis independentes do estado
termodinamica em questdo. Normalmente as propriedades podem ser avaliadas
em funcéo do tipo de modelo da substancia considerado. No caso dos gases as
propriedades termodinamicas se calcula utilizando a teoria de gases ideais ou
utilizando tabelas termodindmicas de dados coletados de gases reais.

Um gas pode ser considerado gas ideal quando valer a relacdo da eq. (3),
conhecida como equacao de estado de gas ideal, sendo R a constante de gas,
a qual relaciona o numero de moléculas de gas ideal com seu volume, pressao
e temperatura. Através dela é possivel observar que as propriedades nessa

relacdo sao intensivas.

Pv = RT 3)



34

Na analise por gases ideais as propriedades extensivas séo funcbes apenas da
temperatura, enquanto que as propriedades intensivas respeitam a equacao de
estado de géas ideal. Sabendo-se a temperatura do estado e o calor especifico a
pressao constante (C,) (para a entalpia) ou a volume constante (C,) (para a
energia interna), que sdo também fun¢cbes da temperatura apenas, calcula-se a
diferenca entre as propriedades, considerando-se o calor especifico médio entre

os estados (quando a diferenca for consideravel), expresso pelas eq. (4) e eq

(5).

Ah (T) = AT Cp,med (T) (4)

Au (T) = AT Cv,med ) (5)

O calor especifico a presséo constante (C,) como funcédo da temperatura pode

ser aproximada por um polindmio de terceiro grau, e o0s coeficientes desse
polindbmio podem ser encontrados em tabelas de propriedades termodinamicas.

A relacgéo entre C, e C, obedece a eq. (6). A relacéo entre os calores especificos

(y) € determinada pela eq. (7).

C=C+R (6)
_CP
r=¢ (7)

J4 em uma analise de gases reais, as propriedades extensivas sdo obtidas por
meio de tabelas termodindmicas ou banco de dados. Nesse caso, é definido um
estado de referéncia para o material, por exemplo, a determinada temperatura e
pressdo, na qual as propriedades extensivas sdo definidas como zero. Entdo

modifica-se os estados para se definir essas propriedades nas novas condigdes.

O principio da conservacdo da massa, segundo Cengel e Cimbala (2015) para
um volume de controle se expressa como segue. A transferéncia total de massa
para dentro ou para fora de um volume de controle durante um intervalo de

tempo é igual a variacdo total da massa total dentro do volume de controle
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durante esse intervalo de tempo. Da mesma forma que a energia, a massa €
conservada no inicio e no final de um processo em um sistema fechado e em
volumes de controle, a diferenca da quantidade de massa que atravessa as
fronteiras de entrada e saida do sistema deve ser igual a variagdo da massa

interna do sistema.

A partir de uma combinag&o da primeira lei da termodinamica e da conservacao
da massa aplicada a volumes de controle, considerando-se um volume com
apenas uma entrada e uma saida em regime permanente () Men; = X, Mggi),
obtém-se uma forma de aplicacdo para a primeira lei expressa na eq. (8). Essa
forma nédo é expressa em termos de energia e massa absolutos, mas em termos
de fluxo de energia e de massa. Na equacio apresentada, os termos c?/2, g e
z representam respectivamente, a energia cinética do escoamento, gravidade e
altura em relacdo a uma referéncia e estes dois Ultimos termos combinados
representam a energia potencial do fluido. Por isso deve-se utilizar a vazéo
massica, taxa de transferéncia de calor e a poténcia, bem como a entalpia

especifica.

2
Csai

2

2
Cent

+ ngai) — Mene <hent + 2 + gzent) (8)

Q - W = msai (hsai +

A segunda lei da termodindmica enuncia que 0s processos termodinamicos
ocorrem em uma direcdo e que a energia possui qualidade e quantidade. Ela
estabelece que é impossivel a construgdo de uma maquina que opere em um
ciclo e que ndo produza outro efeito além da geracéo de trabalho e troca de calor
com um unico reservatério (enunciado de Kelvin-Planck), ou seja, todos os ciclos
termodinamicos possiveis operam entre dois reservatorios de calor, um quente
e um frio e, portanto, nenhuma maquina térmica tem eficiéncia de 100%. Ela
também enuncia que é impossivel a constru¢cao de um dispositivo que opera em
um ciclo cujo efeito é apenas a transferéncia de calor de uma fonte fria para uma
fonte quente, ou seja, a energia flui naturalmente da fonte mais quente para a
fonte mais fria e 0 oposto s6 ocorre com entrada de energia no sistema
(enunciado de Clausius) e permite obter a maxima eficiéncia a ser atingida em

sistemas térmicos ciclicos que operam reversivelmente.
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Na analise de maquinas de fluxo reais, porém, néo € possivel que 0s processos
sejam reversiveis, ou seja, € possivel observar irreversibilidades em todos os
casos reais. O atrito na interface entre um solido e um fluido, ou entre as vérias
camadas de fluido, assim como a expansdo nao resistida de um gas ou
transferéncia de calor sdo exemplos de processos irreversiveis. Portanto, os
processos reversiveis sdo impossiveis de serem reproduzidos na grande maioria
dos processos reais, mas auxiliam na identificacéo e eliminacao de imperfeicdes
no desenvolvimento dos processos termodinamicos (CENGEL; BOLES, 2013).
Os mesmos permitem calcular a maior eficiéncia a ser atingida em um processo,
auxiliando na definicdo da eficiéncia de segunda lei de um processo (1),
definida pela eq. (9), pela relagio entre a poténcia Util gerada (W) e a poténcia
gerada em um processo reversivel (W,.,,)), bem como a eficiéncia de segunda lei
para um ciclo (17 cic10) (€9. (10)), definida como a eficiéncia do ciclo real
(Neerciclo) €M relagéo a eficiéncia do ciclo de Carnot que opera entre fontes de

calor de mesma temperatura (¢er rev)-

W
N = Vi/rev (9)
n”,a_do — 7]t‘er,ciclo (10)
Nter,rev

O ciclo de Carnot sera explicado na secédo subsequente e representa o ciclo

reversivel com maior eficiéncia operando entre duas fontes de calor.

A entropia total de um sistema é formalmente definida como o grau de
desorganizacdo das moléculas, e matematicamente definida pela eq. (11). E
uma propriedade utilizada na medicédo da qualidade da energia de um sistema
termodindmico, visto que a mesma €é capaz de permitir o calculo das

irreversibilidades do sistema.

as=() (11)
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O principio de aumento da entropia diz que em um sistema fechado a entropia
sempre aumenta ou permanece a mesma. Isso quer dizer que 0s processos reais
seguem em uma determinada dire¢do se ocorrerem espontaneamente, ligando
a entropia a segunda lei. Além disso, € uma propriedade que ndo se conserva,
estad sempre aumentando, com excecao dos processos internamente reversiveis
e adiabaticos. De fato, esses processos com geracdo nula de entropia sédo
denominados isentrépicos e constituem modelos para o processo real realizado
em regime permanente, sendo adequado para a analise de turbomaquinas. A
partir disso define-se que a eficiéncia isentropica da geracédo de trabalho em
turbinas (nr) € a razéo entre a diferenca de entalpia de entrada e de saida do
fluido na maquina real (Ah,.,;) € @ mesma diferenca no processo isentrépico

(Ahs,), segundo a eq. (12).

— Ahreal

= A, (12)

Repetindo a analise da entalpia, o célculo da entropia também é realizado
utilizando-se a entropia especifica e sera dividido entre os casos da hip6tese de
gases ideais e gases reais e é também calculada com utilizando-se estados de
referéncia. Porém, o valor da entropia em si ndo € o fator mais interessante no
presente trabalho, e sim a diferenca de entalpia relativa ao valor da diferenca de
entropia, a partir da qual é possivel determinar o estado desejado e

consequentemente a eficiéncia isentrépica do componente.

Na analise por gas ideal a ser realizada, admite-se que C, ou C, séo constantes

e assumem seus valores médios (quando a diferenca é significativa). Dessa

forma, a variacdo de entropia se calcula pelas egs. (13) e (14).

T, P,

S; =81 = Cpmea lnT—l— R lnP—1 (13)
T, 1)

S =51 = Cymea lnT—1+ R lnv—1 (14)
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Na analise por gases reais, a definicdo da entropia € realizada também por meio
da busca das propriedades em tabelas termodinamicas e banco de dados de
fluidos, dos quais € possivel obter os estados do fluido a partir de duas
propriedades. Dessa forma, o que é comumente realizado para sistemas
adiabaticos é um calculo de processo real, a partir de correlacées de perdas
entalpicas ou de pressao, e de um processo isentrdpico, a partir dos quais se

calcula a eficiéncia isentropica.

Quando a energia cinética e potencial do fluido ndo séo significativas em relacéo
a entalpia, esta € representada apenas como uma combinacdo da energia
interna e o trabalho de escoamento do fluido, conforme j& foi apresentado na eq.
(2). Para o caso de aplicacdo em maquinas em que a energia potencial é
desprezivel, mas a energia cinética € consideravelmente grande em relacdo a
entalpia, ou seja, a velocidade do escoamento é alta, convém combinar esses
dois termos em um termo chamado entalpia de estagnacéo (h;) (eq. (15)). A
entalpia (h) do fluido definida na eq. (2) passa a ser denominada nesse caso de

entalpia estatica.

he=h+— (15)

Considerando-se um processo em um volume de controle adiabatico aonde néao
haja realizacéo de trabalho, é possivel demonstrar que a entalpia de estagnacao
€ mantida constante a partir da primeira lei. Dadas as condicbes de vazao
massica constante, de variacdo pouco significativa da energia potencial, e
volume de controle adiabatico sem realizacdo de trabalho, a partir da eq. (8)

obtém-se que:

. Csaiz . Cent2
Tggi | Rsai T+ 2 — Ment | Rene + T =0 (16)

Conclui-se que a partir da definicdo da entalpia de estagnacéo, ver eq. (15), a
entalpia de estagnacéo entre a entrada e saida do volume de controle néo varia,

ou seja, € constante quando ndo ha interferéncias externas no sistema.
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A conservacdo do momento linear, ou Segunda Lei de Newton, define que a
soma das for¢as atuando sobre um corpo € igual a variacdo do momento angular
desse corpo e é definida pela eq. (17), aonde ¢ € a velocidade do escoamento,

m a massa e F a forca resultante sobre esse corpo (CENGEL; CIMBALA, 2015).

d(mc)
=— (17)

Em um volume de controle em regime permanente com uma entrada e uma

saida, pode-se empregar a equacao do momento linear (eq. (18)):

F =m(c; —¢p) (18)

Em um sistema em rotacao, pode-se desenvolver a equacao do momento linear
multiplicando ambos os lados pela coordenada radial, para se obter a

conservacao do momento angular, eq. (19) (DIXON; HALL, 2010).

d(mrc)
=— (19)

T

Considerando que o fluido tem uma entrada em uma coordenada radial (r;) e a
saida em outra coordenada radial (r,), fazendo com que a diferenga entre as
velocidades tangenciais na entrada (c,;) € na saida (c,,) causem um torque (7)

no sistema. Esse fendbmeno pode ser expresso pela eq. (20):

T= Th(T'ZCuz - rlcul) (20)

Em sistemas fechados sem influéncia externas, o torque gerado € nulo e vale a

relacdo expressa na eq (21).
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T5Cyy = 11 Cy1 (21)

O numero de Mach (Ma) no escoamento de um fluido € a razdo entre sua
velocidade (c) e a velocidade do som (a) no estado em que essa grandeza é
avaliada. Numeros de Mach menores do que 1 caracterizam o escoamento
subsénico enquanto que valores maiores do que 1 caracterizam escoamento
supersonico. As eq. (22) apresenta o calculo do numero de Mach e a eq. (23)
apresenta o célculo da velocidade do som para gases ideais a determinada
temperatura (T) (CENGEL; CIMBALA, 2015).

Ma == (22)
o= JyRT (23)

3.2. Ciclo de Rankine e Ciclo de Rankine Orgéanico (ORC)

Apresentando a maior eficiéncia possivel de se obter entre duas faixas
determinadas de temperatura, o ciclo de Carnot ndo € um processo possivel de
se reproduzir, dado que ele possui varias limitacdes de ordem pratica no que diz
respeito as maquinas utilizadas nos processos de expansao e/ou compressao.
O ciclo de Rankine se mostra como uma boa solucdo para os problemas
apresentados pelo ciclo de Carnot, apresentando, porém, menor eficiéncia. Por
ser uma forma de geracdo de energia utilizando predominantemente o vapor
d’agua como fluido de trabalho, ela € adequada para o uso com fontes de calor
de alto poder calorifico, como combustiveis fésseis. No atual contexto de busca
por fontes renovaveis de energia, o ciclo de Rankine organico ganha importancia
ao possibilitar essa geracdo em temperaturas mais baixas do que as do vapor

d’agua no ciclo de Rankine convencional.

Para se operar entre duas faixas determinadas de temperatura, o ciclo de Carnot

apresenta a maior eficiéncia possivel. Nesse ciclo o fluido é aquecido de forma
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isotérmica e reversivel em uma caldeira, expandido isentropicamente,
condensado de forma reversivel e isotérmica em um condensador e comprimido
também isentropicamente até o estado inicial, quando considerado um ciclo
abaixo da temperatura critica do fluido de trabalho. Um exemplo desse ciclo é

apresentado na Figura 1.

Figura 1 - Ciclo de Carnot saturado (CENGEL; BOLES, 2013).

Entretanto, alguns fatores préticos inviabilizam esse ciclo. No exemplo dado,
considerando o uso do fluido na regido de saturagcdo em ambas as faixas de
temperatura, apesar dos processos de evaporacao e condensacdo a pressao
constante ocorrerem também a temperaturas constantes, as dificuldades surgem
na expansao e compressao do fluido, dado que as turbinas atuando na expansao
do fluido e gerando trabalho de eixo sé@o projetadas para atuar com titulo de
vapor maior do que 90%, da mesma forma que compressores e bombas néo
funcionam bem com misturas bifasicas. O processo de condensacao é também
dificil de se controlar, no que diz respeito ao titulo na saida do condensador.
Além disso, para se obter maior eficiéncia, seria necessario que a temperatura

da fonte quente seja mais alta, fator limitado pela temperatura critica do fluido.

Como alternativa, a temperatura quente do ciclo poderia estar acima da
temperatura critica do fluido (Figura 2), de forma a se obter uma maior eficiéncia.
Porém, outros problemas de ordem pratica se fazem presentes, como a
compressao isentropica a altas pressoes e transferéncia de calor isentropica a

pressdes variaveis.
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Figura 2 - Ciclo de Carnot supercritico (CENGEL; BOLES, 2013).

Ncarnot = 1- T_F (24)

A eficiéncia do ciclo de Carnot € apresentada na eq. (24) e ela € desenvolvida
através da subtracdo das areas abaixo das linhas de processo de injecédo e

rejeicdo de calor do sistema a temperatura constante.

Assim sendo, conclui-se que o ciclo de Carnot, apesar de apresentar a maior
eficiéncia possivel a ser obtida em um ciclo entre dois limites de temperatura
especificados, ndo apresenta possibilidades de ser reproduzido em sistemas

reais.

Nesse contexto, o ciclo de Rankine € a idealizacao do que ocorre na préatica em
usinas de geracao de energia utilizando agua como fluido de trabalho. Suprindo
as dificuldades de ordem prética do ciclo de Carnot, o ciclo de Rankine ideal
(Figura 3) consiste na compressao isentropica de agua liquida, com o custo do
trabalho de compressado, aquecimento em uma caldeira a pressao constante,
expansao isentropica em uma turbina, gerando a taxa de trabalho desejada e

resfriamento a pressdo constante em um condensador.
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Figura 3 - Ciclo de Rankine ideal (CENGEL; BOLES, 2013).

No ciclo de Rankine real ha perdas em todos esses processos, havendo
irreversibilidades na passagem da agua e vapor d’agua pelas tubulagées da
caldeira e do condensador, além das conexdes, causando perda de pressdo em
cada um dos componentes. Ainda h& perda de calor do vapor para a vizinhanga
da tubulacéo, e irreversibilidades durante a expansédo na turbina e compressao
na bomba, sendo, portanto, necessario que mais calor seja introduzido a fim de

se obter a mesma poténcia liquida.

7

Analisando-se componente a componente, é possivel obter um melhor

detalhamento das caracteristicas de cada um.

O aumento de pressdo da agua no estado liquido pode ser realizado por uma
bomba, dado que ndo hé variagéo significativa do volume especifico. Entretanto,
essa pequena variacdo ja produz alguma diferenca entre as temperaturas de
entrada e saida do fluido desse componente. E preferivel que o fluido esteja
comprimido para que as zonas de baixa pressao no lado de succao das pas da
bomba ndo provoquem rapida evaporacdo e condensacao do fluido, causando
eroséo a longo prazo, fendmeno chamado de cavitacao.

Na caldeira ocorre a entrada de calor no sistema, sendo ela responsavel pela
producéo de vapor, dado que a agua entra no estado liquido comprimido e sai
no estado de vapor superaquecido. O calor no trocador é normalmente advindo
de gases da combustdo de combustiveis fosseis, entre outras fontes de alto
poder calorifico. A pressao de saida do trocador no ciclo real € um pouco mais
baixa do que a presséo na entrada por conta de perdas ocorridas na passagem

do fluido, conforme ja foi citado. No ciclo de Rankine ideal a pressao de saida é
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igual a pressao na entrada da caldeira, e com isso, a mudanca de fase ocorre a

temperatura constante.

A expansao do vapor na turbina ocorre de forma isentrépica no ciclo de Rankine
ideal e com irreversibilidades no ciclo real, causado pelas perdas por atrito,
descolamento da camada limite no bordo de fuga das pas, escoamentos
secundarios do fluido no rotor, entre outras formas de perdas especificadas nas
secdes subsequentes. Além disso, € desejavel que ndo haja queda no titulo de
vapor para valores abaixo de 90% ao longo da turbina, pois as gotas

condensadas causam erosao nas pas.

O condensador recebe o vapor superaquecido da saida da turbina ou uma
mistura com alto titulo de vapor. O calor do fluido que sai da turbina é rejeitado
para o ambiente ao longo desse componente, trocando calor com agua de rios,
lagos, ou mesmo com o ar. O estado desejavel da saida de agua é liquido
saturado, porém por conta cavitacdo, conforme ja foi citado, a 4gua sofre um
resfriamento maior e o estado passa a ser liquido comprimido. Além disso, a
pressdo na saida do condensador em um ciclo real € menor do que a pressao
na entrada do mesmo, e por conta disso, a bomba terd& um trabalho de
compressdo maior (CENGEL; BOLES, 2013).

A eficiéncia do ciclo de Rankine é definida como a razéo entre o trabalho gerado

no eixo e o calor adicionado ao sistema na caldeira, conforme eq. (25).

W
Nrankine = Q::: (25)

O calor de entrada do ciclo é a area abaixo da curva da pressao superior do ciclo,
enguanto que o calor de saida do ciclo pode ser calculado como a area abaixo

da curva da pressao inferior, segundo a Figura 4.
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Figura 4 - Ciclo de Rankine real (CENGEL; BOLES, 2013).

A eficiéncia desse ciclo é baseada na diferenca entre a temperatura meédia de
entrada de calor e a temperatura média de rejeicdo de calor. Com base nisso,
uma das formas de se melhorar a eficiéncia desse ciclo € aumentar a
temperatura média de evaporacao, a partir do aumento da temperatura do vapor
superaquecido ou com o aumento da presséo na caldeira. Porém, o aumento da
temperatura do vapor tem como limitante o material utilizado nas tubulacdes e
nas turbinas. Outra alternativa é trabalhar com menores pressdes de
condensacdo, dado que o aproveitamento do calor da fonte ocorre através das
elevadas temperaturas do ciclo, o que explica o fato de as usinas a vapor

operarem com pressdes abaixo da atmosférica.

Uma forma comumente utilizada é de se expandir o vapor em turbinas com dois
estagios, um de alta presséo e outro de baixa pressao, promovendo a passagem
do vapor entre eles pela caldeira para que haja reaquecimento, de forma a

aumentar a geracdo de energia na expansao.

Entretanto, quando a fonte quente n&o possui temperaturas muito altas, o ciclo
de Rankine passa a ter uma relagdo de custo-beneficio muito baixa, dado a
complexidade dos componentes que o compde e a baixa eficiéncia do ciclo a

baixas temperaturas.

A partir dos dados apresentados, o ciclo de Rankine Organico (ORC) se

apresenta como uma alternativa viavel de geracao de energia.

Esse ciclo difere do ciclo de Rankine comum por utilizar fluidos organicos, mas

os principios de funcionamento do ciclo sdo mantidos. O peso molecular dos
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fluidos organicos, mais elevado do que o da agua, implica em um menor volume
especifico, que por sua vez influi nas dimensfes dos componentes do sistema,
permitindo o uso de sistemas de menores dimensdes para uma mesma
capacidade de geracdo em relacdo ao ciclo a vapor. De construgcdo simples, o
sistema é desenhado para aproveitar a energia acumulada em fontes de calor
de baixas temperaturas, sendo necessario altas pressdes para que essa energia
possa ser convertida em trabalho util e é adequado para o uso com fontes de
energia renovaveis, como solar e geotérmica, bem como incineracdo de lixo,
gueima de biomassa ou reaproveitamento de gases de saida de outros ciclos de
combustdo de combustiveis fésseis. As pressdes utilizadas sdo mantidas acima
de 1 atm para que ndo haja a invasdo do ar atmosférico dentro do sistema, ndo
havendo, assim, necessidade de um sistema de vacuo. Além disso € possivel o
uso de materiais menos nobres, diferentemente de turbinas a vapor e
aeronauticas, que trabalham a temperaturas muito elevadas, exigindo materiais
que mantenham a resisténcia nessas temperaturas. E necessario, entretanto,
atentar-se aos riscos dos fluidos utilizados, pois seu custo é alto e podem
oferecer riscos de combustdo, a saude e ao meio ambiente, diferentemente do
vapor d’agua, cujo vazamento ndo acarretaria em grandes danos ao ambiente e

em grandes perdas materiais.

A seguir apresenta-se alguns exemplos de ORCs com fontes de energia
renovaveis, sendo o primeiro exemplo um caso de usina de incineracao de lixo.
Varios estudos foram realizados nos ultimos tempos devido ao potencial de
reaproveitamento de energia presente em residuos. Vélez et al. (2012)
apresentam que, quanto maior o fluxo de calor e maior a temperatura da fonte
quente do ciclo, melhor a viabilidade econémica do ciclo. E possivel observar na
Figura 5 que o ciclo para esse caso possui construcdo relativamente simples,
sendo que os gases da incineracdo do lixo responsaveis pelo fornecimento de
calor para o evaporador do ORC, e da mesma forma, o calor absorvido pelo

condensador reaproveitado.
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Figura 5 - Planta de gerag&o de energia por incineragéo de lixo acoplada a um ORC (VELEZ et al., 2012).

O sistema mostrado na Figura 6 representa uma forma de geracao de calor em
fontes geotérmicas. S&o poucos os lugares que dispde dessa forma de energia
e nem todos s&o providos de vapor d’agua superaquecido, de forma que possa
ser utilizado em turbinas a vapor comuns. Dessa forma o ORC se mostra como
uma boa alternativa para reaproveitar o calor produzido por essas fontes, sendo
o vapor produzido pela fonte utilizado como fluido quente no evaporador de um
ORC. Segundo Vélez et al. (2012), essa forma de aproveitamento da energia
ainda é pouco utilizada, porém, pesquisas indicam um potencial de melhor
desempenho de ORCs com regeneracao. Além disso, seria possivel acoplar
uma usina ORC a uma usina de geracado geotérmica a vapor convencional, de

forma a melhorar a eficiéncia global da mesma.

Rede elétrica

Calor para usuarios

W

Figura 6 - Geracéo de energia geotérmica através do ORC (VELEZ et al., 2012).

Agua geotérmica
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Uma forma de geracao de energia através de biomassa é apresentada na Figura
7. Um gaseificador é responsavel pela formacdo de gas de sintese, o qual é
gueimado em um motor de combustdo interna. Os gases da combustdo s&o
reaproveitados em um ORC, e o calor transferido no condensador ainda pode
ser utilizado para fins domésticos, como por exemplo aguecimento de agua.
Ainda existe a possibilidade de reaproveitamento do calor da agua de
resfriamento do motor Cl no evaporador do ORC, aumentando assim o0 seu
aproveitamento. Esse sistema com gaseificacdo apresenta bom desempenho,
porém, possui também a desvantagem de necessitar de um grande investimento
inicial (VELEZ et al., 2012).

Rede

Tratamento do gas oy
elétrica

Biomassa —

Gaseificador \ (

=

Ar e/ou

vapor Gases

de
Gas de sintese escape

Motor CI

elétrica
Agua de resfriamento

Figura 7 - Cogeracéo através de motor a combust&o interna acoplado a um ORC (VELEZ et al., 2012).

Na Figura 8 é apresentado um ORC acoplado a um ciclo de receptor e
armazenamento solar. Receptores solares de formato parabdlico concentram a
radiagdo solar nas tubulagfes, aonde é utilizada uma salmoura. O ciclo de
salmoura é um ciclo de recebimento e transferéncia de calor para o ORC através
do evaporador, e o calor que nao é transferido passa a ser armazenado através
da massa de salmoura em um tanque térmico. O ciclo de Rankine organico abriu
a possibilidade de trabalho em temperaturas mais baixas, fazendo com que
usinas em pequena escala passassem a ser viaveis técnica e economicamente.
De fato, a usina presente em Saguaro, no estado do Arizona nos Estados

Unidos, apresenta eficiéncia de conversado da energia solar em elétrica de 8,4%,
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com relatos de usinas semelhantes com eficiéncias de 5% a 20%. Da mesma
forma que os outros ciclos aqui apresentados, o calor rejeitado no condensador
pode ser reaproveitado para uso doméstico (VELEZ et al., 2012).

Campo Solar Rede elétrica

Tanque de
armazenagem
térmica

-k

Calor para
usuarios

Figura 8 - ORC acoplado a um ciclo de captagdo solar com tanque de armazenamento da energia térmica
(VELEZ et al., 2012).

3.3. Fluidos ORC

A selecédo do fluido a ser utilizado no ciclo Rankine organico é uma das etapas
mais importantes do processo de dimensionamento do sistema, visto que as
caracteristicas do fluido tém bastante influéncia sobre o desempenho final do
ciclo e da turbina. Além disso, o custo de obtencédo de fluidos organicos é mais
elevado do que nos ciclos a vapor d’agua. Para tal, algumas das caracteristicas

desejadas sédo definidas adiante.

Os fluidos de trabalho para ORCs séao fluidos orgéanicos. Essa generalizacao
permite o uso de substancias organicas de varias classes, segundo Bao e Zhao
(2013), como hidrocarbonetos, aromaticos, éteres, perfluorocarbonetos, CFCs,
alcoois e siloxanos. A restricdo encontrada se aplica a fluidos com temperaturas
criticas ou muito altas, ou muito baixas. Comumente sdo utilizados fluidos

refrigerantes, bem como hidrocarbonetos nos ORCs.

A primeira caracteristica aqui descrita é a curva de saturacdo de vapor do fluido

no diagrama T-s, mostrado na Figura 9. Por esse fator, pode-se descrever um
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fluido através de seu comportamento na expansao em uma turbina como umido,
isentropico e seco.

O primeiro deles possui uma derivada negativa da entropia em relagdo a
temperatura, e uma expansao isentropica do vapor saturado resulta em uma
mistura bifasica na saida da turbina. Um exempilo tipico desse fluido € a agua e
a amodnia. Por conta dessa caracteristica, conforme foi explicitado na secéo
anterior, deve-se trabalhar com um limite de no minimo 90% de titulo de vapor
na saida da turbina para evitar a erosdo das pas. Para que esse fenbmeno
ocorra, deve-se reaquecer o fluido na saida da turbina, 0 que demanda mais

transferéncia de calor devido a fase gasosa.

N
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Entropia Especifica, s

Figura 9 — Curva de saturagéo de fluido umido (BAO; ZHAO, 2013).

O fluido de saturacéo isentrépica ndo possui variacao da entropia com o aumento
da temperatura, entdo uma expansao isentropica do vapor saturado o manteria
no mesmo estado, conforme Figura 10. Um exemplo de fluido de saturacdo
isentropica é o R11. Pela falta de necessidade de instalagéo, o fluido com essa

caracteristica de saturag@o do vapor se faz ideal para o uso em ORCs.
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Figura 10 — Curva de saturagdo de fluido isentropico (BAO; ZHAO, 2013).

O fluido de saturacdo de vapor seca possui uma inclinagao positiva para esse
trecho da curva e uma expansdo isentropica do vapor saturado na turbina o
mantém na regido de vapor superaquecido, conforme apresentado na Figura 11.
Uma desvantagem desse fluido € a necessidade de resfriamento do fluido apds
a expansédo para melhor desempenho do condensador. Por outro lado, essa
forma de expansdao cria a possibilidade de recuperacao da energia que néo foi
totalmente reaproveitada durante a expansdo devido ao superaguecimento do

vapor remanescente.
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Figura 11 - Curva de saturacao de fluido seco (BAO; ZHAO, 2013).

Das trés categorias de fluido, segundo Bao e Zhao (2013), se o fluido for Umido
mas possuir grande inclinagdo da curva de saturagcdo do vapor, este vai
apresentar o melhor desempenho, porém com o custo da possibilidade de haver
umidade na turbina. O fluido seco apresenta possibilidade de uso em ciclos com
regeneracao, com o custo de haver maior complexidade do sistema, enquanto
que o fluido isentrépico proporciona um melhor aproveitamento devido a
simplicidade do processo por ter vapor saturado na saida. Além disso, um
aumento da temperatura de superaquecimento ocasiona maior eficiéncia térmica

do ciclo, porém reduz a eficiéncia de segunda lei.

A pressédo de condensacao e evaporacao devem ser escolhidas de forma que
ela seja menor do que a pressao atmosférica, evitando-se assim a contaminacao
do fluido de trabalho por ar ou 4gua porém, a temperatura mais baixa do ciclo
nao deve ser menor do que o ponto de congelamento. A escolha das pressfées
deve ocorrer de forma que a diferenca de temperatura da fonte quente para a
fonte fria ocasione maior eficiéncia ao ciclo, ao mesmo tempo que o perfil de
temperaturas do fluido de trabalho no trocador de calor possua inclinagao
semelhante a do fluido quente do trocador, reduzindo assim a temperatura média

no mesmo e consequentemente as irreversibilidades (PALTRINIERI, 2014).
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As propriedades fisicas do fluido que se fazem importante dizem respeito as
caracteristicas dimensionais e de performance — termodinadmica e econémica —
do sistema. O peso molecular tem influéncia sobre o volume especifico do fluido
nos diferentes estados. E desejavel que o fluido possua menor volume
especifico, caracterizando assim sistemas mais compactos e de menor custo,
além de apresentarem maior trabalho de expansdo, o que € inversamente
proporcional ao volume especifico. Espera-se também que o fluido apresente
maior condutividade térmica, e consequentemente menor area de transferéncia
de calor, reduzindo custos em trocadores de calor. Para efeito de minimizacao
das perdas por atrito nas tubulagfes € importante que o fluido apresente baixa

viscosidade, o que melhora o desempenho geral do sistema.

E importante que o fluido apresente baixa temperatura de evaporacido e
temperatura de fusdo entre 0 e 100°C a pressdo ambiente para facilitar o
manuseio e que suas caracteristicas de seguranca sejam condizentes com 0s
padrdes atuais. Isso significa que o fluido deve ter baixo potencial reativo com o
ozobnio (Ozone Depleting Potential — ODP) e baixo potencial estufa, e pertencer
a um grupo de seguranca segundo a norma ASHRAE 34, a qual classifica os

fluidos segundo seu risco de corrosao, flamabilidade e toxicidade.

3.4. Turbinas — Fundamentos

A categoria de dispositivos denominada turbomaquinas abrange aqueles em que
h& transferéncia de energia entre um fluido escoando continuamente e uma ou
mais séries de pas em movimento rotativo sobre um eixo fixo, segundo Korpela
(2011). A mudanca na entalpia de estagnacéo do fluido provocada pelo rotor da
turboméaquina gera ou consome trabalho. Além disso, esse efeito de geracao ou
de consumo de trabalho é um dos critérios de classificacdo desse tipo de
sistema, sendo o primeiro grupo composto por turbinas a gas, a vapor, edlicas e

hidraulicas e o segundo grupo, por ventiladores, bombas e compressores.

Outra forma de classificacdo de turboméaquinas é feita considerando o
escoamento em relacdo ao eixo de rotacdo. Pode-se fazer essa divisdo em

turbinas axiais, aonde o escoamento do fluido é totalmente ou parcialmente
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paralelo ao eixo de rotacdo da maquina; ou turbinas radiais, nas quais o
escoamento se da totalmente ou parcialmente em um plano perpendicular ao
eixo de rotacdo. Ha ainda as turbinas de escoamento misto, aonde a velocidade
na saida do rotor possui componentes radiais e axiais (DIXON; HALL, 2010). Um
exemplo bastante conhecido de maquina axial € uma turbina aeronautica,
composta por um compressor e uma turbina axiais (Figura 12). Exemplo de

turboméaquina radial € o compressor centrifugo (Figura 13).

Tomada de
ar

Compressor Turbina
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Combustéao Bl

Ventoinha

Figura 12 - Turbina aeronautica axial e seus componentes principais (RICK, 2013).
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Figura 13 - Compressor centrifugo e seus componentes (DIXON; HALL, 2010).

Uma terceira forma de classificacao para as turbomaquinas diz respeito a forma
como ocorre a variagdo de presséo, segundo Dixon e Hall (2010). Quando toda
a mudanca de pressao ocorre no estator e o rotor apenas redireciona a direcao
da velocidade, a turbomaquina em consideracdo € de impulso. Caso haja
aceleracdo do fluido nas pas do rotor, a turbomaquina é de reacdo. Segundo
Baskharone (2006), o grau de reac¢do de um compressor é o quanto a passagem
do fluido pelo rotor se assemelha a um difusor, enquanto que em uma turbina é

0 quanto a passagem do fluido pelo rotor se assemelha a um bocal convergente.

A aplicacao para cada tipo de maquina € determinante para que sua geometria
seja definida. As aplicacdes de turbinas sdo basicamente em sistemas de
poténcia de geracdo de energia elétrica em usinas termelétricas e nucleares,
bem como geracdo hidraulica e edlica, além de turbocompressores.
Turbomaquinas sao utilizadas também para sistemas de propulséo,
principalmente no setor aeronautico, como em turbofans, turbojatos ou

turbopropulsores.

Um estagio em uma turbomaquina é definido como um par rotor-estator (ou vice-
versa). Em uma turbina, o contetdo energético térmico do fluido é convertido em

energia cinética pelo estator, que em seguida é transferida ao rotor como
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trabalho de eixo. No caso de um compressor, a energia cinética do fluido
adquirida com o movimento do rotor € em seguida convertida em energia térmica

pelo estator.

Seguindo a forma com que o fluido transfere energia para a maquina, realizando
um movimento ao longo do eixo de rotacéo do rotor, € esperado que o sistema
de coordenadas utilizado seja polar. Dado que a geometria € axi-simétrica é
possivel considerar um plano meridional contendo a velocidade resultante das
componentes axial e radial, chamada de meridional (c,,) (eq. (26)), dado que o
movimento do fluido ocorre essencialmente ao longo dessas direcdes, com
componentes também na direcdo tangencial. A velocidade absoluta do fluido (c)
é entdo uma resultante das componentes axial (c,), radial (c,) e tangencial (cy),
conforme eq. (27). Na Figura 14 é apresentado um exemplo dessas

componentes em uma turbina.

Plano Meridionérll

Figura 14 - Componentes de velocidade do escoamento em uma turboméaquina (KORPELA, 2011).

Cm =62+ c” (26)
¢ =+c%+ .2+ cy? (27)

Nos componentes rotativos, a representacao da velocidade do fluido é realizada

através dos chamados tridngulos de velocidade, a partir dos quais & possivel
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relacionar a velocidade linear da p4, a velocidade absoluta do escoamento e a
velocidade do escoamento em relagéo a velocidade da pa, segundo a Figura 15.
a € 0 angulo entre a velocidade absoluta e a velocidade meridional, enquanto
que B é o angulo entre a velocidade relativa e a meridional. Observa-se que a
diferenca entre a componente tangencial da velocidade absoluta e a da
velocidade relativa € igual a velocidade linear do rotor, segundo a eq. (28). As
componentes tangenciais da velocidade estdo na mesma direcdo que a

velocidade linear da pé e, portanto, recebem o subscrito U.

Cu Wy
l: :l
1 1
1 1
1 1
1 a 1
1 B 1
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1 C W
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Cc
" v m ! m
U

Figura 15 - Triangulo de velocidades.

c=+cn?+cy? (28)
U=Qr (29)

Através da conservacao do momento linear é possivel de se obter a equacéo do
torque sobre o eixo da turbina. Considerando o volume de controle da Figura 16,
o torgue no eixo do rotor € igual ao produto do somatorio das forcas atuando
sobre o eixo e 0 respectivo braco entre cada componente de forca, que
desenvolvido resulta na eq. (30) (DIXON; HALL, 2010).

T, = M (1 cyp — T2 Cyz2) (30)
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Figura 16 - Volume de controle para uma turbomaquina generalizada (DIXON; HALL, 2010).

Do produto entre o torque e a velocidade angular no eixo, obtém-se a taxa
temporal da geracdo de trabalho na maquina (poténcia). Retirando-se o termo
temporal (vazdo massica) obtém-se o trabalho realizado por unidade de massa
de fluido. Apresentada na eq. (31), essa expressao desenvolvida é conhecida
como equacao de Euler, na qual AW, é o trabalho no eixo. Valores positivos de
AW, configuram uma turbina, e valores negativos, um compressor ou bomba
(DIXON; HALL, 2010).

AW, = U; cyy — Uy cy (31)

Partindo da equacéo de Euler, uma nova propriedade é introduzida na andlise
de turboméquinas: rotalpia, considerando que existe uma relacdo constante
entre os termos de entalpia de estagnacéo (h;) contidos no trabalho liquido e os
produtos das velocidades (Ucy). Isolando-se os termos relativos a entrada e a
saida do sistema, obtém-se a eq. (32), na qual a rotalpia (I) representa cada um

dos lados da equacéo.

heyy — Uy cyg = hey — Uz ¢y (32)
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Portanto, a rotalpia (I) é expressa e desenvolvida na eq. (33).

1 2 1 2
Izht—UCU=h+EW —EU (33)

Sendo ela desenvolvida através da equacdo de Euler, que representa a
conservacdao do momento angular no rotor de uma turbomaquina, a rotalpia €
uma propriedade importante, pois € conservada ao longo da linha meridional no

escoamento.

O estagio inicial do desenvolvimento de uma turboméquina leva em
consideracdo parametros adimensionais que facilitam a generalizacdo e
comparacdo de maquinas com desempenho semelhante. A partir desses
pardmetros € possivel iniciar um procedimento de calculo para o
desenvolvimento de uma turbomaquina de forma que as propriedades
termodinamicas e fluidicas sejam determinadas nos varios componentes, o que
faz com que o desempenho da maquina seja especificado para cada uma em
particular. Neste trabalho, serd dado um enfoque nos parametros especificos de
maquinas com escoamento compressivel. E importante ressaltar que os
parametros adimensionais de uma turbomaquina dizem respeito ao rotor da

mesma.

O primeiro grupo adimensional € o parametro denominado coeficiente de fluxo
(p), que relaciona a vazao volumétrica (V) com a rotacdo (N) e as dimensées da

maquina (D), expresso pela eq. (34).

(34)

O segundo grupo é o parametro coeficiente de carga (y) (eq. (35)), relacionando
o trabalho realizado ou gerado (gH) na maquina com a rotacao e suas dimensdes

(N2D?), representando a taxa de trabalho realizado adimensional.
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gH
V= yip2 (35)

O numero de Reynolds € um adimensional de grande valor na analise de
escoamento viscoso, pois ele relaciona as forgas inerciais do escoamento com
as forgcas viscosas e com base em seu valor, classifica-se o regime do
escoamento em laminar ou turbulento. Por conta disso, sua aplicacdo se da
também no célculo de fatores de atrito em determinacéo de perdas, dependendo
também da rugosidade das paredes no entorno do escoamento. Sua forma geral
esta expressa na eq. (36) (CENGEL; CIMBALA, 2015).

©
a
~

Re

(36)

A velocidade especifica (Ng) € outro parametro importante no pré-projeto de
turbomaquinas. Ela, juntamente com o didmetro especifico (Ds), caracteriza a
forma da maquina e ambas podem ser expressas pelas eq. (37) e eq. (38),
respectivamente (KORPELA, 2011).

NV
Ng = m (37)
D(gH)"s
D= —2 -
s N (38)

Maquinas com baixa velocidade especifica entregam mais trabalho liquido com
menor vazao. Em compensacao, maquinas com pequeno didmetro especifico
produzem menor quantia de trabalho para a mesma vazdo. Por exemplo,
turbinas axiais possuem alta velocidade especifica e baixo diametro especifico,
devido a alta vazao massica e baixo trabalho especifico produzido por estagio.
Por outro lado, uma turbina radial possui baixo diametro especifico e alta
velocidade especifica, dado que o trabalho especifico gerado por trabalho é

relativamente grande com uma baixa vazao massica.
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O grau de reacdao em uma turbomaquina é definido como a razéo entre a queda

de entalpia estatica no rotor (Ah,,:or) € @ queda de entalpia estatica do estagio
(Ahestégio)-

Rh — Ahrotor
Ahestégio

(39)

3.5. Turbinas Radiais

3.5.1. Fundamentos

Turbinas do tipo radial (conhecidas em inglés por IFR Turbine - Inward Flow
Radial Turbine) sdo caracterizadas pela conversdo da energia da velocidade
linear do fluido em uma tubulac&o para movimento centrifugo. A entrada do fluido
nessa maquina ocorre tangencialmente e seu movimento € convertido de radial
para axial ao eixo de rotacdo. Sua conversdo de energia se da através da
transferéncia de energia do fluido que passa de um raio maior para um raio
menor no rotor, com a condi¢cdo de que o produto Ucy na saida do rotor seja
menor do que na entrada, respeitando assim a condicdo de trabalho positivo
segundo a eq. (31), de forma que a turbina radial seja comumente dimensionada
para que sua componente de velocidade tangencial absoluta na saida do rotor

seja a mais proximo possivel de zero (DIXON; HALL, 2010).

Whitfield e Baines (1991) afirmam que turbinas axiais suportam uma maior razao
de pressao por estagio. Porém, se tratando de turbinas menores, uma do tipo
axial necessitaria de muitas pas de tamanho reduzido, aumentando a area em
contato com o fluido de trabalho e consequentemente, as perdas por atrito e o
fator de bloqueio causado pela camada limite. A folga entre as extremidades das
pas e o envoltdrio da turbina provoca perdas por vazamento, que sao bastante
significativas em componentes de dimensdes reduzidas. Por conta dessa
possibilidade de maior geracdo de poténcia por estagio com menores
dimensdes, esse tipo de turbina se mostra apropriado para a geracao de

poténcia em ORCs em baixa escala.
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A turbina radial possui voluta, estator e rotor como componentes principais,
sendo os dois primeiros responsaveis pela conversao da energia térmica do
fluido em energia cinética, e o terceiro responsavel pela conversdo de energia
cinética do fluido em trabalho de eixo. Esses componentes sdo mostrados de

maneira simplificada na Figura 17.

Voluta

Estator

W N -

4

Rotor
5

Figura 17 - Componentes simplificados da turbina radial (KORPELA, modificado, 2011).

A andlise termodinamica leva em consideracao a hipétese de que 0s processos
ocorridos sdo adiabaticos e que as perdas sao calculadas em sua grande
maioria, em funcdo da entalpia estatica do fluido de trabalho. A Figura 18

explicita esses processos que ocorrem no interior da turbina.
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Figura 18 - Diagrama termodinamico para uma turbina radial (RAHBAR et al., 2014).

Da primeira lei da termodindmica e da hipétese adiabatica, a entalpia de
estagnacdo é mantida em todos os processos aonde néo hé geracao de trabalho.
Esses processos ocorrem dos estados 1 até 4, correspondentes a voluta (1-2),
estator (2-3) e interespaco estator-rotor (3-4). Assume-se que ho interespaco
estator-rotor o processo € também reversivel e, portanto, isentrépico. E
interessante notar que a diferenca entre a entalpia estatica e de estagnacao de
cada estado, conforme a eq. (15), corresponde a energia cinética do fluido, que
sofre um aumento até o ponto 4. No rotor, entretanto, a entalpia de estagnacéo
ndo € mantida, respeitando o processo de geracdo de trabalho e igualmente, a
conservacao da rotalpia. O trabalho liquido real seré igual a queda da entalpia
de estagnacdo (Ah,.q). O trabalho liquido isentrépico corresponde a queda
isentrépica de entalpia de estagnacéo do estado 1 até a entalpia estatica do
estado 5 (Ah;,), Situacdo em que a energia cinética do fluido ndo seria
significativa e representaria 0 maior potencial de aproveitamento da energia da
entrada do sistema. Disso, determina-se a eficiéncia total-estatica (n;;) dessa
turbina, representando a razdo entre a queda real e a queda isentrépica de

entalpia, de acordo com a eq. (40).
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— Ahreal
ntS Ahiso (40)

O coeficiente de fluxo em uma turbina radial é relacionado com a eq. (34), mas
na pratica seu calculo se da através da razao entre a velocidade meridional (c,;,4)

e a velocidade da pa na entrada do rotor (U,), conforme eq. (41).

=, (41)

O coeficiente de carga das pas representa em uma turbina radial a queda
adimensional da entalpia total do fluido através do rotor, expresso pela eq. (42).
Os termos que fazem parte desse célculo sdo a queda de entalpia de estagnacédo

ao longo do rotor (Ah,..4;) € a velocidade da pa na entrada do rotor (U,).

_ Ahreal
=7 (42)

A principio, a aplicagdo do numero de Reynolds na analise de turbinas radiais se
da através do calculo de seu valor médio em relacdo as propriedades avaliadas
na entrada e saida dos componentes, bem como o valor do raio, dado o
movimento do fluido, conforme expresso na eq. (43). Entretanto, conforme cada
aplicacdo e o método empregado por cada autor, a forma geral da equacao pode
divergir em cada metodologia de célculo.

]
)
=

Re =

(43)

=

A velocidade especifica (Ng) em uma turbina radial é calculada segundo a eq.
(44) e depende da rotagdo do rotor (1) em rad/s, velocidade meridional na saida
do rotor (c,,5), area da saida do rotor (As) e queda de entalpia isentrépica (Ah;g,)-
O diametro especifico (Ds) € funcédo do diametro da entrada do rotor (d,), da

gueda de entalpia isentrépica (Ah;,), bem como da velocidade meridional na
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saida do rotor (c,,5) € da area da saida (4s), e é calculado conforme a eq. (45)

(WHITFIELD; BAINES, 1991).

0/ CmsAs
Ny = —————
* (Ahiso)3/4 (44)

— d4 (Ahiso ) 1/4

\ Ems4s

Dy (45)

Na Figura 19 € mostrada a influéncia da velocidade especifica sobre o formato
do rotor. Observa-se que uma menor velocidade especifica, para uma mesma

taxa liquida de trabalho gerado, representa um sistema mais compacto.

Figura 19 - Formato do plano meridional de turbinas radiais em funcéo da velocidade especifica (WALSH,;
FLETCHER, 2004).

Em uma turbina radial o projeto € realizado comumente de forma que a
velocidade meridional na entrada e na saida do rotor sejam iguais, de forma que
o grau de reacdo (R,) possa ser calculado de acordo com a eq. (46)
(WHITFIELD; BAINES, 1991), ou seja, é a razdo entre a queda de entalpia

estatica (Ah,,:0r) € @ queda de entalpia de estagnacéo (Ah,¢or:) através do

rotor.

R, — Ahyotor
" Ahrotor,t (46)
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Figura 20 - Eficiéncia versus Velocidade especifica em turbinas (BASKHARONE, 2006).

Da Figura 20 verifica-se que para o caso de velocidade especifica baixa a turbina
radial oferece melhor eficiéncia, se comparado a uma turbina axial. De fato,
segundo a definicao de velocidade especifica (eq. (37)), uma maquina com baixa

velocidade especifica realiza uma taxa maior de trabalho a uma menor vazao.

3.5.2. Componentes e Perdas

Os componentes de uma turbina radial sdo dimensionados de forma a acelerar
o fluido convertendo a energia interna em energia cinética até a entrada do rotor,

local em que ocorre a geracédo de trabalho, ja foram apresentados na Figura 17.

As perdas que influenciam o desempenho geral da turbina estdo intimamente
relacionadas com o perfil da maquina, com variacdes na direcdo do escoamento
ao longo de seu curso, bem como as formas dos componentes, que influenciam
no comportamento dos perfis de escoamento, e o atrito entre o fluido em

movimento e as paredes do sistema.

O componente de entrada do sistema € a voluta, mostrado na Figura 21, na qual
o movimento linear do fluido € convertido em centrifugo através do formato
espiral do componente. Além disso, ha uma reducéo da area de escoamento ao
longo do curso da voluta entre os pontos 1 e 2 na figura, representando
respectivamente a entrada da voluta e a entrada o estator, contribuindo para a

aceleracdo do fluido. E significativa a geracédo de vortices nesse componente
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durante a conversdo do movimento linear do escoamento para rotacional, bem
como o atrito, sendo ambos 0s responsaveis pelas perdas ocorridas nessa
secdo. O atrito esté relacionado com a velocidade do escoamento e a geracao
de vortices atua diminuindo a velocidade do fluido na entrada do estator em
relacéo a velocidade que poderia ser obtida segundo a conservacao do momento

angular.

Area de entrada da voluta 4,

Area de descarga da voluta 4,

Figura 21 - Voluta em uma turbina radial, segundo Whitfield e Noor (1994) (modificado).

O segundo estagio de uma turbina radial € o estator, o qual pode, ou néo, conter
pas. Para os dois casos, o fluido sofre também um aumento da velocidade
absoluta, dado que suas duas componentes, segundo suas equacdes
governantes, sofrem um aumento. A reducao da area do escoamento na direcédo
meridional do escoamento, ou seja, radial com sentido para o centro, é
responsavel pelo aumento da velocidade nessa direcdo, seguindo a
conservacgao da massa, enquanto que essa mesma reducado do raio externo para
o raio interno do estator provoca um aumento na velocidade tangencial do fluido,
seguindo a conservacdo do momento angular. A presenca ou ndo de pas
influencia no comportamento do escoamento, visto que as mesmas direcionam
melhor o escoamento e contribuem para eliminar possiveis dispersfes das
componentes de velocidade geradas na voluta. As pas do estator podem ter uma

curvatura, para que o angulo de entrada seja diferente do angulo de saida em
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relacdo a direcdo meridional, ou ndo ter uma curvatura, sendo assim o angulo
do escoamento em relacdo a linha meridional igual na entrada e na saida. As
pas curvadas sao utilizadas no caso em que o escoamento vindo da voluta nao
atingem o angulo necesséario de saida do estator, sendo necessario um
redirecionamento (WHITFIELD; BAINES, 1991). Esse componente apresenta
perdas de perfis de asa, como perdas de bordo de fuga causadas pela separacao
do fluido na ponta do componente devido ao gradiente de presséo entre os lados
de maior velocidade e de menor velocidade, contendo menor e maior pressao,
respectivamente. O atrito também se faz relevante, por se tratar de um
componente com dimensdes relativamente pequenas para o fluxo méssico que
0 atravessa, porque a area de contato do fluido com a turbina passa a ser

relativamente grande.

Perdas por
escoamento de
canto Escoamentos
2 secundarios
Perdas - ‘
por folga d N .
de topo < = /

Vértices do

bordo de fuga
/a./"f g

—

¢

Perdas na
parede

Perdas de
perfil

h Direcdo da

rotagao

Figura 22 - Componentes de perdas em perfis de pas (Japikse, 2006).

Um dos componentes mais importantes da turbina é o rotor, aonde ocorre
finalmente a conversdo da energia cinética do fluido em energia mecéanica no
eixo, além da mudangca na direcdo do escoamento de radial para axial.
Justamente por conta dessa mudanca de direcdo ocorrem nesses componentes
as perdas mais significativas do sistema. A Figura 22 apresenta a forma que

essas perdas tomam forma através do escoamento em um perfil de pa de rotor
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em uma turbina. O atrito € presente devido a grande area de contato do fluido
com as paredes do rotor e da carcaga. O mecanismo de perdas por folga de topo
€ devido a vortices formados pela diferenca de velocidade entre o fluido
escoando na folga entre o topo da pa e a carcaca da turbina e o fluido que escoa
no rotor, juntamente com a diferenca de pressao entre as superficies das pas,
visto que a folga de topo possibilita a passagem de fluido por ela, conforme
apresentado na Figura 23.

Vortices no

Baixa Pressao

Figura 23 - Mecanismo de perdas por folga de topo em péas de turbinas (Korpela, 2011).

Devido ao gradiente de pressao entre o lado concavo (alta pressédo) de uma pa
e o lado convexo (baixa presséo) da pa subsequente, o fluido sofre recirculacao
no passo entre ambas, provocando o chamado escoamento secundario (Figura
24), retardando o movimento do fluido (KORPELA, 2011).
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Figura 24 - Escoamentos secundarios em perfis de pas (Korpela, 2011).
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O angulo de incidéncia do fluido em relacdo ao angulo da pa na entrada do rotor

pode causar um descolamento da camada limite conforme sua magnitude devido

ao movimento em sentido contrério do rotor em relagédo ao fluido (WHITFIELD;

BAINES, 1991), bem como bordo de fuga da p&, causando também separacéo

do fluido na saida da turbina, assim como foi exemplificado para o estator e por

fim, a energia cinética ndo aproveitada na saida do rotor também sao fatores

responsaveis por perdas.
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Eixo de Paredes Laterais

Estator

Superficie
do Cubo

Figura 25 - Rotor e estator de uma turbina radial (Baskharone, 2006).

Na grande maioria dos casos as perdas sdo calculadas em termos da entalpia
estatica real do estado em relacdo ao estado isentrGpico. Tomando como
exemplo a Figura 18, o estado 2 (h,) possui um analogo isentropico chamado 2s
(h,s). O coeficiente de perdas em termos da entalpia é representado entdo pela
diferenca de entalpia entre os estados. Escrevendo de forma arbitraria, a queda
entalpica pelas perdas (Ah) € dada como uma diferenca entre a entalpia do
estado real (h,.;) € a entalpia do estado isentrépico (h;,) € também funcéo das
velocidades do escoamento e propriedades fisicas do fluido. Dessa forma, a
maioria dos métodos de perdas apresentados na se¢do de metodologia sdo da

forma da eq. (47).

Ah = h,pq; — hiso = f(c,w, Prop. Fisicas) (47)
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4. METODOLOGIA

A metodologia utilizada no presente trabalho consistira em um programa escrito
no software MATLAB, dada sua flexibilidade e facilidade de se escrever rotinas
iterativas. As propriedades fisicas e termodinamicas do fluido sdo calculadas

com o auxilio da biblioteca de propriedades fisicas e termodindmicas REFPROP

O calculo utilizado nesse projeto € baseado em uma aproximacao
unidimensional do escoamento ao longo da turbina, chamado de Método da
Linha Média (MLM) e com o auxilio de modelos de perdas presentes na literatura
€ possivel estimar a performance do sistema em condi¢des reais. Por fim, o
projeto da turbina sera otimizado em fungcdo de pardmetros de saida
selecionados para que o sistema apresente o melhor desempenho nas

condicBes de trabalho estipuladas.

4.1. Turbinas radiais — Método da Linha Média

Para uma abordagem inicial mais simplificada no desenvolvimento de uma
turbina, o Método da Linha Média (MLM) surge como uma alternativa a analise
do escoamento 3D no interior do sistema, apresentando resultados confiaveis
baseados em modelos e correlacBes obtidos através de testes em trabalhos
presentes na literatura, sem a necessidade de dados especificos de geometria
como formato de pas. Utilizando-se pontos-chave localizados nas fronteiras da
turbomaquina (entrada e saida), bem como nas fronteiras entre os componentes
internos, estacionarios e rotativos, do sistema, o escoamento € avaliado sobre a
linha meridional, que descreve de forma generalizada o percurso do fluido ao
longo da maquina. Em cada ponto considerado o escoamento € avaliado em
uma posicao mediana, a qual representa as condicbes média desse escoamento
na sec¢ao considerada (MOUSTAPHA et al., 2003). Neste trabalho, a convencéao

dos pontos considerada segue a Figura 26.
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Figura 26 - Pontos-chave e dimensdes principais de uma turbina radial (RAHBAR et al., 2014).

4.2. Procedimento de Calculo

A forma com que o trabalho é desenvolvido depende dos parametros de entrada
da metodologia de célculo, que é baseada no trabalho de Rahbar et al. (2014).
Os parametros de entrada do sistema dizem respeito ao rotor, a entrada do
sistema e a algumas relacbes geométricas entre os componentes. As outras
grandezas envolvidas com os componentes estacionarios sédo definidas através
dos calculos realizados sobre o sistema. Dessa forma, os dados iniciais do

programa sao:

Pressao de estagnacao na entrada da voluta (P;,);
Temperatura de estagnacao na entrada da voluta (T;,);
Razao de pressao total-estatica (ER;;)

Coeficiente de carga do rotor (y);

Coeficiente de fluxo do rotor (¢);
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Rotacéo do rotor (Q);

Angulo de saida do escoamento do rotor (as);

Raz&o entre raios da base da pa do rotor e raio na entrada do rotor (rscupo/74);
Razao entre os raios de entrada e saida do estator (r,/13);

Raz&o entre os raios da voluta e de entrada do estator (r,/1);

Vaz&o massica ou poténcia desejada no gerador elétrico (rm ou W,,);
Estimativa inicial da eficiéncia do estagio da turbina (n);

Valores estimados da eficiéncia da transmissdo no eixo e do gerador elétrico

(nmec € nel)

Os trés primeiros fatores (P4, Tz, € ER;s) S@0 inerentes ao ciclo termodinamico e
definirdo seu comportamento, enquanto que os trés seguintes (¥, ¢ e Q) séo
baseados na experiéncia e em maquinas ja existentes. A razdo de pressdo
determina a pressao estatica na saida da turbina com base na pressdo de

estagnacéo na entrada.

Os parametros geométricos (as, "scupo/Ts, 12/73 € 11/13) Criam relacdes entre as
dimensdes do sistema, enquanto que o angulo de saida do escoamento no rotor
deve-se a condicdo de minimizar os vortices na tubulacédo de saida do sistema

para que as perdas sejam minimizadas nessa regiao.

O antepenultimo fator deixa em aberto se a poténcia elétrica ou a vazao massica
sera especificada por conta de elas serem grandezas linearmente dependentes
e seu uso sera especificado em casa caso. Na construcdo de um primeiro
modelo experimental a ar comprimido, por exemplo, devido as limitacdes de
vazao do sistema, a vazdo massica seria especificada, enquanto que para o caso
de projeto de uma turbina para geracdo de energia, o ideal seria o
dimensionamento da mesma considerando uma poténcia de saida previamente

definida.

O método empregado necessita de uma estimativa inicial para a eficiéncia. Ao
final de um ciclo de calculo, uma nova eficiéncia é calculada e comparada com
aguela estimada inicialmente, para que um novo ciclo seja realizado, até que a

diferenca entre as duas seja menor do que um valor estipulado previamente. O
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fluxo do calculo segue uma linha bem definida ao longo da maquina, que se inicia
com o célculo do rotor, passando pela saida do estator e em seguida pela

entrada do mesmo, com a finalizagdo do procedimento na voluta.

E levado também em consideracdo a eficiéncia mecanica do sistema de
transmissao no eixo e a eficiéncia na conversao de energia no gerador elétrico,
segundo Rahbar et al. (2014), funcionando como fatores de corre¢do da poténcia

no eixo da turbina.

A metodologia utilizada nos célculos nao respeita uma ordem entre parametros
geométricos, termodinamicos e fluidicos, visto que essas grandezas estao
interligadas no fluxo das informa¢des. Tomando como exemplo o calculo da
entalpia de estagnacdo de um estado termodinamico qualquer segundo a eq.
(15), a entalpia de estagnacédo se relaciona com a entalpia estatica e com a
energia cinética do fluido naguele ponto e consequentemente com a velocidade
absoluta do escoamento, ao passo que a velocidade absoluta do escoamento é
a resultante das componentes meridional e tangencial, relacionadas com a
geometria do sistema e com as equacdes de conservacdo da massa e do

momento angular.

O procedimento de célculo da turbina radial € realizado do rotor para a voluta,
dado que os coeficientes adimensionais na entrada do problema séo relativos ao
rotor, e apenas a temperatura de presséo de estagnacao na entrada sédo pontos
relativos a voluta. Como as grandezas de um estado esté ligada as grandezas
do estado imediatamente superior ou inferior, observa-se uma interdependéncia
entre eles. A Figura 27 apresenta um fluxograma com o roteiro de calculo

simplificado de turbinas radiais.
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Rotor — Estados 4, 5, t4 e Saida do Estator — Estados
Estimativa inicial da t5, Velocidades, Dimensdes 3 e t3, Velocidades e
eficiéncia e Estado t1 e Perdas no Rotor (Wei, Dimensdes na Saida do
2014 e Rahbar et al., 2015) Estator
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Figura 27 - Fluxograma do procedimento de calculo de turbinas radiais proposto.

O procedimento apresentado na Figura 27 € iterativo. De fato, a necessidade de
se estimar a eficiéncia da turbina no inicio do procedimento sugere que uma
comparacao entre a calculada e a estimada deva ser realizada a fim de se

realizar uma correcdo do modelo e novamente o procedimento de calculo.

Para a realizacdo desse programa, foram elaborados dois procedimentos que
diferem apenas na forma com que as propriedades termodinamicas séo
calculadas. Através de um deles calcula-se essas propriedades por dados de
gases reais, conforme ja foi explicado na se¢do anterior e através do outro
procedimento, por gases reais. Ao longo da descricdo do procedimento
completo, cada uma dessas formas sera detalhada de forma apropriada.

O calculo das velocidades em cada componente da turbina segue o triangulo de
velocidades apresentado na Figura 15, conforme a convencéo apresentada na
imagem. O sentido considerado positivo para os angulos do escoamento em
relacdo a linha meridional € horéario. Portanto, é conveniente expressar as
relacbes que serao utilizadas em todos eles nesta se¢éo, expressas nas eq. (48)
- (54).
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?U =sina (48)
Cm

— = cosa (49)
Cu_ tan a (50)
Cm

W .

W sinf (51)
Cm

W cosf5 (52)
w

o~ (53)

m

UZCU_WU

(54)

A equacao da conservacdo da massa € aplicada sobre um plano normal a
direcdo meridional do escoamento, e sua forma segue sempre a eq. (55)
(MOUSTAPHA et al., 2003). O fator de bloqueio (BK) leva em consideracao a
reducdo da area efetiva do escoamento nos componentes pela presenca da

camada limite desenvolvida.

m=pAc, (1—BK) (55)

A conservacao da energia pela entalpia de estagnacédo é calculada conforme a
eg. (15), da mesma forma que a conservacdo do momento angular se aplica
como esta expressa a eq. (21), com excec¢do da voluta, em que o termo de perda
de velocidade devido a geracdo de vortices se faz presente (eq. (56)) e o
movimento se conserva da direcdo axial da tubulacdo de entrada no ponto 1 para
a direcdo tangencial na entrada do estator (WHITFIELD; NOOR, 1994).

€11y = Cyp Ty SC (56)

Considera-se que a largura (b, € b3) na entrada e saida do estator € igual a

largura na entrada do rotor (b,). Define-se também que a secéo transversal da
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voluta segue a geometria apresentada na Figura 26 como um quadrado de lados

Tyor € O restante como um arco de circunferéncia de 270° com raio 7,,;.

4.2.1. Valores de Entrada

Os dados de entrada do programa seguem os valores propostos na Tabela 1.

Todos os parametros, com excecao da temperatura de estagnacdo em 1 (T;,),

razao entre raios da voluta e da entrada do estator (r;/r,) estimativa inicial da

eficiéncia (n;s) seguem os valores sugeridos por Rahbar et al. (2014).

Tabela 1 - Dados de entrada do programa proposto.

Pardmetro Valores propostos (unidade)

Py
Ttl
ERy
¥

@

X0}
as
Tscubo/Ta
/T3
/7,
BK
m
Nger

nmec

Nts

200 - 3500 kPa
400 - 500K
2-15(-)
08-24(-)
02-05(-)
20000 - 70000 rpm
0°
0,2 mm/mm
1,2 mm/mm
1,2 mm/mm
0,1(-)
0,2-18kg/s
0,96 (-)
0,96 (-)

0,75 (-)
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O procedimento de calculo sera apresentado para gases reais, Vvisto que o
calculo pela hipétese de gases reais dificilmente se aplica para fluidos ORC
porque seu comportamento passa a ser aproximavel para essa hipétese em altas

temperaturas e pressoes.

A analise realizada na primeira etapa do projeto ocorre apenas no rotor, aonde
0S parametros adimensionais utilizados como ponto de partida no
desenvolvimento da turbina sdo de fato levados em consideracdo. A partir dos
dados iniciais do problema e das leis fundamentais da conserva¢do da massa,
da energia e da quantidade de movimento a geometria do rotor € obtida, além

dos estados termodinamicos na entrada e saida do rotor.

Os dados de geometria dos componentes estacionarios estao relacionados com
a geometria do rotor através de razdes entre raios e dos angulos calculados do
escoamento em relacéo a linha meridional, além das relacbes de conservacao
que conectam as propriedades termodindmicas e as propriedades de

escoamento com a geometria dos componentes.

Dado que a geometria dos componentes € determinada na etapa de projeto
preliminar, salvo perfil de pas, bem como cada estado termodinamico e suas
consequentes propriedades fisicas em cada ponto-chave no sistema, 0s
coeficientes de perdas sdo calculados conforme cada uma das correlacdes

descritas a seguir.

4.2.2. Andlise de Desempenho - Rotor

O primeiro passo no célculo da turbina é definir a poténcia desejada no eixo do
rotor, por conta das perdas mecéanicas e na conversdo de energia no gerador

elétrico. A poténcia de eixo () é calculada segundo a eq. (57).

H Wel
W=——""— (57)

Nger Nmec
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Com duas propriedades ja especificadas, define-se o estado termodinamico em
t1.

Refprop
(Pﬂ;Tﬂ)_____» hﬂ;sﬂ;pﬂ)

Da definicdo da razdo de pressao, € possivel calcular a pressao do estado 5,
conforme eq. (58), igual a pressdo em 5s (Ps; = P;). Esse estado é a expansao
isentropica relativa a t1 (sss = s;4), € com isso, a entalpia desse estado é
calculada. A queda de entalpia isentropica (Ah;,,) pode ser definida, bem como
a queda de entalpia real (Ah,.q;) € as perdas totais de entalpia (Ah,erqqs), @ partir

da estimativa da eficiéncia.

_ Py
~ ERy (58)

Refprop
(PSS: SSS) —_— (hSS)

Ps

Ahiso = htl - th (59)
Ahyeqr = Dhigo Nes (60)
Ahperdas = Ahygo (1 —1y) (61)

A seguir, conforme o que for determinado no inicio do programa, pode-se
calcular a vazdo massica (eq. (62)) quando a poténcia de saida desejada for

especificada, ou vice-versa (eq. (63)).

_ 114
™= Ahreal (62)

W =m Ahyeq (63)
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Em seguida a pressao de estagnacdo em t4 é calculada segundo Rahbar et al.
(2014) (eq. (64)), e pela conservagéao da energia (h;, = h;1) cONsequentemente,

todo seu estado termodinamico

Pr1 Ahreal (1 - nts)

Py = Py — 47
ts

(64)

Refprop
(PMJ ht4) - (Tt4-; St4)

Das eq. (42) e eq. (41) calcula-se U, e c,4, respectivamente. Assume-se que
Cma = Cms € a partir das relacbes geométricas da Figura 15 e de as, calcula-se
cys. Da equacao de Euler (eq. (31)), calcula-se c¢,, e entdo, da mesma forma,
seguindo as relagdes da Figura 15, determina-se os valores de a,, wyy, B4, C4, Wa
e cs. As dimens@es do estado 5 representam o raio médio da saida do rotor (r%).
As propriedades de saida do rotor no topo da pa e no cubo seréo avaliadas mais

adiante.

O estado 4 pode ser determinado. Com h;, e c,, 0 valor de h, pode ser
determinado através da equacéao da entalpia de estagnacéo (eq. (15)). Com isso,
o estado termodinamico 4 pode ser totalmente definido, bem como o nimero de
Mach na entrada do rotor segundo eq. (22), parametro critico no projeto, visto
que um valor maior do que 1 deve ser evitado por provocar uma ondas de
choque, responsaveis por perdas, como por exemplo, por atrito viscoso na
camada limite, dado que a interacdo camada limite-onda de choque provoca

espessamento da camada limite.

Refprop
(s45 hy) — (T4F Py py Uy ‘14)

Com base em h;,, h;s pode ser calculado. Determinando cg, e através da
equacéo da entalpia de estagnagéo (eq. (15)), calcula-se hs, as propriedades
termodinamicas e fisicas em 5 e t5, visto que sc = s;s € 0 numero de Mach da

velocidade absoluta do escoamento na saida do rotor segundo eq. (22).
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htS = ht4 - Ahreal (65)

Refprop
(Ps; hs) — (Ts; S5; Pgi s si Vi Cps)

Refprop
(StS; htS) > (TtS; PtS)

Da conservacao da massa, calcula-se a rea de escoamento na saida do rotor,
considerando-se o fator de bloqueio causado pela camada limite nas paredes. A
medida de r, pode ser calculada através da eq. (29), e das relacdes definidas na
Tabela 1 calcula-se rs.,,,- Da geometria do escoamento na saida do rotor,
composta por duas circunferéncias concéntricas, com o fluxo de massa correndo
entre as duas circunferéncias, é possivel calcular o raio da saida do rotor no topo

da pa (stopo), €XPresso pela eq. (67) e por fim, r5, medida média entre 5., €

Tscubo-

A = m
5~ ps Cms (1 — BK) (66)

A
Tstopo = <?5) + (r5cubo)2 (67)

Da eg. (29) calcula-se Us. wys, fs, ws sao calculados segundo a Figura 15, e o
numero de Mach relativo em 5 (Mas ;) também é calculado conforme eq. (68).
A area do escoamento em 4 segue a equacédo da saida do rotor. A espessura b,
da entrada do rotor € calculada como a altura de um cilindro de raio r,, expresso

na eq (70), e a espessura do rotor na saida € igual a diferenca entre entre 75y,

€ Tscubo-
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w
Mas e = (Z_SS (68)
m
A= P4 Cma (1 — BK) (69)
T 2m 7 (70)
bs = Tstopo — Tscubo (71)

O numero de pés do rotor é calculado segundo calculo proposto por Glassman
(1976) na eq. (72), aproximado para o inteiro mais préximo.

Zrotor = % (1100 - a4)(tan azl-) (72)

Em seguida, verifica-se se as rotalpia em 4 e 5 sao iguais, conforme eq. (33).

Para uma melhor avaliagdo das dimensfes, determina-se também as
componentes de velocidade relativa no topo e no cubo da saida do rotor,
conforme a Figura 15. Dessa forma, sao calculados os valores de Us;opo: Wystopo:
.BStopo € Wstopos bem como os valores de USCubm Wuyscubos ﬁSCubo € Wscubo- Entao,
calcula-se também o nimero de Mach relativo a esses locais conforme eq. (73)
e eq. (74).

WStopo
Mas, =
po,rel
as (73)
Ma _ Wscubo 74
Scubo,rel —
as (74)

Assim, todas as dimensdes, propriedades e velocidades dos pontos-chave do
rotor estdo determinados. O préximo passo entdo € calcular as perdas pelos

Varios mecanismos presentes nesse componente.

As perdas por folga de topo das pas (Ahg,top.) OCOrrem pela recirculagao do
fluido de trabalho na folga entre esses pontos nas pas e a carcaga da turbina. O
procedimento de calculo € proposto por Rahbar et al. (2014). Primeiramente

calcula-se as folgas de topo na direcao axial e radial (¢, e ., respectivamente),
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conforme eq. (75), e em seguida, os coeficientes adimensionais (C, e C,) desse
mecanismo de perdas pelas eq. (76) e eq. (77). Por fim, a queda de entalpia por

conta dessas perdas é calculada segundo a eq. (78).

& =& = 0,04 by (75)
.-Gl 76
[Cina b4l
o~ (3 e "
ARf oy topo = (%) (04 Cy +0,75¢,C, — 0,3 /e, & C Cy) (78)

O modelo de queda de entalpia estatica por incidéncia (Ah;,.) sugerido por
Whitfield e Baines (1991) leva em consideragéo que a pa da entrada do rotor tem
0 angulo 6timo (Bisrimo), O qual ndo gera perdas por incidéncia. Porém, no
escoamento real, nem sempre o angulo 6timo € o angulo de escoamento do
fluido, gerando as perdas por incidéncia, por conta dos vortices gerados pelo
movimento relativo das pas do rotor em relagéo a entrada do fluido, provocando
um aumento da entalpia do fluido que entra no rotor, e com isso ha menos
geracédo de trabalho no rotor. O fluido em contato com o rotor provoca esfor¢os
de flexdo na base da pa, e uma vantagem do ORC é a possibilidade do uso de
angulos de pa mais agudos, provocando maiores esforcos na base da pa, por
conta da menor temperatura do sistema, sendo o material utilizado no rotor mais

resistente do que a temperaturas mais altas.

—1,98tan(a,)

Bastimo = tan™* 1,98 (79)
Zrotor (1 - Zrotor)
1
Ahipe = EW42 sin® (B4 — Pastimo) (80)

O disco do rotor compde a area do rotor por tras das pas, aonde ha o giro relativo

do rotor em relagdo a carcaga da turbina. Pela presenca de uma folga, ha
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também presenca de fluido nessa regido, atraves do qual surge atrito entre ele
e as paredes, provocando um torque de desaceleracao no rotor. Define-se a
folga do disco conforme a folga axial do topo das pas do rotor, com 5% da largura
da entrada do rotor (eq. (81)). A eq. (83) representa o atrito do cisalhamento para
0 escoamento no regime laminar, e a eq. (84), para o escoamento no regime
turbulento (WHITFIELD; BAINES, 1991). O nimero de Reynolds (Re,qtor) €
calculado conforme eq. (82), avaliando as propriedades médias do escoamento
na entrada e saida do rotor (WEI, 2014), e as perdas de entalpia sdo calculadas

conforme a eq. (85).

g, = 0,05 b, (81)
Re _ P45Ca5Ta
rotor fias (82)
£,7\01
) (83)
K = 3,7 —=—5% se Reyoor < 10°
Rerotor '
£,7\01
() (84)
Kf = 0,102 —=—5 se Reozor > 10°
eTOtOT
K, p U272
Ahat,disco = f4—7‘;4 (85)

Wei (2014) apresenta um método para calculo das perdas por atrito no rotor e
por escoamento secundario. Esse método consiste no calculo da largura média
da garganta do rotor (o,), expresso pela ed. (86) e na definicéo de um coeficiente
de perdas para atrito no rotor e escoamentos secundarios (my) com base em um
coeficiente de separacéo e de escoamentos secundarios (ksep sec), que assume
os valores segundo as eq. (88) e eq. (89). Esse coeficiente leva em consideragéo
o crescimento dos efeitos do escoamento secundario no rotor e da provavel
separacao do escoamento no topo da pa (WEI, 2014). O comprimento e diametro
hidraulico do rotor estdo apresentados nas eq. (90) e eq. (91), e a corda do rotor
(co,010r) € calculada com base no comprimento hidraulico do rotor (VENTURA et
al., 2012). Por fim, as quedas de entalpia por atrito e por escoamentos

secundarios sao calculadas conforme as eq. (93) e eq. (94), respectivamente.



_ (2775 Cps)

0g = 86
g (Zrotor Ws) ( )

(rp — 75)
ksep,sec == o - (87)

t
my = 15e kggpsec = 0,2 (88)
my =2 5€ kgepsec < 0,2 (89)
b4 z (rStopo - rScubo) ’
I R I e
lhid,rotor = (E) 5 (90)
dp; =0,5 [4 7 74 ba] [2 n (rStOPOZ - TScuboz)]

hidirotor ' [2 Ty + Zrotor b4] [T[ bS + Zrotor bs] (91)

co _ lhid,rotor
rotor — T[\/j (92)

Lhi w,2 + (0,7 ws)?
Ahat,rotor = 0’11mf <dhld.rotor) (w, (2 5)%) (93)
hid,rotor
7512 c0s(0,8 Bs)] (w,? + (0,7 ws)?)
Ahsec,rotor = 0;11mf [0;68 <1 - [r—s] )Corotor o > 4 > 5 (94)
4 g

A separacdo que ocorre no bordo de fuga das pas do rotor também
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é

responsavel por uma parcela das perdas ocorridas nesse componente. Seu

procedimento é apresentado por Glassman (1976), que sugere uma espessura

do bordo de fuga de 4% da largura da saida do rotor. Calcula-se entéo a perda
de pressao conforme eg. (96) (GLASSMAN, 1995), e da eq. (97) é possivel obter

as perdas por esse mecanismo em termos de entalpia (WEI, 2014).

tprrotor = 0,04 bS (95)
PsWs” (Zrotor t 2
5 Ws rotor “BF,rotor
AP = ‘
BF,rotor 2 < 2 T 15 €OoS 5 ) (96)
2 APgr ot
Ahgp rotor = 2 e t

Y Marel,s p (1 4 CSZ )m (97)

5 2 T5 CPS

Por fim, as perdas associadas com a energia cinética do escoamento na saida

do rotor podem ser calculadas segundo a eq. (98) (GLASSMAN, 1976).
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Ahecin,rotor = T (98)

Concluindo, a anélise de desempenho no rotor pode ser resumida através do
seguinte fluxograma (Figura 28):

Estado t1 e 5s,Ah;g,,

Entradas: Entrada:

ARy oq, W ou
, , 0
Pi1, T1, s Estado t4
Velocidades Dlmer.lsoes em 4.6 >
velocidade relativa
Entradas: absolutas em 4¢e 5, Estado 4.5 ¢ £5 em 5
P, @, as velocidade staao 4,0 € g

nimero de pas

relativaem 4
no rotor

Ahfal, topo» Ahincr
Ahat,disco ’ Ahat,rata‘rr
Ahsec Jrotor: AhBF,rato T

Ahecin,ro tor

Figura 28 - Procedimento de andlise de desempenho do rotor.

4.2.3. Andlise de Desempenho - Estator e Voluta

O procedimento de célculo do estator e se inicia com o célculo da saida desse
componente, relativo ao ponto 3 da Figura 26 e apresentado na Figura 29.
Conforme apresentado na Figura 18, o escoamento através interespaco entre a
saida do estator e a entrada do rotor é aproximado para um processo isentropico.
Portanto, a entalpia de estagnacéo e a entropia em 3 e t3 séo iguais a essas
propriedades em t4. O raio na saida do estator é calculado segundo a eq. (99)
(RAHBAR et al., 2014), a largura da saida do estator (b;) € igual a largura da
entrada do rotor (eq. (100)), a velocidade tangencial em 3 (cy3) € calculada
conforme a conservacdo do momento angular (eq. (101)) e a é&rea do
escoamento em 3 (4;) é calculada a partir das dimensdes calculadas nesta

secao (eg. (102)).
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Dimensdes em 3,¢cy3, Procedimento

Pis iterativo (Figura 30) Velocidades em 3

Estados 4 e t4:

Estados 3 e t3, a5

Figura 29 - Procedimento de andlise de desempenho da saida do estator.

73 =T,+2bycosa, (99)
b; = b, (100)
Cys = Cus Ty (101)
T3
A3 =2mr;bs (102)

Para dar continuidade aos célculos das propriedades termodindmicas em 3, é
necessario um procedimento iterativo. E necessario calcular c,,; para se obter c;
e finalmente, h;. Entretanto, so é possivel calcular a velocidade meridional em 3
através da eq. (55), que por sua vez, necessita de p; para ser definida.
Entretanto, s6 uma propriedade termodinamica foi definida (s;). Entdo, sera
admitido inicialmente que p; assume o valor de p;;, para que as grandezas
citadas sejam calculadas e um valor corrigido da densidade do fluido em 3 (p3,.)
seja encontrada com o REFPROP. Por fim, o novo valor de p; calculado sera
igual a média entre p; e ps., € esse procedimento se repetira até que haja
convergéncia entre esses dois valores, ou seja, até que a diferenca entre eles

seja menor do que 1 kg/m3.

Refprop
(135 hyz) — (Ptgi T35 Pt3)

Define-se entdo que p; = p;3, € procede conforme esta mostrado na Figura 30.
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Cms-€d. (55) C;-€q. (28) h;-eq. (15)
N&o
(0~ p3c) < 12 P3 = (05 + P32 REFPRSP(h, 5,)
Sim
05 definido

Figura 30 - Procedimento iterativo para calculo da densidade em 3.

Dessa forma, h; também esta definido, e portanto, as propriedades do estado 3
podem ser calculadas. O angulo do escoamento na saida do estator (a3;) €
calculado conforme a eq. (50) e o numero de Mach na saida do rotor (Mas) é

calculado segundo eq. (22).

Refprop
(hs s3) — (T35 Py; 133 a5 v Cp3)

A entrada do estator é calculada como um processo adiabéatico e sem geracao
de trabalho, sendo um processo, porém, irreversivel. E possivel saber, com base
nos dados obtidos até agora, a entalpia de estagnacdo (h;,), segundo a
conservacao da energia, angulo do escoamento em relagéo a diregdo meridional
(a;), espessura (b,), conforme foi definido na sec¢ao de procedimento de calculo,
raio na entrada do rotor (r,), conforme razdo definida como valor de entrada do
programa, velocidade tangencial (cy,), segundo a conservacdo do momento

angular (eq. (21)), velocidade meridional (c,,), conforme triangulo de
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velocidades (Figura 15) e eq. (50), velocidade resultante (c,) (eq. (28)), entalpia
estatica (h,) (eq. (15)), e por fim, a velocidade média no estator (¢, 3) é calculada

pela média entre ¢, e cs.

Ha, portanto, uma propriedade termodindmica definida em 2 (h,), sendo
necessario o calculo de uma segunda propriedade. Utilizando-se o estado 2
isentrépico (2s), € possivel calcular a pressdo estatica na entrada do rotor,
definindo que a pressdo em 2s é igual a pressdo em 2 (P, = P,;). O estado 2s

representa a saida do fluido de um processo isentrépico na voluta.

O calculo de perdas da voluta (Ah,,;) (eqg. (103)) fornece a diferenca de entalpia
entre o processo real e isentrépico (eq. (104)), a partir da qual calcula-se a
entalpia em 2s e consequentemente, a pressao (P,,), dado que a entropia desse
estado (s,) € igual a entropia ja conhecida do estado t1 (s;;). O coeficiente de
perdas na voluta (k,,;) tem valor sugerido de 0,1 por Moustapha et al. (2003) e
a equacdo da perda de entalpia leva em consideracdo a energia cinética do
escoamento na saida da voluta (entrada do estator).

2
Ahyoy = —k”‘”ZCZ (103)

Ahyop =hy — hyg (104)

Refprop
(Py; hy) —— (Tzi S25 Py My az)

O préximo passo consiste na definicdo da geometria das pas do estator. A corda
das péas do bocal (co.s4t0r) € Calculada segundo a eq. (105). A solidez do estator
(Gostator) (€9. (106)), definida como a razdo entre a corda e o0 passo entre duas
PAS (Pestator)- S€U valor sugerido por Glassman (1976) € de 1,35. Dessa relacéo,
obtém-se o passo das pas, que é utilizado na definicdo do nidmero de pas

(Zestator), calculado segundo eq. (107).
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COestator = \/(T’3 cosaz)? — (132 —1,%) — 13 cosaz (105)
_ (€Oestator

Gusacor = ( pesmm) (106)

21T (107)

Zestator =
Pestator

Desses dados, € possivel calcular as perdas ocorridas na passagem pelo
estator. Whitfield e Baines (1991) apresentam as perdas por atrito no estator em
termos da queda de entalpia (Ahgt esearor) CONforme eq. (112), como fungéo do
fator de atrito (foseqror) (€0. (109)), comprimento hidraulico (Iiq estator) (€0. (110))
e diametro hidraulico (dpigestator) (€d. (111))no estator, sendo o namero de
Reynolds calculado através das propriedades médias entre a entrada e saida
(eq. (108)). O fator de atrito é funcéo da solidez (6,5t4t0r), d0 NUMero de Reynolds
(Reoseqror) € da rugosidade média das paredes (RR,s¢qr0r), COM Valor sugerido de
0,0002 m (RAHBAR et al., 2014).

€212 P2 €313 P3
ey (ne wo5)
Cestator — 2
1
| ) [
Regstator 1
festator = 8 <[2 4571 ( 1 )]16 N 37530 ]16)_1,5 ( 09)
) n .
l [7/Reestator]0'9 + 0127 RRestator Reestator J
lhid,estator = (110)
d b, cos a, 4 b; cos az
hid,estator —
(1+ b, ) (1+ by ) (1112)
Oestator Oestator
_ lh'd,
Ahgt estator = 4 festator 2 destaror (112)

€23
dhid,estator

Assim como ocorre nas pas do rotor, o escoamento sofre separagdo no bordo
de fuga nas pas do estator. Glassman (1976) sugere que a espessura do bordo
de fuga do estator seja de 5% da largura da pa do estator (b,). Conforme

procedimento para o calculo dessas perdas no rotor, a perda de presséao pela
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separacao do fluido é dada pela eq. (114) (GLASSMAN, 1995) e as perdas em
termos da entalpia sédo dadas pela eq. (115) (WEI, 2014).

UpF estator = 0,05 b, (113)
2 2
P3 €3” (Zpocai thocal
APsrestator =~ (2 7;?:1 co(sm; ) (114)
3 3
AR _ 2 APBF,est:at:or
BF ,estat -
estator y Ma32 (;32 % (115)
P(14 57,

A modelagem da voluta é mais simples do que do estator, visto que a correlacao
de perdas leva em consideracdo a velocidade na entrada do estator.
Respeitando a definicdo da entalpia de estagnacao, a entropia em 1 (s;) é igual
a entropiaemtl (s;), € arelacdo entre os raios da entrada da voluta e da entrada
do estator (r;/r,) seguem a relacao definida no inicio do programa com valor
igual ao apresentado na Tabela 1. Dessa forma, define-se o raio da entrada da
voluta, dado necessario para o célculo da velocidade na entrada (c;) a partir da
eg. (56). Vale observar que a velocidade de entrada no sistema possui apenas
a componente meridional, dado que a tubulacao é linear até a voluta. Entdo, da
eg. (15) calcula-se a entalpia estatica (h,) e consequentemente, as propriedades

nesse estado.

Refprop
(hy; 57) —— (Tli Py pys ‘11)

Com isso, € possivel calcular o numero de Mach (Ma,) no estado 1, conforme
eq. (22).

A area do escoamento € calculada a partir da conservacédo da massa, segundo
eg. (116). Dela, calcula-se o raio da secéo transversal da voluta (r,,;) conforme

a geometria apresentada na Figura 26 (eq. (117)).
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A, =
1= (116)
m 117

rUO -
: p1 €1 ( )

Por fim, o método de calculo para analise de desempenho na entrada do estator
e na voluta pode ser representado pelo fluxograma apresentado na Figura 31.

Estado 2s,2 e t2,
Dimensdes e AR dimensdes e
velocidades em 2 vol numeros de pas
do estator

Estados 3 e t3,a3

Dimensoes,
velocidades em 1,
estado 1

Ahat,estataw
A}"'BF,@statar

Figura 31 - Procedimento de analise de desempenho da entrada do estator e da voluta.

4.2.4. Correcdo da Eficiéncia e Re-iteracao

A partir das perdas de entalpia calculadas na seg¢éo anterior, calcula-se o total

de perdas corrigido (Ahpergas,c) (€. (118)).

Ahperdas,c = A}‘Lfol,topa + Ahinc + Ahat,disco + Ahat,rotor + Ahsec,rotor + AhBF,rotor (118)

+ Ahecin,rotor + Ahvol + Ahat,estator + AhBF,estfat:or

Ent&o calcula-se a nova eficiéncia total-estatica corrigida da turbina (1.s.) (ed.
(119)) e um novo valor para a eficiéncia total-estatica da turbina é calculada
através da na média aritmética entre o valor utilizado na estimativa da iteracéo

atual (n.;) e a eficiéncia corrigida (s ) (eq. (120)).
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Ahreal
nts’c B Ahreal + Ahperdas,c (119)
nts + nts,c
Mes = ——— (120)

Finalmente é realizada a comparacéo entre n; € 1, . € caso a diferenga absoluta
entre elas seja maior do que 0,01%, ocorre re-iteracdo do programa. Caso

contrario, considera-se que a convergéncia foi atingida.

A poténcia de eixo em um processo reversivel é definida pela eq.(121), segundo
Cengel e Boles (2013), aonde a temperatura ambiente (T,,,;) € assumida igual
a 25°C. Dessa forma, é possivel calcular a eficiéncia de segunda lei para a
turbina (n;;r) (eq. (122)) como sendo a razdo entre a poténcia de eixo e o

trabalho reversivel para essas condicoes.

MI/rev = m[(hl —hs) + Tamp(s1 — SS)] (121)

174
Nur =
Vl/TeU

(122)

4.3. Céalculo do Ciclo Termodinamico

Além do projeto da turbina, é realizada a andlise do ciclo termodindmico do
sistema ORC, com o intuito de se obter as temperaturas de trabalho no
condensador e evaporador, bem como obter uma estimativa para a eficiéncia
térmica e de segunda lei para o ciclo. A convencao dos indices do ciclo respeita
a continuidade dos numeros dos estados da turbina, dando continuidade a eles,
conforme apresentado na Figura 26, aonde o estado 5 representa a saida da
turbina e entrada do condensador, 0 estado 6 é a saida do condensador e
entrada da bomba, o estado 7 é a saida da bomba e entrada do evaporador e o

estado 1 é a saida do evaporador e a entrada da turbina.
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425

400

— 375

B= 350

325

300 ,.-;6
1125 1250 1375 1500 1625 1750
s [J/kg-K]

Figura 32 - Ciclo termodinamico para um sistema ORC com a numerac¢éao dos estados (RAHBAR et al.,
2014).

A modelagem do ciclo termodindmico é realizada em fung¢é@o dos valores de
saida do projeto da turbina e de valores pré-estabelecidos. E desejavel que a
entrada da bomba opere sem a ocorréncia de mudanca de fase, e portanto,
define-se que o titulo de vapor (x¢) na entrada desse componente seja igual a O.
Além disso, a pressdo no estado 6 deve ser igual a pressao no estado 5 (P, =
P:), assim como a pressdo na saida da bomba deve ser igual a pressao na
entrada da turbina, no estado 1 (P, = P;), assumindo que o condensador e o
evaporador operem sem perdas de pressao significativas. Deve-se assumir
também um valor da eficiéncia isentrépica da bomba (npompe), igual a 95%.

Dessa forma, é possivel calcular esses dois estados restantes.

Refprop
(Pg; x5) — (Tei Pg he; 56)

Assumindo um processo isentropico na bomba, calcula-se o estado 7s (s, = sg),
e com a pressdo em 7 ja definida, calcula-se a entalpia desse estado (h,,) e da
eg. (123), calcula-se também a entalpia do estado 7 (h,) e também seu estado

termodinamico.
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Refprop
(P7s; 575) —_— (h7s)
h,s —h
p = dos=he) (123)

nbomba

Refprop
(Ps; hy) —— (T;)

O trabalho de compressdo na bomba (W,,mse) € €Xpresso pela eq. (124),
enguanto que o calor de entrada no sistema pelo evaporador (Q'e,,ap) é calculado

pela eq. (125), assim como o calor rejeitado no condensador (Q,pnq) € €XPresso
pela eq. (126).

: . (P, —Pg)

114 omba = -
bomb m Pe Nbomba (124)
Qevap =M (hl - h7) (125)
Qcong =M (hs - h6) (126)

Por fim, a eficiéncia térmica do ciclo (n;,,) € calculada pela razéo entre a
poténcia de eixo subtraida do trabalho de compressdo da bomba e o calor

trocado no evaporador (eq. (127)).

W — Wyomba
Nt,ciclo :( : bomb ) (127)
Qcond

4.4. Estudo comparativo

Essa metodologia de calculo foi primeiramente testada e seus resultados foram
comparados com os de Rahbar et al. (2014), que realizou um estudo de
otimizacao do projeto de turbinas radiais, para fins de validacdo do modelo e
identificacdo de pontos de melhoria. Os dados de entrada do programa para a
realizacdo do estudo comparativo com os resultados de projeto da literatura

estdo apresentados na Tabela 2.
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Tabela 2 - Dados de entrada do programa para o estudo comparativo.

Parametro R245fa R123 R236fa Isobutano
P, (kPa) 1903 1254 1760 1883
T, (K) 423 423 423 423
ERy (=) 8300 8490 4510 4,491
Y (-) 1,085 1,274 1,16 1,225
o (=) 0,4330 0,3320 0,2800 0,2802
0 (rpm) 47001 31664 39152 49331
as (°) 0 0 0 0
Tseupo/Ta (mm/mm) 0.2 0,2 0,2 0,2
/13 (mm/mm) 12 1,2 1,2 1,2
/1, (mm/mm) 12 1,2 1,2 1,2
m (kg/s) 1,790 1,799 1,800 1,798

Os valores que nao constam nessa segunda tabela s&o iguais aos valores
apresentados na Tabela 1 aonde consta um valor Unico no lugar de um intervalo

sugerido.

4.5. Processo de Otimizacao

Para o modelo realizado com gases reais foi proposto realizar otimizacfes em
relacéo a eficiéncia do sistema. O método escolhido para essa otimizacéo foi o
do enxame de particulas, um método de otimizacéo bioinspirado baseado em
populacdes, significando que um primeiro conjunto de solucdes € gerado
aleatoriamente e a partir deles a solucéo otimizada é procurada. Ele é baseado
no comportamento natural aves, por exemplo, em busca de comida, no qual o
bando segue o individuo que possui o melhor caminho até o alimento, até que
outro individuo encontre um caminho melhor ainda, que é quando todos os

outros individuos do bando passam a segui-lo. (ARORA, 2012).
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A metodologia de aplicacdo dessa otimizacao é realizada com a geracao inicial
de um grupo aleatorio de individuos. Para cada individuo, que é um valor da
variavel de otimizagdo, o valor da funcéo objetivo (funcdo a ser otimizada) é
calculado, e aquele que apresentar o melhor valor passa a ser o lider do
conjunto. Em seguida, € calculada uma velocidade para cada individuo, funcao
do valor do individuo naquela geracédo e do valor do lider do grupo, além de
coeficientes aleatorios. Essa velocidade modificara a posi¢cdo do individuo
avaliado, sendo este ja considerado de uma geracao subsequente a partir do
momento que ele recebe um novo valor. Dessa forma, a funcédo objetivo é
calculada novamente para esse individuo, e caso o valor dessa fungéo para
qualquer individuo da nova geracédo seja maior do que o lider do grupo, esse
novo individuo passa a ser o lider do grupo. Os célculos sédo realizados até que

a convergéncia entre os valores dos individuos ocorra.

Para o caso do presente trabalho, cada individuo € um vetor contendo os valores
de P4, Ty, ERs, ¥, @ € 2 dentro do intervalo apresentado na Tabela 1. Esse
vetor é a variavel de otimizacdo. A funcdo objetivo para esse caso € o produto
entre a eficiéncia da turbina e a eficiéncia do ciclo termodinamico, e o valor da
poténcia no gerador elétrico € valor pré-determinado de 10 kW, para aplicacées
de pequeno porte. A escolha da funcéo objetivo é justificada pelo melhor balanco
almejado entre aproveitamento da energia de entrada no evaporador e o melhor
desempenho da turbina. Foram impostas restricdes para o nimero de Mach na
entrada do rotor (Ma,) e no niumero de Mach relativo no topo da pa da saida do

rotor (Mastoporer)- Ambos os limites foram no valor de 0,9 com o intuito de se

evitar formacao de ondas de choque nessas regides. A escolha por 0,9 ao invés
de 1 foi feita pelo fato de o sistema real apresentar flutuacdes em suas variaveis,
e por conta disso, assumiu-se o risco de obter uma menor eficiéncia a favor da
seguranca de néo ocorrerem perdas mais severas. Outra restricdo imposta foi a
de que a pressao de condensacgéo do ciclo deveria ser maior do que 100 kPa
(presséo positiva em relagédo a atmosférica) para se evitar entrada de ar, 4gua e

impurezas dentro do sistema.

Os fluidos testados nessa condi¢cédo sao o R123, R236fa utilizados em ORCs em
usinas de incineracao, assim como R227ea e R245fa, utilizados em aplicacdes

de geracdo de energia solar, todos com baixas temperaturas de evaporacao



99

(BAO; ZHAO, 2013). Além disso, utiliza-se também o R123, conforme o trabalho
apresentado por Rahbar et al. (2014).



100

5. RESULTADOS E DISCUSSOES

5.1. Estudo comparativo

Os resultados da andlise realizada com os dados de entrada de Rahbar et al.
(2014) estédo apresentados na Tabela 3 e Tabela 4, juntamente com os valores

das grandezas calculados pelo autor e a diferenca relativa entre cada variavel.

Grande parte dos resultados apresenta erros em relacdo aos da literatura
menores do que 5%, sendo esse considerado uma variagdo aceitavel,
demonstrando que o modelo possui uma boa acurécia. A velocidade especifica
e grau de reacao sao fatores importantes no desenvolvimento da turbina por
ajudarem a descrever a maguina em termos de parametros adimensionais,
sendo possivel relacionar duas maquinas de aplicacfes diferentes e realizar

comparacdes de desempenho.

A similaridade das dimensdes dos dois modelos também comprova a
funcionalidade da metodologia proposta. A espessura da entrada do rotor é a
excecdo de medida que tem um desvio maior do que 5%, sendo o maior desvio
igual a 10,89%. A explicacdo para isso esta no uso do fator de bloqueio do
escoamento para o calculo da area em 4, que maximiza a dimensdo para

compensar a perda de area pela camada limite.

Conforme as tabelas apresentadas, observa-se que a maior fonte de erros esta
na eficiéncia do ciclo termodinamico, com todos os valores préximos a 10% de
erro relativo. A espessura na entrada do rotor também possui grandes diferencas

entre uma metodologia e a outra, com excec¢ao do isobutano.

Observa-se também uma diferenca maxima de aproximadamente 6% nos
valores dos diametros. Isso € devido ao fato de que essas dimensdes sao
diretamente afetadas pelas corre¢cdes dos calculos devido as diferencas entre as
perdas estimadas e as perdas calculadas pelas correlacdes propostas, visto que
0s métodos de calculo das mesmas ndo sao iguais no presente trabalho e no
trabalho de referéncia de Rahbar et al. (2014).
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A conclusdo a que se pode chegar dessa analise comparativa € de que o
programa proposto oferece uma boa precisdo no calculo de turbinas radiais, mas
que ha diferencas entre os desempenhos estimados nos dois trabalhos. E de
fato, a validacéo real ocorreria no ensaio de um modelo real para avaliagdo do
desempenho.



102

Tabela 3 — Resultados da comparacgéo entre o programa atual e os resultados de Rahbar et al. (2014)

para os fluidos R245fa e R123.

R245fa R123
Parametro  Ranhpar et Programa Rahbar et Programa
al. atual Erro al. atual Erro
a, (%) 68,22 68,24 0,04% 75,37 75,39 0,03%
U, (m/s) 170,8 173,6 1,60% 156,5 153,0 2,29%
¢, (m/s) 199,5 202,8 1,61% 206,1 201,4 2,32%
¢s (m/s) 74,0 75,2 1,54% 52,0 50,8 2,43%
w, (m/s) 75,4 76,6 1,55% 67,4 65,9 2,34%
Wstopo (M/S) 160,2 166,0 3,47% 142,8 148,5 3,86%
Amax (M) 0,1287 0,1281 0,50% 0,1663 0,1635 1,74%
d, (m) 0,1121 0,1110 0,96% 0,1466 0,1433 2,29%
d, (m) 0,0955 0,0925 3,21% 0,1268 0,1194 6,17%
d; (m) 0,0796 0,0771 3,23% 0,1056 0,0995 6,10%
d, (m) 0,0694 0,0705 1,60% 0,0944 0,0923 2,29%
dstopo (M) 0,0577 0,0601 4,04% 0,0802 0,0842 4,74%
b, (m) 0,0041 0,0044 7,58% 0,0064 0,0072 10,89%
bs (m) 0,0219 0,0230 4,83% 0,0307 0,0329 6,59%
Zrotor (=) 11 11 0,00% 14 14 0,00%
Ry (=) 0,4579 0,4575 0,09% 03631 0,363 0,03%
N, (=) 0,673 0,708 4,89% 0,567 0,598 5,14%
Nes (=) 70,23 71,58 1,89% 74,54 72,88 2,27%
Neicto (=) 9,92 11,79 1583% 11,54 12,85 10,23%
174 (kW) 56,649 61,300 7,59% 56,144 55,201 1,71%
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Tabela 4 — Resultados da comparacgéo entre o programa atual e os resultados de Rahbar et al. (2014)
para os fluidos R236fa e Isobutano.

R236fa Isobutano

Parametro  Ranhpar et Programa Rahbar et Programa
al. atual Erro al. atual Erro
a, (%) 76,29 76,43 0,18% 77,00 76,42 0,76%
U, (m/s) 140,1 137,8 1,68% 218,4 220,2 0,81%
¢, (m/s) 165,5 164,4 0,65% 272,1 262,7 3,56%
cs (m/s) 39,2 38,6 1,66% 61,2 61,7 0,78%
w, (m/s) 44,3 44,4 0,21% 77,0 71,0 8,39%
Wstopo (M/5) 1251 129,3 3,24% 195,4 201,6 3,08%
Amax (M) 0,1276 0,1225 420%  0,1572 0,1542 1,96%
d, (m) 0,1105 0,1051 5,10% 0,1362 0,1327 2,60%
d, (m) 0,0933 0,0876 6,48% 0,1153 0,1106 4,23%
d; (m) 0,0777 0,0730 6,42% 0,0961 0,0922 4,25%
d, (m) 0,0683 0,0672 1,62% 0,0846 0,0852 0,75%
dstopo (M) 0,0579 0,0602 3,82% 0,0718 0,0743 3,38%
b, (m) 0,0056 0,0062 9,40% 0,0072 0,0074 2,62%
bs (M) 0,0221 0,0234 5,46% 0,0275 0,0286 3,95%
Zrotor (=) 14 15 6,67% 15 15 0,00%
Ry (=) 0,4323 0,42 293%  0,3983 0,420 5,17%
N, (&) 0,567 0,587 3,46% 0,544 0,565 3,82%
Nes (=) 76,14 74,41 2,33% 76,36 73,45 3,96%
Neicto (=) 8,32 9,24 9,98% 9,44 10,47 9,86%

W (kW) 40,964 39,953 2,53% 105,081 103,224 1,80%
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5.2. Otimizacao

Os resultados da otimizacdo da turbina para os fluidos considerados estao
apresentados na Tabela 5 para os dados de entrada, enquanto que Tabela 6,
Tabela 7, Tabela 8, Tabela 9 e Tabela 10 apresentam o resultado de

desempenho, geometria e propriedades da turbina.

Tabela 5 - Dados de entrada otimizados para os fluidos selecionados.

Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea
Ty (K) 424,2 409,3 499,7 414,1 430,5
P,, (kPa) 3021,6 1352,1 1742,1 1838,6 1816,1
ERy (-) 2,896 2,751 3,213 3,217 3,053
2 (rpm) 78977 72879 79309 62902 77845
Y () 0,800 0,801 0,818 0,816 0,827
@ () 0,261 0,337 0,267 0,212 0,254

O resultado da otimizagdo trouxe resultados satisfatérios para a eficiéncia da
turbina, levando-se em consideracdo que a eficiéncia total-estatica foi maior do
gue a mesma grandeza nas otimizacdes da literatura, apresentadas por Rahbar
et al (2014) e discutidas na secdo anterior. A eficiéncia maxima, atingida pelo
R245fa, entretanto, também representou a eficiéncia mais baixa do ciclo
termodinamico, devido ao fato de que a razdo de pressao e as temperaturas
meédias do ciclo possuem 0s menores valores, ao passo que o aumento dessas
grandezas provoca aumento na taxa de trabalho liquido (RAHBAR et al., 2014),
provocando, porém, aumento consideravel na velocidade do escoamento,
podendo atingir valores de nimero de Mach superiores a unidade. E interessante
ressaltar que o coeficiente de carga para todos os fluidos se manteve em
patamares semelhantes, em torno de 0,815, com desvio maximo da ordem de
0,015 e que também o mesmo coeficiente nas andlises da literatura, a valores

maiores, resultou em menores valores de eficiéncia da turbina.
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Tabela 6 - Desempenho da turbina e do ciclo otimizados.

Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea
Nes (%) 77,36 78,16 76,29 74,53 77,63
Ne,cicto (%) 7,22 7,12 8,17 7,58 7,50
Whompa (kW) 1,051 0,374 0,387 0,537 0,479
Qevap (kW) 135,697 147,212 128,150 136,132 138,357
Qcona (kW) 127,383 137,817 119,257 127,586 129,551
m (kg/s) 0,806 0,636 0,513 0,664 0,626
Ry (&) 0,600 0,599 0,591 0,592 0,586
Ng (=) 0,664 0,756 0,614 0,580 0,691
Dg (-) 2,963 2,612 3,147 3,296 2,802
Rerotor 6163515 3856777 3589780 4912316 4019871
Reestator 13417958 7931766 8061934 11620799 9109957

A turbina com menor diametro especifico apresenta a maior velocidade
especifica. De fato, as duas relacdes sao inversamente proporcionais quando
apenas a vazao volumétrica varia. Segundo a Figura 19, maquinas com maiores
velocidades especificas possuem uma maior vazao volumétrica para 0 mesmo
trabalho especifico e rotacdo, se considerar a area de entrada e saida do fluido
no rotor. Portanto, é de se esperar que 0s sistemas com menor diametro
especifico apresentem maiores areas de escoamento relativamente as suas
dimensdes. Esse fato € comprovado através da tabela Tabela 9, aonde séo
apresentadas as densidades dos fluidos na entrada e saida do rotor, cujo

menores valores pertencem ao R245fa.

Do triangulo de velocidades é possivel avaliar algumas caracteristicas do
sistema. Os mesmos estao apresentados na Figura 33. Em primeiro lugar, todos
eles possuem formatos semelhantes, ou seja, sem grandes distor¢cdes entre
seus formatos. Isso quer dizer que independente da velocidade de cada
escoamento, os angulos avaliados nos pontos-chave da turbina possuem

valores préximos, o que é confirmado ao se avaliar os resultados na Tabela 10.
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O grau de reacdo também comprova a semelhanca entre os sistemas nesse
quesito, dado que todos estao proximos do valor de 0,6, pois este possui relagao
com a diferenca de forma dos triangulos de velocidade.

Tabela 7 - Geometria das turbinas ap6s otimizacgao.

Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea
asz (9) 73,29 69,42 73,37 76,56 74,55
a, (9) 71,92 67,19 71,92 75,44 72,96
B (®) -37,37 -30,54 -34,19 -41,04 -34,23
Bastimo (©) -31,19 -27,56 -31,18 -32,39 -30,38
Bs (©) -61,87 -55,35 -60,21 -66,77 -63,93
Bstopo (°) -71,43 -66,50 -69,99 -74,93 -73,14
Bscuvo (°) -37,43 -30,69 -36,81 -43,36 -38,26
Amax (MM) 58,35 75,05 70,56 77,06 67,09
dyor (Mm) 9,17 13,40 10,52 10,89 10,93
d, (mm) 49,19 61,65 60,04 66,17 56,17
d, (mm) 40,99 51,38 50,03 55,14 46,81
dy (mm) 34,16 42,82 41,70 45,95 39,00
d, (mm) 31,36 38,23 38,71 42,96 35,51
dstopo (Mm) 24,39 29,63 28,40 33,80 29,71
dscupo (Mmm) 6,27 7,65 7,74 8,59 7,10
b, (mm) 2,25 2,96 2,41 2,97 2,98
bs (mm) 9,06 10,99 10,33 12,60 11,31
Zeostator (<) 19 21 19 18 19

Zrotor (=) 12 11 12 14 13
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Tabela 8 - Contribuicdo de cada mecanismo de perda em cada turbina otimizada.

Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea

Ahyo; (%) 8,73 9,06 8,58 7,66 8,90
Ahgg estator (%) 0,04 0,03 0,02 0,05 0,06
Ahgt estator (%) 30,88 25,15 35,04 34,22 29,43
Ahgortopo (%) 28,59 20,60 25,95 35,41 32,00
Ahgt roror (%) 8,82 10,95 8,51 6,85 8,14
Ahsec rotor (%) 6,98 7,82 6,58 6,21 6,78
Ahecinrotor (%) 14,58 25,38 14,04 8,04 13,49
Ahgr rotor (%) 0,08 0,05 0,04 0,10 0,11
Ahipe (%) 0,27 0,09 0,06 0,32 0,09
Ahgt gisco (%) 1,04 0,89 1,18 1,14 0,99

O fluido R245fa apresenta a menor viscosidade em todos os estados avaliados
(Tabela 9) e de fato, é o fluido que apresenta a melhor eficiéncia total-estética
da turbina. Da Tabela 8, obtém-se que uma das maiores contribuicbes para as
perdas € justamente o atrito no estator, com contribuicdes para as perdas totais
variando de 25% a 35%. As perdas por folga de topo também representam
parcela consideravel das perdas, variando de 20% a 35% nas contribui¢cfes para
as perdas. E justamente essa caracteristica de ser compacta da turbina radial
gue provoca esse efeito, dado que a area Umida relativa a dimenséao total entre
as superficies do rotor e das paredes da carcaca aumenta, além de que o ORC
permite sistemas de dimensdes reduzidas, fazendo com que essa caracteristica
se torne mais pronunciada. A turbina operando com R123 apresenta a maior
perda por esse mecanismo, dado que € a turbina com maior espessura na
entrada do rotor, e consequentemente, maior folga de topo, além de apresentar

0 maior nimero de pas no rotor, contribuindo para o atrito entre elas e a carcaca.

Uma caracteristica importante dos gases € que sua viscosidade cresce com a
temperatura. Os fluidos que operaram em ciclos a temperaturas muito acima da
temperatura critica sdo 0 R227ea e R123, que além de apresentarem as maiores

viscosidades avaliadas em cada estado, apresentaram perdas consideraveis por
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atrito no rotor e estator. A turbina operada com o R245fa apresentou as maiores
componentes de velocidade relativa na linha média, ocasionando a maior

parcela de perdas por escoamento secundario no rotor dentre os fluidos.

Outra conclusao possivel € que ambas as perdas no bordo de fuga do rotor e
das pas, perdas por atrito no disco e as perdas por incidéncia sdo despreziveis
nessa andlise, possuindo porcentagens sobre o total de perdas iguais ou
menores a 1%, consequéncia das dimensdes escolhidas para as pas e do angulo
de entrada da pa do rotor, assumido igual ao angulo 6timo, visando esse objetivo

de minimizacéo das perdas.

A perda por energia cinética na saida do rotor é recorrente da forma com que a
eficiéncia é calculada, dado que o fluido necessita de energia cinética para que
o ciclo continue em funcionamento. A turbina a R245fa foi a que apresentou a
melhor relacdo de minimizacdo das perdas, e com isso, a energia cinética nao
reaproveitada na saida foi de fato consideravelmente alta em relagdo aos

sistemas avaliados.

Tabela 9 - Presséo estética, viscosidade e densidade dos fluidos avaliados nos pontos-chave.

Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea
P; (kPa) 2586,0 1178,5 1472,8 1548,8 1544,0
P, (kPa) 2374,1 1081,3 1341,6 1420,5 14159
P; (kPa) 2074,7 954,9 1154,5 1216,7 1231,3
P, (kPa) 1950,2 877,6 1086,5 1156,4 1145,7
Ps (kPa) 1043,5 491,6 542,2 571,6 594,9
Uy (Pas) 1,81E-05 1,45E-05 1,75E-05 1,59E-05 1,64E-05
U, (Pas) 1,77E-05 1,43E-05 1,73E-05 1,57E-05 1,62E-05
Us (Pas) 1,72E-05 1,41E-05 1,71E-05 1,54E-05 1,59E-05
Uy (Pas) 1,70E-05 1,40E-05 1,70E-05 1,53E-05 1,58E-05
us (Pa s) 1,57E-05 1,34E-05 1,62E-05 1,44E-05 1,50E-05

pa (kg/m3) 119,05 40,48 45,36 61,40 56,98

ps (kg/m®) 60,59 22,35 22,63 29,36 28,98




Tabela 10 - Velocidades mais significativas na analise das turbinas.
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Fluido R227ea R245fa R123 R236fa R236ea

¢, (m/s) 69,7 76,3 89,3 78,9 79,7
¢, (m/s) 109,2 126,8 138,4 119,2 125,3
cs (m/s) 33,9 49,2 43,0 30,0 36,7
U, (m/s) 129,7 145,9 160,7 141,5 144,7
w, (m/s) 42,6 57,1 51,9 39,7 44,4
ws (m/s) 71,9 86,5 86,5 76,0 83,5
Wstopo (M/S) 106,4 123,3 125,5 115,3 126,5
Ma, (-) 0,592 0,540 0,584 0,611 0,588
Ma, (-) 0,696 0,652 0,691 0,709 0,689
Masz (-) 0,821 0,774 0,824 0,836 0,817
Ma, (-) 0,895 0,875 0,893 0,894 0,901
Mas (-) 0,262 0,330 0,273 0,215 0,256
Mas e (—) 0,557 0,581 0,550 0,545 0,582
Mastopo,rer (=) 0,824 0,828 0,798 0,827 0,882
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Figura 33 - Tridngulos de velocidade das turbinas otimizadas.

Conforme apresentado na Figura 34, Figura 36, Figura 38, Figura 40 e Figura
42, o ponto 6timo das turbinas com R123 e R227ea é funcionando integralmente
acima do ponto critico, das turbinas com R236ea e R236fa é parcialmente acima
da temperatura critica, e 0 R245fa, abaixo da temperatura critica. Apesar de ja
ter sido discutido que a turbina a R245fa apresenta a melhor eficiéncia
isentrépica, ela apresenta também a pior eficiéncia de ciclo, sendo o ciclo que
demanda a maior carga térmica no evaporador e que rejeita a maior quantidade
de calor no condensador, devido a pressdo mais baixa no evaporador e menor
razao de pressédo. Analisando por esse lado, o fluido mais interessante € o0 R123
(Figura 34), que apresenta a menor carga térmica no evaporador e menor
guantia de calor rejeitado no condensador, com uma boa relagcéo de pressao no
evaporador e razao de pressdo. Porém, esse fluido apresenta o inconveniente
de operar no estado de vapor superaquecido mais distante da linha de saturacao
de vapor, necessitando de mais calor no evaporador para aquecer essa fase,
gerando entropia para o sistema, perdendo um potencial de geracéo de energia.
Entretanto, outros fatores também devem ser levados em consideragéo, como a

busca pela melhor eficiéncia da turbina.

Uma alternativa para essa analise seria o uso do fluido R236ea, apresentando
caracteristicas semelhantes de desempenho de turbina, com uma eficiéncia

térmica do ciclo menor devido as menores temperaturas nos estagios de alta
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pressdo do sistema, mas com menor geracao de entropia devido a operacédo a
temperaturas mais préximas da critica. Nota-se, porém, que o calor no
evaporador ja deve ser de 10 kW a mais do que para o ciclo de R123, apesar de
sua a eficiéncia total-estatica da turbina ser 0,5% abaixo da eficiéncia maxima

atingida pelo R245fa.

Seguindo a Tabela 11, em que sé&o apresentados os produtos entre a eficiéncia
da turbina e do ciclo termodinamico (ambos em porcentagem), os argumentos
acima ratificam a escolha do R123 e seu projeto de turbina, visto que este
apresenta a maior eficiéncia térmica do ciclo juntamente com uma eficiéncia
menos de 2% abaixo da eficiéncia do R245fa, que é de fato, o projeto menos
adequado para os parametros desejados de desempenho neste trabalho,
enguanto que o projeto com R236ea pode ser visto como uma boa alternativa

para o desempenho, visto que esta pouco abaixo do fluido 6timo desta analise.

Tabela 11 - Valores da funcao objetivo otimizada.

Fluido Nts (%)'nt,ciclo (%)

R227ea 558,7
R245fa 556,2

R123 6229
R236fa 564,7

R236ea 581,9
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Figura 34 - Ciclo termodinamico otimizado para o R123.
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Figura 35 - Diagrama termodindmico da turbina otimizada para o R123.
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Figura 36 - Ciclo termodinamico otimizado para o R227ea.
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Figura 37 - Diagrama termodindmico da turbina otimizada para o0 R227ea.
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Figura 38 - Ciclo termodinamico otimizado para o R236ea.
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Figura 39 - Diagrama termodindmico da turbina otimizada para o R236ea.
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Figura 40 - Ciclo termodinamico otimizado para o R236fa.
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Figura 41 - Diagrama termodindmico da turbina otimizada para o R236fa.
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Figura 42 - Ciclo termodinamico otimizado para o R245fa.
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Figura 43 - Diagrama termodindmico da turbina otimizada para o R245fa.
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6. CONCLUSOES

A termodinamica mostra que ciclos que operam a baixas temperaturas tendem
a apresentar menor eficiéncia. Os ciclos de Rankine organico surgem com a
possibilidade de geracédo de energia, mesmo a baixas temperaturas, utilizando
fontes renovaveis, de forma que a energia que até hoje estd presente no

cotidiano e ndo € utilizada, seja reaproveitada.

Nesse contexto de geracdo de energia em pequena escala, as turbinas radiais
surgem como uma boa alternativa de conversdo da energia térmica em energia
mecanica e elétrica através de um gerador. Esse tipo de maquina converte uma
maior densidade de energia com apenas um estagio e apresenta uma geometria
mais apropriada que a de turbinas axiais para geracdo de energia com baixa

vazao massica.

A metodologia de calculo de turbinas radiais ainda é algo dificil de ser obtido,
devido a pequena quantidade de trabalhos relativos a isso publicados. Porém, a
literatura disponivel ja fornece ferramentas para a estimativa inicial de
desempenho, possibilitando a realizacdo de fato de etapas subsequentes de um
projeto formal a partir de analises mais aprofundadas e realizacdo de
experimentos para uma maior precisdo do projeto preliminar até a criacdo do

protétipo e validacdo do modelo.

Neste trabalho foi apresentada uma metodologia de projeto de turbinas radiais
baseada em dados de temperatura, pressao, razdo de presséo e coeficiente
adimensionais para estimativa do desempenho de uma turbina utilizando-se o
método da linha média. A partir deste método é possivel calcular dados
preliminares da geometria da turbina como diametros, espessura de rotor e
estator, angulos de escoamento e velocidade do fluido, a partir de anélises
termodinamicas e fluidicas, levando-se em consideracdo caracteristicas de
fluidos reais. Este modelo de desenvolvimento foi comparado com o modelo
proposto por Rahbar et al. (2014). Dessa comparagao, concluiu-se que o modelo
proposto por este trabalho estd proximo do modelo da literatura, com pontos
especificos de melhoria, como por exemplo, no calculo da eficiéncia térmica de

um ciclo de Rankine.
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Baseado nesse resultado, foi proposto um célculo otimizado de uma turbina de
10 kW em condicdes especificas, a partir do modelo de otimizac&o pelo método
do enxame de particulas. Restringiu-se a formacédo de formacéo de ondas de
choque causadas por escoamento supersonico e tentou-se as perdas ocorridas
na passagem do fluido pela turbina, utilizando R123, R245fa, R236fa, R236ea e
R227ea como fluidos de trabalho, com o intuito de se analisar o desempenho de
um ORC operando de forma otimizada com cada um deles. Buscou-se otimizar
o produto da eficiéncia isentrépica da turbina com a eficiéncia térmica, visto que
ha um contrabalanco entre a eficiéncia de turbina e a eficiéncia do ciclo, para

que o melhor das duas caracteristicas pudesse ser aproveitado pelo sistema.

Os resultados desse método mostram que o R123 apresenta o melhor
desempenho de ciclo dentre os fluidos selecionados, mas ndo a maior eficiéncia
isentrépica da turbina, alcancada pelo R245fa. Porém, esse segundo apresenta
o pior desempenho de ciclo, ndo sendo o projeto mais adequado nas condi¢des
impostas. O fluido R236ea apresentou também bom desempenho com uma
turbina com eficiéncia apenas 0,5% menor do que a mais alta atingida, mas com
uma eficiéncia de ciclo razoavel, de forma que esse ciclo calculado também seja

uma alternativa de estudo.

A metodologia apresentada ndo esta isenta de falhas, visto que os modelos de
perdas séo simplificacbes dos sistemas reais, além de que ndo ha completo
entendimento dos mecanismos de perdas nesses componentes, sendo ainda

necessario a realizacéo de pesquisas na area.

Este modelo é uma ferramenta de pré-projeto de turbinas radiais, sendo uma
etapa necessaria no desenvolvimento de novas maquinas. Para que haja
analises mais precisas, € necessario a realizacdo de experimentos em
componentes desse tipo de sistema com caracteristicas mais préximas da
maquina desejada e prototipagem da maquina para levantamento de seu

desempenho, j& em condicdes reais de funcionamento.

Como sugestéao para trabalhos futuros é necessario que a geometria da maquina
seja melhor definida e o escoamento do fluido em seu interior seja melhor
descrito, sendo isso possivel através de descricbes matematicas de perfis de
pas de turbina, raio de cubo do rotor e analises em CFD, e posterior realizacao

de experimentos para validacéo real do modelo virtual.
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