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RESUMO

Devido a grande importancia que as turbinas radiais passaram a desempenhar, estudos cada vez
mais aprofundados relacionados a eficiéncia destes equipamentos em funcdo de uma série de
parametros adimensionais tem tomado cada vez mais espaco, em busca de um modelo que
permita fazer uma pre analise da turbina da maneira mais condizente possivel com a realidade.
Apesar de todos esses pontos, atualmente a quantidade de trabalhos publicados relacionados ao
tema continua reduzida. Uma das grandes aplicacOes de turbinas radiais sdo como unidades
expansoras em ciclos Rankine orgéanico, em que geralmente a fonte de energia é de baixa
temperatura, o que vai de encontro com a preocupacéo global na utilizacdo de fontes de energias
renovaveis a fim de reduzir emissdes de gases poluentes e amenizar as mudancas climaticas
causada em grande parte pelo uso descontrolado de combustiveis fosseis, uma vez que uma
grande aplicacdo para o ciclo é a de reaproveitamento de calor residual. O objetivo deste
trabalho é desenvolver um modelo matematico utilizando o método unidimensional da linha
média em conjunto com o procedimento de analise de design e performance sugerido por
Aungier (2005) para anélise e pre-projeto de uma turbina de fluxo radial orgénica, sendo o
modelo capaz de gerar um mapa de eficiéncia da turbina em funcdo de parametros
adimensionais de design (velocidade especifica e a razdo de velocidades) e capaz de descrever
geometricamente os componentes da turbina. O modelo é feito utilizando o software Matlab
(2015), considerando o R245fa como fluido operante. O mapa obtido neste estudo assim como
as geometrias encontradas pelo modelo sdo comparados com resultados encontrados na

literatura, afim de validar o modelo matematico desenvolvido.

Palavras-chave: Turbina de fluxo radial, Mapa de eficiéncia da Turbina, Coeficiente de perda
de pressdo, Método da linha média, Ciclo Rankine Organico






ABSTRACT

Due to the great importance that radial turbines started to perform, increasingly in-depth studies
regarding the efficiency of these equipments in function of a series of dimensionless parameters
are taking place, in search of a model that allows a closer to reality pre-analysis of these
turbines. Despite this, the quantity of published researches related to the topic is still scarce.
One of the most common aplications of radial turbines is as an expansion unit of organic
Rakine's cycles, in which the energy source is, usually, of low temperature. This meets the
global concern in the usage of renewable energy sources to reduce the emission of polluting
gases and in the mitigation the climatic changes caused by the excessive and uncontroled usage
of fossil fuels since one of the applications of these cycles is to reuse waste heat. The objective
of the current work is to develop a mathematical model using the one-dimensional midline
method in conjunction with the design and performance analysis procedure suggested by
Aungier (2005) for the analysis and pre-design of an organic radial flow turbine, being the
model able to produce an efficiency map of the turbine as a function of design's dimensionless
parameters (specific speed and speed ratio) and able to geometrically describe the turbine's
components. The model was made on Matlab (2015), considering R245fa as the operating
fluid. The map obtained in this study as well as the geometries are compared with results found

in the literature, in order to validate the mathematical model developed.

Keywords: Inflow radial turbine, Turbine map efficiency, Pressure loss coefficient, Mean-line

method, Organic Rankine cycle.






LISTA DE FIGURAS

Figura 1: Diagrama T -s para agua e fluidos organicos utilizados em sistemas ORC (QUOILIN,

L0 ) T RSSO SPPRSPRN 29
Figura 2: Ciclo Rankine ideal (CENGEL; BOULES, 2013). ......ccccoeiieiiiiienieie e see e 30
Figura 3: Triangulo de velocidades no bocal (AUNGIER, 2005). ........ccccooevieveiieiieie e 32
Figura 4: Triangulo de velocidades no rotor (AUNGIER, 2005). .......cccccoievieieiiieneese e 32
Figura 5 Volume de controle para uma turbomaquina generalizada (HALL; DIXON, 2013)..... 33
Figura 6: Volume de controle e trocas de energia para uma turbina com uma entrada e uma saida
(HALL; DIXON, 2013). .oeeuieieiieieiesiesieesie ettt sttt ese st seseasestesaesestenseneasesnens 34
Figura 7: Processo de expansao em uma turbina (HALL; DIXON, 2013)......cccceeeviveveiieinennens 35
Figura 8: Componentes de uma turbina radial representados em um plano meridional (AUNGIER,
10101 TR RSSO 37
Figura 9: Principais regides consideradas em uma turbina radial (RAHBAR et. al, 2015a)........ 38
Figura 10: Nomenclatura da camada limite (AUNGIER, 2005). ........ccccceevieiieieiie e 41
Figura 11: Fluxograma da modelagem. ..........ccooiiiiiiiiiieee e 44

Figura 12: Componentes da turbina de fluxo radial, vista no plano meridional (RAHBAR et al.,

140 Y o) RSP SSSROSPSRSPR 45
Figura 13: Contorno do cubo para o caso em que o raio de curvatura é igual ao valor do
comprimento axial (AUNGIER, 2005).........ccouiiiiiiiiiiiiiieieie s 52
Figura 14: Geometria meridional do rotor (AUNGIER, 2005). ........cccoceririniinieeieienene e 53
Figura 15: Sistema de coordenadas utilizado para a obtencdo da geometria do rotor (AUNGIER,
10101 TSSOSO 54
Figura 16: Pardmetros geométricos da pa do bocal (AUNGIER, 2005).........ccccccovreivnvinnenennnne 58
Figura 17: Angulos da pa do bocal (LIO; MANENTE; LAZZARETTO, 2017) ..c.cooevevveveeennnne. 58
Figura 18: Distribuicdo da velocidade do escoamento sobre as superficies de alta e baixa pressao
(AUNGIER, 2005). ....tctiieieiieiesieeeie ettt sttt e s e abesbessesesbessenaasessesesessesseneasessens 60
Figura 19: Secéo transversal da voluta: a) se¢@o externa; b) secéo interna (AUNGIER, 2005). . 62
Figura 20: RegiGes analisadas na voluta na etapa de performance (AUNGIER, 2005). .............. 64
Figura 21: Regido de entrada, saida e garganta do bocal (AUNGIER, 2005). ........ccccccvrerierernnne 68
Figura 22: Procedimento para o calculo da vazdo massica procurada............ccccceevvevveeveeseeieenns 76
Figura 23: Procedimento para o calculo da pressao procurada.............ccceevvevveeveeiicieesieseesieennens 78

Figura 24: Mapa de eficiéncia da turbina em fungdo da velocidade especifica e da razéo de
velocidades obtido a partir do modelo desenvolvido utilizando-se os valores de entrada indicados
NATADEIA L. ..ot bbbttt b e b e e 103
Figura 25: Mapa de eficiéncia da turbina (LIO; MANENTE; LAZZARETTO; 2017). ............ 104



Figura 26: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado
de Lio, Manente € Lazzaretto (2017))...c.ccueieereiiieiieiieeiesee e te e sie et ae et nne e 107
Figura 27: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado
de Lio, Manente € Lazzaretto (2017)).....ccueieereiieiierieeie e e eie et sne e 108
Figura 28: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado
de Lio, Manente € Lazzaretto (2017))....ccuiieereiieiieiie e see e eie sttt naene 108
Figura 29: Distribuicdo do angulo da pa ao longo da distancia meridional (lado esquerdo gerado
pelo modelo, lado direito modelo previsto por Aungier (2005) para um valor qualquer de angulo
ARt U o = W [0 (0 (o] o PSRRI 109
Figura 30: Eficiéncia em funcdo da razdo de velocidades para varios valores de velocidade

especifica utilizando-se os valores de entrada indicados na tabela 1............ccccooeviveiiiieieenns 109



LISTA DE TABELAS

Tabela 1: Dados de entrada assumidos para a modelagem da turbina de fluxo radial. ................ 46
Tabela 2: Restricdes geométricas aplicadas a0 FOtOF. ........c.ccveverieriereieiiie e 50
Tabela 3: Coeficiente de perda de pressao total na voluta em funcéo da velocidade especifica e da
FAZAO0 € VEIOCTHAUES. ..ottt bbbttt bbb 94
Tabela 4: Coeficiente de perda de pressdo total no bocal em funcéo da velocidade especifica e da
[V ol 0 oY =] (o Tox o 2 To [T ST P TRPRN 95
Tabela 5: Coeficiente de perda de pressao total no rotor em funcéo da velocidade especifica e da
FAZAO0 € VEIOCTHAUES. ...t bbbttt ne e 96
Tabela 6: Coeficiente de perda de pressao total na turbina em funcéo da velocidade especifica e da
oV oI 0 oY =] (o Tox o 2 To [T OSSR 97
Tabela 7: Energia cinética na saida do rotor em kJ/kg em funcdo da velocidade especifica e da
FAZAO0 0E VEIOCIAAUES. ..ottt bbbttt bbb b ne e 98

Tabela 8: Queda de entalpia devido ao atrito no disco do rotor com as interfaces da turbina (atrito

NO diSCO A0 BIM JTKQ). ettt 99
Tabela 9: Valores de eficiéncia total-to-static em fungdo da velocidade especifica e da razdo de
VEIOCTAAAES. ...ttt ettt b e bbbt e s e s et et e nbenbenbenre s 100

Tabela 10: Formacdo de escoamento blocado na regido de saida do bocal em funcao da velocidade

especifica e da razdo de velocidades (1 significa que ha escoamento supersdnico e 0 que ndo ha).

Tabela 11: Numero de pas obtidas para o rotor em funcéo da velocidade especifica e da razdo de
VEIOCTHAUES. ...ttt ettt e b e bttt n et e s et e sbenbesbenbenneas 101
Tabela 12: NUmero de pas obtidas para o bocal em funcdo da velocidade especifica e da razdo de
(£ L0700 T =T L= OSSR SR 102
Tabela 13: Comparacdo entre 0 modelo desenvolvido e o proposto por Lio, Manente e Lazzaretto
220 RSP TSSPS 106



LISTA DE SIGLAS

CFD Dindmica dos fluidos computacional
EESC Escola de engenharia de S&o Carlos
IFR Turbina radial de fluxo interno

ORC Ciclo Rankine Organico

GWP Potencial de aquecimento global
ODP Destruicdo da camada de 0zonio

LISTA DE SIMBOLOS

LETRAS

A Area [m?]

a Velocidade do som [m/s]
Largura [m]

C Velocidade do escoamento [m/s]

Cr Skin friction
Corda da pa [m]

d Diametro [m]

e Folga [m]

esse Passo entre as pas [m]

h Entalpia [k]/kg]

I Rotalpia [k] /kg]

ky, Fator de blogueio devido a geometria do componente

L Comprimento do escoamento [m]

Ma NUmero de Mach

m Vazdo massica [kg/m3]

m Comprimento meridional [m]

N NUmero de pas

ng Velocidade especifica

0 Largura da garganta [m]

P Pressdo [bar]

q Calor trocado [k] /kg]

r Raio [m] / coordenada radial

Re Numero de Reynolds

Ry Grau de reacéo

s Entropia [k] /kgK]



S T 8

Nl xR

LETRAS GREGAS
a

tangencial (°)
B

n
0

Temperatura [°C ou K]

Espessura [m]

Velocidade linear do rotor [m/s]

Raz&o de velocidades

Velocidade relativa do escoamento [m/s]

Trabalho especifico [k]/kg]

Coordenada horizontal (plano cartesiano normal ao €ixo)
Coeficiente de perda de presséo

Coordenada vertical (plano cartesiano normal ao eixo)

Coordenada axial

Angulo entre a velocidade absoluta e sua componente

Angulo formado entre a pa e a direcéo tangencial (°)

Eficiéncia

Angulo formado entre a coordenada radial e a coordenada

vertical / angulo polar (°) / Momentum thickness [m]

5

ﬂ

S N v =T

SUBSCRITOS

Ul B W N =R O

Q

aver

bl

Displacement thickness [m]

Torque [N/m]

Velocidade angular do rotor [rad/s]
Viscosidade dindmica [kg /ms]
Densidade [kg/m?3]

Erro maximo aceitavel

Angulo entre a linha meridional e a horizontal

Ponto de estagnacgéo

Entrada da voluta / entrada do componente

Saida da voluta / entrada do bocal / meio do componente
Saida do bocal / saida do componente

Entrada do rotor

Saida do rotor

Passagem anular

Média da propriedade

Pa

Blade loading



bp Regido de alta pressdo na pa

bs Regido de baixa pressdo na pa
clr Clearance

h Cubo do rotor

hs Hub-to-shroud

inc Incidente

m Componente meridional

max Méaximo

n Bocal

p Profile

R Relativo

r Rotor

S Isentrdpico / shroud (topo do rotor)
t Componente tangencial

ts Total-to-static

tt Total-to-total

v Voluta

w Parede

SUPERSCRITO

14

Relativo






SUMARIO

S [N =0 16107V 1O 25
2. REVISAO BIBLIOGRAFICA .......ooioeeeeeteetee e es s eeesee s ves s ses s ss s ss s s 28
2.1 Ciclo Ranking Organico (ORC) .......coeoieirieieirieieierieiei sttt ettt ettt snens 28
2.2 Fundamentos de tUrDOMAGUINGS ........ccoeveueuirirueirieieirieiee ettt sttt bbb 30
2.3 TUrDINGS RAGIAIS .....c.eveuiitiieiieieece ettt 36
2.3.1  ANAliSe TermMOGINAMICA ....cccoveuiririeiiieieerirtee ettt sttt b ettt ettt b e e e 37
2.3.2 PEIUAS .ttt ettt 39
2.3.3  Turbinas radiais utilizadas €M ORC .........cccoeeriirineeireneereeee et 40

2.4 AnAlise da camada lIMITE.........cceeiriiinicec ettt 41
3. METODOLOGIA ...ttt ettt et b e b e b et e st e saeesreesbeenbeenbeenee 43
3.1 DESIGN ROUTINE ...ttt st sttt ettt st st s et et e e be s abesatesaeesaeesaeenseenes 44
01 I R (o ] (] PSSR SRRURRUPRISRN 46

T8 O = oo | TSRO 55
313 WOIULA et b etk bbbt b e st b e bt b bt besae e 61

3.2 PERFORMANCE ROUTINE ..ottt s st s 63
321 VOIUTA vttt ettt et et e sr e b e nr e 63
B.2.2 BOCAI ..ottt ettt 68
TG T o= 13- Vo [=T 0 g I 1 11 ] =Y SRS 78
324 ROUON e e e e et 82

4. RESULTADOS E DISCUSSOES......ccoviiimriiririmeeisneeeessieessessssssssssssesssssssessssessssssssssssesssns 93
4.1. MaPa da tUFDINA .....cveiie bbb e 93
4.2. Anélise dos resultados em comparagdo com a lHteratura ........coccecvevveveneveseneesierenenens 105

5. CONGCLUSAO ....eumitriereiseeese e st ssss st s e 111

REFERENCIAS. ..ottt ee et e et s eeeeeeee et ee e e seseeeeeeeeeee s seseseseseeeeeeseseseseseseeeeeesesesesesenenenees 113









25

1. INTRODUCAO

O mundo vem demandando cada vez mais energia, sendo necessario a0 mesmo tempo reduzir a
destruicdo na camada de oz6nio, controlar as mudancas climaticas e economicamente vencer 0s altos
precos do petroleo (VELEZ et al., 2012).

Tendo conhecimento dessa necessidade cada vez maior em relagdo a geracdo de energia e da
manutencao do meio ambiente, pesquisadores tragam uma busca continua para encontrar fontes renovaveis
de energia e formas de aumentar o reaproveitamento de calor residual (RAHBAR et al., 2014).

O calor residual geralmente é uma fonte de baixa temperatura o que torna a utilizacéo de ciclos
convencionais para geracao de energia pouco eficientes para esses casos (VELEZ et al., 2012). Isso se
deve & utilizacdo de 4gua como fluido de trabalho em que hé a necessidade de uma fonte de calor de alta
temperatura para evitar que o fluido condense na regido de saida da turbina, durante a sua expansédo (BAO;
ZHAO, 2013).

Segundo Rahbar (2014), a utilizacdo de fluidos orgénicos (hidrocarbonetos ou refrigerantes) em
ciclos Rankine permite atender ao requisito de baixa temperatura, além de permitirem a utilizacdo de
unidades expansoras de menor escala uma vez que apresentam alta densidade e reduzem gastos com
manutengdo e material ja que trabalham em faixas de temperatura e pressdo inferiores as necessarias
guando se utiliza agua como fluido de trabalho.

Para Fiaschi, Manfrida e Maraschiello (2012), ciclo Rankine Organico vem se tornando lider no
tocante de reaproveitamento de energia, sendo muito interessante seu uso em plantas de pequeno a médio
porte (50-5000 kW). Dentro desta faixa de poténcia destacam-se duas aplicagdes: turbinas axiais com a
configuragdo de apenas um estéagio, baixo grau de rea¢do e uma queda de entalpia significativa; e turbinas
radiais, apresentando performance superior as turbinas axiais em aplicacbes de pequeno porte (FIASCHI,;
MANFRIDA; MARASCHIELLO, 2012).

Além disso, turbinas radiais mostram-se mais vantajosas uma vez que apresentam uma razao de
alta eficiéncia por baixo peso de unidade e altos valores de eficiéncia (acima de 75%) comparadas com as
turbinas axiais que sofrem com elevadas perdas devido a atrito e vazamentos (RAHBAR et al., 2015a).

A andlise da eficiéncia da turbina radial depende da escolha dos parametros referentes ao
design da mesma (coeficiente de carga, coeficiente de escoamento, grau de reagdo, velocidade
especifica, razdo de velocidades entre outros), condi¢Oes de operacdo, geralmente retiradas do préprio
ciclo ao qual a turbina esta associada, e do fluido de trabalho (LIO; MANENTE; LAZZARETTO, 2017).

Com os dados obtidos, a analise da turbina pode ser feita, utilizando geralmente métodos
unidimensionais (linha média) e dindmica dos fluidos computacional (CFD) (VENTURA; JACOBS;
ROWLANDS; PETRIE-REPAR; SAURET, 2012).



O método da linha média é muito utilizado durante o pré projeto da turbina de fluxo radial na
analise do campo de escoamento do fluido nos componentes da turbina (WEI, 2014). O método analisa
a performance da turbina ao longo de uma linha média de fluxo e considera os resultados obtidos
aplicavel a toda extensdo da turbina.

Rahbar et al. (2015a) desenvolveu um estudo no desempenho de turbinas radiais atraves de
uma modelagem utilizando o método da linha média aplicando diferentes condi¢fes de operagdo e
parametros geométricos para seis fluidos organicos, identificou a influéncia da variacdo da temperatura
de entrada na turbina sobre a eficiéncia e otimizou os parametros geométricos.

Rahbar et al. (2015b) realizou um estudo sobre a eficiéncia de turbinas radiais, utilizando oito
diferentes fluidos de trabalho orgénicos, para valores otimizados de parametros de entrada referentes a
condicBes de operacdo e pardmetros geometricos, novamente utilizando o método da linha média e
adotando modelo de gas real.

Persky, Sauret e Ma (2014) utilizando o método da linha média e adotando modelo de gés real,
estudaram a eficiéncia da turbina radial em ciclos termodinamicos organicos de Rankine utilizados em
aplicagcBes geotérmicas. Mantegazza (2016) comparou os estudos disponiveis na literatura e seus
resultados com o que ele adquiriu por meio de uma modelagem unidimensional de uma turbina radial
utilizando cinco fluidos organicos.

Lio, Manente e Lazzaretto (2017) apresentaram um estudo que avalia a influéncia das escolhas
referentes ao design da turbina (variando valores de velocidade especifica e de razdo de velocidade) e
das condigdes de operagdo (variando a razdo de expanséo e o tamanho da turbina) sobre a eficiéncia da
turbina, utilizando modelo de gas real e 0 método da linha média aplicando o modelo sugerido por
Aungier (2005), e com isso obtiveram um mapa de eficiéncia da turbina. Aungier (2005) sugere analisar
as perdas da turbina por meio da camada limite formada devido ao escoamento dentro dos componentes
e ndo atraveés de correlacdes empiricas, resultando em um modelo de perdas mais abrangente, permitindo
0 estudo de varias condi¢des de operagdo e varias dimensdes de turbinas. Aungier (2005) também sugere
gue as perdas sejam contabilizadas em termos de coeficientes de perda de pressdo e ndo como quedas de
entalpia. O estudo realizado por Lio, Manente e Lazzaretto (2017) utiliza como fluido operante 0 R245fa.
Analises sobre 0s aspectos econdmicos e técnicos dos ciclos Rankine organicos foram produzidos por
Vélez et al. (2012).

Estudos mais sofisticados que envolvem um tratamento tridimensional da turbomaquina foram
realizados por Sauret e Gu (2014) utilizando dinamica dos fluidos computacional, com o uso do software
comercial ANSYS/CFX, utilizando como fluido de trabalho 0 R143a, em um sistema ORC para diversas
condicdes de trabalho.

O objetivo do trabalho foi desenvolver um modelo numérico que seja capaz de resolver
0 campo de escoamento dentro dos componentes da turbina, para 0s Vvarios estagios
considerados, afim de encontrar um mapa de eficiéncia da turbina, seguindo o procedimento

sugerido por Aungier (2005) utilizando o método unidimensional da linha média, em fun¢éo



do par de valores de velocidade especifica e razéo de velocidades. Esses dois ultimos se referem
a parametros adimensionais que influenciam no dimensionamento da turbina afetando por
consequéncia o valor da eficiéncia calculada.

Da mesma forma, o trabalho também teve como objetivo obter a partir do modelo
numérico os parametros que definem geometricamente os componentes da turbina, de tal forma
a gerar um dimensionamento completo da turbomaquina, para cada par de valores de

velocidade especifica e razdo de velocidades.
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2. REVISAO BIBLIOGRAFICA
Para que este trabalho seja delimitado ao problema de pesquisa e para obter uma ideia
precisa sobre o estado atual dos conhecimentos sobre o tema, sobre suas lacunas e sobre a
contribuicdo da investigacdo para o desenvolvimento do conhecimento, os proximos itens
abordarao sobre a revisao bibliogréfica (LAKATOS; MARCONI, 2010).

2.1 Ciclo Rankine Organico (ORC)

Desde meados de 1970 o ciclo Rankine Orgéanico esta presente em pesquisas e plantas
industriais (LI; REN, 2016), isso porque apresenta diversas vantagens em relacdo ao ciclo
Rankine tradicional que resumidamente o torna uma alternativa rentavel para plantas de geracao
de energia com producdo limitada de energia elétrica (QUOILIN, 2011). Segundo Quoilin (2011),
os sistemas ORC utilizam vérias fontes de calor de baixa temperatura (ordem de 100-450-C) para
geracdo de energia, na qual inclui-se o calor desperdicado de processos industriais, energia solar,
energia geotérmica, energia a partir da producdo de biomassa e entre outras fontes de energia
consideradas de baixa e média temperatura, que podem ser adotadas como uma das opgles para
aliviar o uso de fontes poluidoras como dleos, carvdo e compostos derivados do metano.

Para simplificar, o fluido organico utilizado no ciclo Rankine organico substitui a agua.
Na maior parte dos casos este composto organico operante no sistema ORC é um refrigerante ou
um hidrocarboneto e a caracteristica essencial destes fluidos é o ponto de ebulicdo mais baixo do
que o ponto da agua, atribuindo aos compostos organicos a capacidade de absorcdo e utilizacéo
de calor proveniente de fontes de baixa temperatura (QUOILIN, 2011).

O fluido organico operante tem uma influéncia direta no desempenho térmico do sistema
ORC sob diferentes fontes de calor (LI; REN, 2016), além disso, quando o fluido organico possui
um alto peso molecular ele deve ser classificado de acordo com a inclinagéo da curva de vapor
saturado, em trés categorias: seco, isentropico e imido. Li e Ren (2016) destacam as propriedades
consideradas principais do fluido de trabalho:

 Propriedades térmicas adequadas durante operagéo no ciclo;

« Estabilidade quimica sob as condi¢fes de operacao;

» Baixo impacto sobre 0 meio ambiente, no que diz respeito a baixo potencial de
aquecimento global (GWP) e baixo potencial de destruicdo da camada de ozénio (ODP);

+ Na&o inflamavel, ndo explosivo e ndo toxico;

+ Baixo custo e disponivel no mercado.
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Quoilin (2011) ao analisar e comparar um diagrama T-s da &gua com alguns dos principais
fluidos organicos utilizados em sistema ORC, conforme mostra a Fig. 1, afirmou que a inclinacdo
da curva de vapor saturado da dgua tem valor negativo, enquanto a curva de vapor saturado
apresenta um formato mais vertical para os compostos organicos. Dessa forma, a necessidade de
superagquecimento do fluido anteriormente a entrada na unidade expansora € nula para fluidos
organicos, a medida que para a agua o superaquecimento do vapor na entrada da turbina torna-se
uma medida essencial, a fim de garantir a saida de vapor da turbomaquina para que seus
componentes ndo sejam danificados com a formacdo de agua liquida durante o processo de
expanséo.
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Figura 1: Diagrama T -s para &gua e fluidos organicos utilizados em sistemas ORC (QUOILIN, 2011).

Para que o melhor fluido de trabalho seja escolhido, é necessario que a andlise
termodinamica do sistema ORC ocorra. Uma das formas de avaliar o fluido operante é aferir o
desempenho térmico do sistema ORC e a quantidade de calor necessaria para operacao
utilizando diversos fluidos orgéanicos sob diferentes temperaturas de evaporagdo (QUOILIN,
2011).

Cengel e Boles (2013) descrevem que o ORC é composto em sua esséncia por uma
bomba, um evaporador, um componente expansor e um condensador. A Fig. 2 mostra 0s

processos que ocorrem no ciclo em um diagrama T-s.



Figura 2: Ciclo Rankine ideal (CENGEL; BOULES, 2013).

Sendo para um ciclo ideal (CENGEL; BOLES, 2013):
1-2 O fluido de trabalho é bombeado de uma pressdo baixa para uma pressao alta em
um processo adiabatico na bomba.
2-3 O fluido é aquecido a pressdo constante até o seu estado de vapor superaquecido.
O processo ocorre no evaporador (uma caldeira por exemplo).
3-4 O fluido expande em um processo adiabatico isentropico, gerando trabalho por
meio da rotacdo do eixo da turbina que é a unidade expansora do ciclo.
4-1 O fluido troca calor com o condensador, onde € resfriado em um processo a pressao
constante até a condi¢do de liquido saturado.
S&o pouquissimas variagdes disponiveis na arquitetura do ciclo (QUOILIN, 2011),
como utilizacdo de reaquecimento e variacdes na configuracdo e no tipo da turbina. A adicdo
de um recuperador de calor ap6s a exaustdo da unidade expansora, poderia trazer uma
modificagdo simples mas que resulta em um ciclo regenerativo. O recuperador tem a funcdo de
trocar calor entre o fluido saindo do expansor e o fluido bombeado, aumentando a temperatura
deste anteriormente a entrada no evaporador, consequentemente melhorando a eficiéncia

energética do ciclo.

2.2 Fundamentos de turbomaquinas

As turboméaquinas sao definidas como todo equipamento ou maquina em que a energia é
transferida para um fluido através de acdo dinamica de uma ou mais palhetas em movimento
rotacional (HALL; DIXON, 2013).

Elas séo classificadas de acordo com o trabalho que realizam: maquinas que absorvem
poténcia para aumentar a pressao do escoamento de um fluido (bombas e compressores); e
maquinas que produzem trabalho ao expandir um fluido de trabalho (turbinas a gas, a vapor,
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hidraulicas e edlicas). Além disso, turboméaquinas também sdo classificadas em axiais, quando
a direcdo do escoamento é paralela ao eixo de rotagdo da méaquina; e radiais, quando a dire¢cdo
do escoamento é perpendicular ao eixo de rotacdo da maquina. Turbomaquinas de escoamento
cruzado também fazem-se presentes (HALL; DIXON, 2013).

As turbomaquinas também podem ser classificadas em relagcdo ao grau de reacdo, em
que, nas turbinas de acdo, a maior queda na entalpia do escoamento ocorre nos bocais, enquanto
nas turbinas de rea¢do & maior queda ocorre no rotor da maquina.

Baskharone (2006) define o grau de reacdo de uma turbomaquina, Ry, da seguinte
forma:

Queda de entalpia estatica do rotor

" Queda de entalpia total do estagio

O valor de Ry, varia entre O (turbinas de acdo) e 1 (turbinas de reacéo).

Essas maquinas sao compostas por pas estacionarias e rotativas acopladas em um eixo
comum. Todavia, um sistema de coordenadas polar alinhado com o eixo de rotacdo da maquina
deve ser utilizado para descrever a dindmica do escoamento no interior da turbomaquina
(BASKHARONE, 2006). Os trés eixos sao divididos em axial z (paralelo ao eixo de rotacdo da
maquina), radial r e tangencial t (AUNGIER, 2005).

O escoamento ao longo da turboméaquina apresenta componentes de velocidade nas trés
direcdes. Para descrever o campo de velocidades no rotor é necessario adotar um sistema de
coordenadas rotacional que acompanha a velocidade angular do rotor, dada por ® (AUNGIER,
2005).

Considerando que o fluido operante escoa em um plano axissimétrico a maquina,

define-se uma componente meridional de velocidade, C,,, resultante das componentes axial e
radial.

Cmy =+/C2 + C2 (2.1)
Com a velocidade absoluta dada por:
C=+C?+C% (2.2)

As componentes de velocidade para o sistema de coordenadas rotacional (velocidades
relativas) aplicado para o rotor séo:

Wi =Cn (2.3)



WtZCt—a)*T‘ (24)
W= W2+ (2.5)

Com essas velocidades se define os angulos do escoamento em relacdo a direcao

tangencial para o sistema fixo de coordenadas e para o sistema rotacional respectivamente:

a = arctg (Cc—m) (2.6)
t

a' = arctg (;/—m) (2.7)
t

Os triangulos de velocidades para a entrada e saida do bocal e do rotor estéo ilustrados

na Fig. 3 e 4 respectivamente.
- Gy
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Figura 3: Triangulo de velocidades no bocal (AUNGIER, 2005).

Zl
/

Figura 4: Tridngulo de velocidades no rotor (AUNGIER, 2005).

A velocidade linear do rotor para um determinado raio é dada por:
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U=wx*r (2.8)

A partir do volume de controle apresentado na Fig. 5, a conservacdo de momento linear

é aplicada para o0 escoamento que entra no volume de controle com raio r; e velocidade tangencial
C:1, € 0 deixa com velocidade tangencial C;, quando o raio do rotor é igual a r.

Cu2 Diregao do
Escoamento

Figura 5 Volume de controle para uma turbomaquina generalizada (HALL; DIXON, 2013).

Para que o escoamento seja uniforme e unidimensional, o torque no eixo do rotor da
turboméaquina é igual ao produto do somatério das forgas tangenciais atuando sobre o eixo e 0
braco de cada componente da forca, sendo este torque definido algebricamente por (AUNGIER,
2005):

T=mx* (ry* Cp — 11 % Cpq) (2.9)

Segundo Aungier (2005), o torque obtido pela equacdo (2.9) deve balancear a taxa de
trabalho realizada pelo fluido operante (poténcia) da seguinte forma:

W=w*T (2.10)

Considerando a turbina como um volume de controle, conforme indica a Fig. 5, da

primeira lei da termodinamica, que trata da conservacdo da energia, tem-se (AUNGIER, 2005):
G~ =1 A+ ) (2.11)
Sendo h a entalpia, a entalpia de estagnacao pode ser dada por (AUNGIER, 2005):
ho=h+< (2.12)
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Figura 6: Volume de controle e trocas de energia para uma turbina com uma entrada e uma saida (HALL;
DIXON, 2013).

Negligenciando a troca de calor e combinando as equacdes (2.10), (2.11) e (2.12), tem-
se (AUNGIER, 2005):
hoz —hoy = @* (1 * Crp — 11 % Cyq) (2.13)
A equacdo (2.13) é conhecida como a equacdo de Euler para turbinas. Rearranjando se
tem:
I'=hoy = Uy * Cz = hoy — Uy ¥ Cpy (2.14)
A equagéo (2.14) define uma nova propriedade fluidodinamica conhecida como rotalpia
(I). A rotalpia € muito importante na analise de turboméaquinas, uma vez que, para um escoamento
adiabatico e ao longo de uma mesma linha de fluxo ocorrendo no rotor, seu valor é conservado.
A rotalpia pode ser também definida em termos da entalpia de estagnacdo relativa

especifica, hyg:

hor = h+W?2/2 (2.15)
I=hy—UsC=h+S-Uxc (2.16)

Combinando (2.15) e (2.16) e rearranjando se tem:
I = hgy, —U?/2 (2.17)

A qualidade aerodindmica que uma turbina ou um de seus componentes apresenta pode
ser mensurada por meio do valor calculado da eficiéncia da turbina (AUNGIER, 2005).

A eficiéncia de uma turbina pode ser dada pela relacéo entre o desempenho real que a
turbina apresenta e o desempenho ideal que é resultante da adocdo de processos reversiveis
(HALL; DIXON, 2013)

Desta forma, existem varios tipos de eficiéncia que podem ser calculados para a turbina
em fungdo de como o processo ideal € definido

A Fig. 7 ilustra por meio de um diagrama h-s o processo de expansdo em uma turbina.
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Figura 7: Processo de expansdo em uma turbina (HALL; DIXON, 2013).

A eficiéncia total-to-total de uma turbina € dada pela variacéo da entalpia de estagnacéo
do processo real dividida pela variacdo da entalpia de estagnacdo em um processo isentropico
(HALL; DIXON, 2013):

;e = (ho1 = hoz)/(ho1 — hozs) (2.18)

Enquanto que a eficiéncia total-to-static pode ser calculada pela relacéo entre variacéo
da entalpia de estagnacdo do processo real dividida pela variacdo da entalpia de estagnacdo da

entrada e a entalpia estatica em um processo isentrépico (HALL; DIXON, 2013):

N = (ho1 — ho2)/(ho1 — has) (2.19)

Sendo os subscritos referentes aos pontos indicados na Fig. 7.

A andlise adimensional dos parametros e variaveis fisicas que regem a dindmica do
equipamento pode trazer uma melhor compreensdo, analise e projeto de uma turbomaquina. Essa
analise adimensional permite a previsao do desempenho de uma turbomaquina através de testes
experimentais em equipamentos de menor escala e a escolha da turbomaquina ideal para o
processo analisado, dependendo de fatores que conduzem a analise energética do equipamento
(HALL; DIXON, 2013). Dentre os parametros adimensionais se destacam, segundo Lio,
Manente e Lazzaretto (2017): velocidade especifica, razdo de velocidade, razdo volumétrica de

expansdo e o numero de Reynolds descritos respectivamente pelas seguintes equagdes:

ny = (3 E)/(hm — hy)®7 (2.20)
Vs = Uy/Cos (2.21)



VR = Vout/Vin (2.22)

Re=p*xC*D/u (2.23)
Sendo C,; chamada de spouting velocity, dada por:
Cos = \/2 * (ho1 — has) (2.24)

Os valores de velocidade especifica e de razdo de velocidade afetam no design da turbina
enquanto que o valor de vazdo volumétrica afeta as condicdes de trabalho do fluido operante.

E perceptivel que a velocidade especifica é independente de pardmetros geométricos da
turbina. Segundo Moustapha et al. (2003), turbinas de fluxo radial mais eficientes apresentam
valores de n; entre 0.4 e 0.8. Jaem relacéo ao valor da raz&o de velocidade, valores mais proximos

de 0.7 apresentam melhores resultados para a eficiéncia (HALL; DIXON, 2013).

2.3 Turbinas Radiais

Os primeiros trabalhos experimentais com turbinas de fluxo radial foram realizados pela
NASA entre 1965 e 1975 operando turbo expansores com gases ideais, como ar e hélio, com a
finalidade de projetar turbinas radiais de alta eficiéncia para aplicacGes espaciais (FIASCHI,
MANFRIDA; MARASCHIELLO, 2012).

Turbinas de fluxo radial (conhecidas em inglés IFR Turbine — Inward Flow Radial
Turbine) operam para grandes faixas de poténcia, vazao méssica e velocidade de rotacdo, como
por exemplo turbinas Francis de grande porte, utilizadas em usinas hidrelétricas para geracédo de
megawatts de poténcia, até mesmo para pequenas turbinas radiais a gas utilizadas em ciclos
fechados para aplicacdo aeroespacial e turbocompressores automotivos para motores a centelha e
a diesel, com producéo de kilowatts de poténcia (HALL; DIXON, 2013). Tais turbinas radiais
também sdo utilizadas nas industrias de processo, como gas natural, liquefacdo do ar; refinarias
petroquimicas e plantas de geracao de energia a partir de energia geotérmica (KORPELA, 2012).

As turbinas IFR séo caracterizadas por possuirem geralmente um Unico estagio, pelo
fluido operante sofrer uma rotacédo de 90° dentro do rotor, por apresentar uma maior simplicidade
nas etapas de projeto e fabricacao e pela robusteza (AUNGIER, 2005). O trabalho gerado por um
estagio da turbina radial é equivalente ao produzido por dois ou mais estagios de uma turbina
axial, isto porque a velocidade de rotacdo na turbina radial é muito superior a velocidade de
rotacdo na turbina axial (BOYCE, 2011). Uma outra vantagem apontada por Rahbar et. al (2015a)
das turbinas radiais em relacéo as turbinas axiais € que a segunda apresenta grandes perdas devido
ao atrito de seus componentes e por causa de regides de escape do fluido de trabalho.

A Fig. 8 mostra os componentes de uma turbina em um plano meridional.
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Figura 8: Componentes de uma turbina radial representados em um plano meridional (AUNGIER, 2005).

O fluido operante entra pela voluta, 0 componente mais simples da turbina e o Unico,
excetuando-se as passagens anulares que conectam voluta e bocal e bocal e rotor, que nédo
apresenta pas. A area de sec¢do transversal da voluta diminui ao longo da circunferéncia de tal
forma que permite que o fluido sofra uma aceleracdo. Apos sair da voluta, o fluido passa pela
passagem anular que liga voluta e bocal e entra no bocal, o elemento da turbina responsavel por
direcionar o escoamento para que 0 mesmo entre no rotor de tal maneira que maximize a eficiéncia
da turbina. O bocal, assim como o rotor, apresenta pas, e, diferentemente do rotor, € um elemento
fixo. Apos sair do bocal e passar pela passagem anular que conecta bocal e rotor, o fluido entra
no rotor. Dentro do rotor, as pas devem ter uma geometria que garanta a reducao do efeito de
curvatura no escoamento devido a rotacao de 90° que este sofre dentro do rotor e que garanta que
a velocidade tangencial do escoamento na saido do componente seja a menor possivel
(AUNGIER, 2005).

2.3.1 Analise Termodinamica

A Fig. 9 ilustra as principais regides a serem consideradas em uma turbina radial, sendo

1 a regido de entrada da voluta, 2 a regido de saida da voluta/entrada do bocal, 3 a regido de saida



do bocal, 3-4 a passagem anular que liga o bocal ao rotor, 4 é a regido de entrada e 5 a regido de

saida, ambas referentes ao rotor.
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Figura 9: Principais regifes consideradas em uma turbina radial (RAHBAR et. al, 2015a).

A entalpia de estagnacdo pode ser considerada constante desde a regido 1 até a regido 4,

de tal forma que (AUNGIER, 2005):
ho1 = hoz = hoz = hos (2.25)
Assim, a queda da entalpia estatica entre as regides de entrada da voluta até a saida do
(2.26)

bocal pode ser dada por:
hy—hs =% (C3 - CP)

Resultando em uma queda de pressdo (HALL; DIXON, 2013).
Considerando um processo adiabatico no rotor, tem-se que a rotalpia se mantem

constante, sendo assim
2
I'= hosp — 2 = hosp — 2 (2.27)
Com h dado pela equacéo (2.15), a queda de entalpia estatica que ocorre no rotor pode
ser obtida:
hy — hs == * [(UF — UZ) — (W2 - W2)] (2.28)
(2.29)

O trabalho especifico é dado por:
W = hoy — hos
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Sabendo que hy, = hy; € com a equacdo de Euler para turboméaquinas, tem-se:
W = hog — hos = Uy * Cpy — Us * Cs (2.30)
Sendo a entalpia de estagnacéo h, dada pela equacéo (2.12), a equagdo (2.30) pode ser

rearranjada de tal forma que:

W=k [(U2 - UB) — (W2 — W2) + (€2 - CB)] (2.31)
Cada termo do lado direito da equacdo contribui para o valor do trabalho especifico
realizado pela turbina. O primeiro termo, que se refere a diferenca na velocidade linear das pas
dada por U, tem uma contribuicéo significativa para o valor do trabalho no caso da turbina radial.
Para o caso da turbina axial, a contribuicdo desse termo é nula uma vez que a velocidade nas pas
entre as regides de entrada e saida do rotor € constante. O segundo termo se refere a velocidade
relativa do escoamento. Para o caso em que Wy > W, a contribui¢do seria positiva, sendo esta
relacdo uma importante norteadora para o projetista a fim de reduzir as perdas no escoamento. O
ultimo termo indica que a velocidade absoluta na entrada do rotor deveria ser superior a

velocidade absoluta na saida, a fim de aumentar o trabalho especifico (HALL; DIXON, 2013).

2.3.2 Perdas

Perdas em turbinas de fluxo radial podem ser divididas em perdas internas e externas
(BOYCE, 2011), sendo as internas:
. Perda de carga nas pas ou perdas por difusdo: devido ao aumento da espessura

da camada limite e perda no momento linear do escoamento;

. Perda por cisalhamento ou atrito: relacionada as forcas cisalhantes na carcaca da

turbomaquina e nas pas;

As perdas externas estdo relacionadas ao atrito presente nos rolamentos, engrenamentos,
vedagdes e outras partes externas ao rotor.

Aungier (2005) adota uma abordagem um pouco diferente em relacdo a contabilizacdo
das perdas. Elas sdo dimensionadas em termos de coeficientes de perda de pressdo e ndo em
termos de queda de entalpia como geralmente é encontrado na literatura. Outro ponto importante
é a forma como sdo abordados os calculos destas perdas, sendo muitas delas obtidas em termos
da formacdo da camada limite do escoamento nas paredes que constituem 0s componentes.
Aungier (2005) considera diferentes perdas para cada componente, sendo:

. Para a voluta - profile loss e perda de distor¢cdo circunferencial.

. Para o bocal - profile loss e perda de incidéncia.



. Para a passagem anular entre bocal e rotor - profile loss e entrance loss.

. Para o rotor - profile loss, perda de incidéncia, carga nas pas, hub-to-shroud loss

e clearance loss.

Cada uma das perdas e como sdo calculadas serdo descritas de forma mais abrangente
no topico de metodologia.

Aungier (2005) também considera uma perda devido ao atrito entre o disco do rotor e
as interfaces que este componente faz com o restante da turbina. Esta é uma perda considerada
externa, e ndo afeta o campo de escoamento desenvolvido dentro da turbina (L1I0; MANENTE;
LAZZARETTO, 2017).

2.3.3 Turbinas radiais utilizadas em ORC

Bao e Zhao (2013) descrevem que turbinas axiais de um estdgio sdo comumente
utilizadas em sistemas com alto fluxo massico e baixas quedas de pressao, enquanto as turbinas
radiais de um estagio mostram-se apropriadas para unidades de baixo fluxo méssico e com altas
quedas de pressédo, 0 que as tornam adequadas para sistemas ORC.

Dentre os fatores mais importantes no projeto de uma turbina radial estdo as propriedades
termofisicas do fluido de trabalho. De forma genérica, turbinas utilizadas nos sistemas ORC néo
diferenciam-se das turbinas a vapor convencionais, porém, devido as propriedades termofisicas
dos compostos organicos e da agua serem distintas, as unidades expansoras utilizadas no ciclo
Rankine organico apresentam algumas caracteristicas distintas das turbinas convencionais (BAO,;
ZHAO, 2013), tais como:

. Fluidos organicos possuem uma massa molar maior, de modo que a velocidade do

som torna-se menor que a velocidade do som para vapor. Desta forma, durante o projeto

da turbomaquina, cuidados com escoamento supersdnico na saida dos bocais devem ser

tomados, uma vez que a formacdo de ondas de choque leva a perdas de carga devido a

formacéo de escoamento blocado;

. Para certas diferencas de temperatura, turbinas utilizadas em ciclos organicos tém

maior taxa de expansdo e menor queda de entalpia comparado a agua, especialmente

para unidades que utilizam baixas fontes de calor;

. Compostos organicos apresentam maior densidade do que a agua, o que permite

que as dimensfes da turbomaquina sejam menores para aplicacbes em sistemas ORC.

Além disso, devido a inclinagdo positiva da curva de vapor saturado para os fluidos

organicos, o vapor de saida da turbina é superaquecido, evitando o maior aquecimento

do fluido na entrada da unidade expansora e contribuindo para a vida Gtil da turbina;
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. Alguns fluidos orgénicos séo inflamaveis, explosivos e/ou custosos. Desta forma,

cuidados especiais devem ser tomados com vazamentos e vedagdes da turbomaquina.

Essas propriedades dos fluidos organicos variam de forma abrupta com a pressao e
temperatura. Portanto, ndo é possivel prever as propriedades do fluido durante o ciclo
termodindmico, ou mesmo descrever o processo de expansao através de modelos de gés ideal,
uma vez que o fluido de trabalho opera proximo a condicdo critica. Contudo, um projeto
aerodinamico apropriado de turbinas radias organicas exige modelos de gas real para o fluido
operante (BAO; ZHAO, 2013).

2.4  Andlise da camada limite

Uma vez que existem varios modelos tridimensionais relacionados a analise de

escoamento e de formacdo de camada limite desenvolvidos em CFD disponiveis atualmente,

torna-se mais interessante e mais viavel uma abordagem mais simples para modelar a formacao

da camada limite em uma pré analise na eficiéncia de turbinas (AUNGIER, 2005).

Aungier (2005) adota um modelo bidimensional para realizar a analise da formacéo
de camadas limites ao longo dos estagios dos componentes da turbina utilizado para prever as
perdas geradas devido ao perfil do componente e prever o blogueio que a formacgdo da camada
impde sobre a area de passagem do escoamento.

Pai (1956) preveé o calculo do momentum thickness a partir da seguinte equacéo:

2%

0 =—Lx [Fufdx (2.32)

Sendo ¢ e L os valores de skin friction e do comprimento do caminho do escoamento

percorrido pelo fluido dentro do componente respectivamente, enquanto que u, se refere a
componente da velocidade do escoamento paralela ao caminho do escoamento na interface
limite que separa a camada, ilustrada na Fig. 10 (AUNGIER, 2005).

jmite I
e Eatremidads da Camada U I L]

Figura 10: Nomenclatura da camada limite (AUNGIER, 2005).



Na Fig. 10, y se refere a componente normal a direcdo do caminho do escoamento,
enquanto que x se refere a prépria direcdo do caminho.

Aungier (2005) adapta a equacéo (2.32), simplificando o resultado a fim de prever o
valor do momentum thickness na regido de saida do elemento, considerando as velocidades na
regido de entrada, central e de saida do componente, chegando na seguinte expressao:

Uz

0= 0 * Py *| (&) +2+(%2) +1] < L/8 ) (233)

Uusz Uusz

Sendo p

ey 0 Valor da densidade meédia ao longo do componente, obtida pela média

ponderada entre os valores da densidade na entrada, meio e saida, considerando peso 1 para
entrada e saida e 2 para a regido central.

O valor de u ¢é dado pelo valor da velocidade relativa a parede analisada, sendo que
para um componente fixo, u = C, e para um componente rotacional, u = W.

Vale lembrar que C e W sdo componentes paralelos a dire¢cdo do caminho percorrido
na parede sendo analisada da velocidade absoluta e relativa respectivamente, para as regides de
entrada (1), saida (3) e central (2) do componente.

Para se estimar a perda de pressdo total devido a formacdo da camada limite, é
necessario o calculo do displacement thickness para a regido de saida do elemento. Aungier
(2005) adota a seguinte relacéo entre displacement thichness e momentum thickness:

o =1.2857 6 (2.34)

Este valor que relaciona os momentos é adotado considerando que a camada limite
apresenta um regime turbulento na saida do componente.

As formas para se obter o skin friction e o0 comprimento do caminho do escoamento

serdo discutidas mais a frente, no tépico de metodologia.
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3. METODOLOGIA

Foi desenvolvido um cédigo no software Matlab (2015) para realizar uma pré analise
dimensional e de performance de uma turbina de fluxo radial usando CoolProp (BELL et al., 2014)
para calcular com precisdo as propriedades termodindmicas do fluido operante, disponivel
gratuitamente para os usuarios. A pré analise consiste em uma etapa inicial para obter os parametros
geométricos da turbina, chamada de design routine, e em uma etapa complementar para calcular
0s parametros termodinamicos do escoamento e a eficiéncia da turbina, chamada de performance
routine. As etapas avaliam os principais componentes da turbina de fluxo radial: a voluta, o bocal
e o rotor, sendo que na fase da performance routine é considerado um componente a mais entre o
bocal e o rotor chamado de passagem anular. Todo o desenvolvimento baseia-se no método
unidimensional da linha média, em que se assume as propriedades do fluido de trabalho obtidas
ao longo de uma linha de fluxo média aplicavel a toda a extensdo dos componentes da turbina
radial.

A pré andlise se inicia usando os dados de pressao e temperatura de estagnacdo na entrada
da turbina, vazdo massica do escoamento, fluido de trabalho, pressdo na saida da turbina, valores
de velocidade especifica e razdo de velocidade escolhidas pelo proprio projetista e alguns chutes
iniciais. Com esses dados se executa a design routine. Em seguida se executa a performance
routine a partir dos dados gerados pela etapa anterior, da presséo e temperatura de estagnacao na
entrada da turbina e da pressdo na saida da mesma. A Fig. 11 represente um fluxograma da pré
analise.
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Figura 11: Fluxograma da modelagem.

Nas proximas secOes serdo descritas em maiores detalhes as etapas de design e

performance.

3.1 DESIGN ROUTINE

Como descrito anteriormente, os dados de entrada para esta etapa sdo: pressdo e
temperatura de estagnacdo na entrada da turbina (Py; e Ty,), pressdo na saida da turbina (Ps),
vazdo massica (m), fluido de trabalho, velocidade especifica e razdo de velocidade (ng e v;) e 0s
chutes iniciais de eficiéncia, pressao de estagnacao na entrada do rotor e densidade de estagnacao
na saida do rotor (7,,, Pos € p,5)- A Fig. 12 mostra os componentes da turbina considerados na

pré analise.
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Figura 12: Componentes da turbina de fluxo radial, vista no plano meridional (RAHBAR et al., 2015b).

A etapa de design routine se inicia no rotor, passando pelo bocal e terminando na voluta.
Para cada um dos trés componentes se calcula os tridngulos de velocidade e os estados
termodinamicos tanto na entrada como na saida. Com esses valores e se aplicando algumas
caracteristicas especificas pré definidas que serdo descritas mais a frente, é possivel se obter os
parametros geométricos dos elementos que juntos constituem a turbina. A tabela 1 mostra os
dados de entrada adotados neste trabalho.



Tabela 1: Dados de entrada assumidos para a modelagem da turbina de fluxo radial.

Parimetro Unidade Valor
Temperatura de estagnacdo na regifo de entrada (T01) °C 65
Pressdo de estagnagio na regifio de entrada (Pg1) bar 4.63
Pressdo de estagnagdo na regido de saida (Ps) bar 1.97a
Fluido operante R245fa
Velocidade especifica (n,) 035a0.50
Razdo de velocidade (1) 0,50a 0,80
Vazdo massica (in’) ke/s 20

3.1.1 Rotor
A entalpia de estagnacéo (hy,) e a entropia (s;) na regido de entrada da turbina podem
ser obtidas a partir de Py, € Ty,. A entalpia isentrdpica na regido de saida da turbina (hs,) é dada
a partir de s; e Ps. Tendo-se esses valores em maos e sendo dado um chute inicial para o valor da
eficiéncia total-to-static da turbina, obtém-se a entalpia de estagna¢do na saida da turbina (hys) a
partir da seguinte equacao:
hos = hoy — (ho1 — hss) * Mes (3.1)

Em um primeiro momento é necessario estipular a densidade de estagnacdo na saida da
turbina (p, ) como fungao da entalpia de estagnagéo (hos) e da presséo (Ps). E importante destacar
que o ideal seria o calculo a partir da pressdo de estagnacgdo (P,s), porém esta é uma variavel cujo
valor sO sera obtido na performance routine e servira para reabastecer os valores na iteracdo

subsequente conforme mostrado na Fig. 11.

Em seguida, calcula-se a velocidade angular o (rad/s), usando-se a velocidade especifica

escolhida pelo projetista, pela seguinte equacao:

® = (ng * (hoy — hss)®7%)/ /(ﬁ) (3.2)

A velocidade isentrdpica (Cys) (spouting velocity) é obtida pela queda ideal de entalpia

da entrada até a saida, dada por:

Cos = \/2 * (ho1 — hss) (3.3)

Com o valor da razéo de velocidade escolhida pelo projetista, tem-se a velocidade do

topo da pa do rotor (U,):
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U, = v * Cyg (3.4)

Com isso o raio da entrada do rotor (r,) *(raio do topo do rotor)* é:
1, =Us/@ (3.5)

A partir da Equagdo de Euler para turbomaquinas, das definigdes de 7, e v, e assumindo

que a velocidade tangencial na saida do rotor (C;s) é igual a zero, pode-se calcular a velocidade

tangencial na entrada do rotor (Cy,):
Cea = Uy * Uts/(z *vg) (3.6)

Aungier (2005) fornece uma equacao que relaciona o angulo do escoamento na entrada do

rotor (a,) com a velocidade especifica, conforme sugerido por Rohlik (1968):

a, = 10.8 + 13.2 * n,? (3.7)

Com os valores da velocidade no topo da pé do rotor, angulo de escoamento e velocidade
tangencial, ambos da entrada do rotor, € possivel obter o triangulo de velocidades da regido 4

indicada na Fig. 12 pelas seguintes equacoes:

C, = Cea/cos(ay) (3.8)
Cina = C4 * sin(ay) (3.9)
Wiy = Coy — Uy (3.10)
a, = arctg(;/—";’) (3.11)

Em que C, é a velocidade do escoamento, C,,, € a velocidade meridional do escoamento,
W,, € a velocidade relativa do escoamento e a; € 0 angulo do escoamento relativo, todos obtidos

na regido de entrada do rotor.

Em seguida calcula-se a entalpia (h,) e a pressdo de estagnacéo (P,,) na regido 4, dadas

por:



hy = hoy — (642)/2 (3.12)
Poy = Po1 = (py, * (hor — hsg) * (1 — M)/4 (3.13)

E interessante ressaltar que, assim como a densidade de estagnag&o na saida do rotor, a
pressao de estagnacgdo na entrada do rotor €, em um primeiro momento, estipulada e depois o valor
é realimentado com os valores obtidos na etapa de performance routine. A densidade de

estagnacao (p,,) utilizada para o calculo da equagdo 3.13 € obtida a partir de Ty, € Po;.

Com os valores de P,, e hy, em maos, (a entalpia de estagnacao é considerada constante
desde a entrada da turbina até a entrada do rotor, com isso0 hy, = hg3 = hy, = hy;) Obtém-se o
valor da entropia em 4 (s,). Da mesma forma, com s, e h, obtém-se o valor da densidade na
entrada do rotor (p,). O nimero de pas do rotor esta relacionado com o valor do angulo do
escoamento em 4, de tal forma que quanto maior o angulo menor o niumero de pas, podendo ser

calculado por:
N, = (12 4+ 0.03 * (33 — a,)?) (3.14)

O numero de péas do rotor é obtido arredondando-se a equacgdo (3.14) para inteiro mais

proximo.

A espessura nas pas e o raio do cubo na saida do rotor tem seus valores influenciados tanto por
consideracdes aerodinamicas como mecanicas. Aungier (2005) sugere que os valores de espessura das
pas do rotor nas extremidades de entrada (t,,) e de saida (t;5) assim como o raio do cubo do rotor

(rs5) estéo relacionados com o valor de r,, da seguinte forma:

tb4_ == 0.04’ * T'4 (3.15)
tb5 =0.02 = s (316)
Ths = 0.185 x 1, (3.17)

Com esses valores assumidos, é possivel obter o fator de bloqueio na entrada do rotor
(kp4) devido ao nimero de pas, a espessura e ao angulo (8,) das mesmas na regido 4. Em seguida,

calcula-se o valor da largura na entrada do rotor (b,) aplicando-se a equacgdo da continuidade.

kps =1 — tpg * Np- /(2 % 70 % 74 x sen(B,)) (3.18)
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by =m/[(p, * 2% T+ kpy * 1y * Cipg) (3.19)

As equacdes acima descrevem a regido de entrada do rotor, indicada pelo nimero 4 na
Fig. 12. O passo seguinte é descrever a regido de saida do rotor, indicada pelo numero 5 na Fig.
12.

Assume-se que a velocidade meridional ao longo do rotor é aproximadamente constante,
sendo que a velocidade tangencial de saida do escoamento, como dito anteriormente, é

considerada zero.

Aungier (2005) estabelece uma relacéo entre a velocidade meridional na entrada (C,,,4) do

rotor e a velocidade meridional na saida do rotor (C,,s):

2
Cps = (1 +5x(2) ) « Cya (3.20)
Com o valor de C,,5s e ja tendo em méaos o valor da entalpia de estagnacdo em (5), é

possivel calcular o valor da entalpia na saida do rotor (hs):
hs = hos — Chs/2 (3.21)

Com a entalpia calculada e sendo a pressdao em (5) um valor de entrada, todo o estado

termodinamico do fluido operante esta definido para a regido de saida do rotor.

E necessario um processo iterativo para se obter a geometria do rotor em (5). Adota-se
inicialmente um fator de bloqueio (k;s) igual a 1. Desta forma e tendo assumido o valor do raio
do cubo do rotor pela relagdo mostrada na equacédo (3.17), calcula-se o valor do raio do topo na

saida do rotor (ry5) pela equagdo da continuidade:

res = \/(L 1) (3.22)

Ps*kps*Cms*T
O valor da largura (bs) e o valor do raio (r5) sdo entdo calculados:
bs = (rss — Ths) (3.23)

s = (Tss + Ths)/2 (3.24)



Com o valor obtido de 5 sdo calculados os valores da velocidade relativa (Ws), da
velocidade tangencial relativa (W,s), do angulo do escoamento relativo (az) e o valor do angulo
da pé na saida do rotor (Ss), que é assumido igual ao modulo do &ngulo do escoamento relativo,

pelas seguintes equacoes:

Ws = (Cis + (@* 15)%) (3.25)
Wi = —w* 1y (3.26)

as = arctg(%: (3.27)

Bs = las| (3.28)

Com esses dados, o valor do fator de bloqueio é recalculado através da seguinte equacéo:

_ _ tps*Ny
kps =1 2+1x1r5xsen(fs) (329)
Com o novo fator de bloqueio calculado, repete-se o calculo descrito desde a equacgéo
(3.22) ate a equacdo (3.29). Esse processo iterativo € feito até que o erro no célculo do fator de

bloqueio seja menor que uma tolerancia estabelecida.

No caso do valor encontrado para ks ser menor do que 0.5, 0 numero de pas do rotor é
subtraido de uma unidade e todos os parametros dependentes de N, sdo recalculados, e 0 processo
iterativo para obtencao do fator dever ser refeito. Essa etapa deve ser executada repetidamente até

que um valor superior a 0.5 seja encontrado para o fator de blogueio da saida do rotor.

A geometria encontrada seguindo o0s passos descritos acima deve atender a trés restricdes
geométricas de tal forma que: 1) evite uma curvatura excessiva no canal meridional, sendo
necessario que o valor do raio do topo na saida do rotor tenha um valor maximo de sete décimos
do valor do raio na entrada do rotor; 1) o valor do raio do cubo deve ser superior a quatro décimos
do valor do raio do topo na saida do rotor; I11) a relacdo entre a area de saida (As) e area de entrada
(A,) da passagem do escoamento no rotor seja menor que 2.5, evitando separac¢ao do escoamento.

As trés restricBes estdo indicadas na tabela 2.

Tabela 2: RestricBes geométricas aplicadas ao rotor.

Restricéo

Maximo valor para 7 Tes < 0.71
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Minimo valor para 7,5 Ths > 0.475
Méxima relagdo entre &reas As < 2.54,

Como dito anteriormente, as relaces descritas nas equacdes (3.16) e (3.17) sdo apenas

sugestBes, podendo seus valores serem modificados a fim de atender as restricbes geométricas da

tabela 2.

Com as restricdes geométricas atendidas, é possivel obter o nimero de Mach relativo na

regido (5) e com isso classificar o escoamento em relagéo a velocidade do som. No caso de

ser menor que 1 temos que a garganta na regido da saida do rotor (os) é dada por:

05 = esseg * Cp5/Ws

Em que esses é um parametro obtido na regido (5), dado por:

esses = 2 xm x15/N,

Mach

(3.30)

(3.31)

Para 0 caso em que Mach tenha um valor igual ou superior a 1, o valor da garganta é

recalculado, da seguinte forma:

05 = (esses * P * mS)/(p; * Wy)
Sendo o e We valores de densidade e velocidade relativa calculados considerando

a velocidade do escoamento em (5) igual a velocidade do som as.

O passo seguinte é obter as equacfes que descreveram 0s contornos das pas que
constituem o rotor. Aungier (2005) descreve um passo a passo de como obter os contornos
do cubo e do topo da pa, tendo como objetivo minimizar a curvatura dos mesmos.

Para o contorno do cubo, adota-se uma curvatura maxima R, igual ao minimo valor
entre o comprimento axial do rotor (4,,) e a diferenca entre r, e 3,5, sSendo 0 comprimento
axial dado por:

Az = 1.5 (rss — Tis) (3.33)

Esse valor de curvatura permitird a constru¢do de um semiarco cujo comprimento
éiguala (R, *m)/2. O restante do contorno é formado por um segmento linear na entrada
do rotor (L,), caso R, seja igual ao comprimento axial, ou na saida do rotor (L), caso R,
seja igual a diferenca entre r, e 1,5. O valor do segmento é facilmente obtido, sendo:

Ly=1,— (s + R (3.34)

(3.32)



Ls = A, — R, (3.35)
A Fig. 13 ilustra a constru¢do do contorno do cubo no caso em que o raio de

curvatura € igual ao valor do comprimento axial.

T Ths - Mgy -

Figura 13: Contorno do cubo para 0 caso em que o0 raio de curvatura ¢ igual ao valor do comprimento
axial (AUNGIER, 2005).

A construcdo do contorno do topo da pa € um pouco mais complexa e bem menos
intuitiva. Novamente, a ideia é reduzir o efeito da curvatura nas pés, obtendo uma
distribuicdo razoavel da area ao longo do rotor.

O contorno do topo é descrito a partir da seguinte relacéo entre a coordenada radial
(r) e a axial (2):

r=rg+ (1, — Tss) x & (3.36)

Em que n é um fator de poténcia que deve variar de 2 até 9, de tal forma que a area

(4,,,) formada entre os contornos do cubo e do topo no meio da distancia meridional seja

igual a média das areas de entrada (A4,) e de saida (4s) do rotor, e & é igual a:

Ay =2xm*x1y,%b, (3.37)
As =2 * T * 15 * bg (3.38)
Ay = (A, + A5)/2 (3.39)

¢=2/(4z — by) (3.40)

A distancia meridional (m) para cada um dos contornos pode ser dada integrando
a equacéo abaixo:

dm = Vdz? + dr? (3.41)

A Fig. 14 ilustra os contornos obtidos, indicando a area (4,,).



Figura 14: Geometria meridional do rotor (AUNGIER, 2005).

O ultimo passo para a descri¢cdo completa da geometria das pés no rotor € obter a
distribuicdo do angulo £ ao longo da coordenada meridional para ambos os contornos
descritos anteriormente, e para linha média entre os contornos. O &ngulo S é obtido a partir
da seguinte equagéo:

cotg(B) =1+ (52) (342)

E ja tem seus valores definidos na regido de entrada e saida do rotor, ja que: (I) a
turbina adotada no modelo tem o angulo da pa na entrada do rotor igual a 90° ao longo de
toda sua altura, desta forma Bs,, B4 € B4 S80 iguais a 90°; (I1) sendo assumido o valor da
velocidade tangencial do escoamento na saida da turbina C.s = 0 e a velocidade meridional

Cms constante ao longo de toda a altura da pé na saida do rotor, temos que:

Tss * tg(Bss) = Ths * tg(Brs) = 15 * tg(Bs) (3.43)
Como se pode observar pela equacéo (3.42), o angulo 8 depende do angulo polar

6, ilustrado na Fig. 15.
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Figura 15: Sistema de coordenadas utilizado para a obtencéo da geometria do rotor (AUNGIER, 2005).

Aungier (2005) fornece equacbes que descrevem o angulo polar em funcdo da
coordenada meridional (m) para cada um dos contornos. Por conveniéncia a equacao (3.41)
sera integrada da regido de saida do rotor (5) até a regido de entrada (4), de tal forma que
mg =0 e m, seja o valor da distdncia meridional total no contorno ao qual se refere.
Lembrando que os subscritos s e h se referem ao contorno do topo da pé e ao contorno do
cubo (base) da pa respectivamente.

Para o topo da pa temos:

O;(m) =A+*mg+B*m3 + C*m? (3.44)

Os valores dos coeficientes A, B e C séo definidos de tal forma que os valores do
angulo B, nas extremidades sejam iguais aos ja definidos e que as derivadas de primeira e
segunda ordem nas extremidades (4) e (5) sejam zero.

Com essas condicdes e apos um pouco de algebra, temos:

A = cotg(Bss)/Tss (3.45)
1 tg(Ba) tg(Bss)
B= () [ ‘i v _2 is ] (3.46)
C =—B/(2xmg,) (3.47)
Para o cubo do rotor (base da pa) temos a seguinte equacao para o angulo polar:
O,(m) =D xmy, + E xmi + F xm} (3.48)

Para o caso dos coeficientes D, E e F, as condi¢Oes de contorno s&o: o valor do
angulo polar na regido (4) é constante ao longo da altura da pa, dessa forma 6, = 6,4, € 05
valores do angulo S, nas extremidades sdo iguais aos definidos inicialmente. Com isso

temos:

94 — (@) % [COtg(ﬁzL) + COtQ(ﬁSS)] (349)

2 Ty Tsg
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D = cotg(Bns)/Tns (3.50)
E=3x2 1 ,[px59ns) 4 coto(Bs) (3.50)
Mpy  Mhg Ths Ts
_ 1 [cotg(Brs) , cotg(Ba)] 3
P [ ms | ] 2 % 04 /Mpa (3.52)

Aplicando-se as equacdes obtidas para os angulos polares na equagédo (3.42),
obtém-se a distribuicdo dos valores do angulo da pa (f) ao longo do rotor.

Adotando a geometria conhecida como straight-line element, na qual ligam-se os
pontos correspondentes entre 0s contornos com linhas retas, é possivel obter a distribuicdo
de B ao longo de qualquer linha intermediaria entre o topo e o cubo. Com isso, pode-se

obter a distribuicdo ao longo da linha média, sendo qualquer ponto da linha média dado por:

X = Xp + (xg — xp) * 0.5 (3.53)
Ym = Yo+ (Vs —=¥n) ¥ 0.5 (3.54)
Zm = zZp + (zg — z) * 0.5 (3.55)
Tm = X2 + V2 (3.56)
0,, = arctg(;—Z) (3.57)

Sendo x, y e z o sistema de coordenadas indicado na Fig. 15, e 0s subscritos s, h
e m referentes ao topo, cubo e linha média respectivamente. E facil notar, pela propria Fig.
15, que:

x =1 *sen(0) (3.58)
y =r*cos(6) (3.59)

O préximo componente a ser descrito na turbina é o bocal.

3.1.2 Bocal

O primeiro ponto a ser assumido para o bocal é que a altura da passagem ao longo de
toda sua extensdo é constante e igual a altura da passagem na entrada do rotor, assim:
b, = b; = b, (3.60)
O valor do raio na regido de saida do bocal (r3;) pode ser obtido pela seguinte relagédo
com o raio r,, ja obtido no design do rotor:

T3 = (1 + 2 % by * Senria“)) * 1y (3.61)

A velocidade tangencial em (3) (C;3) é calculada pela conservacdo do momento angular

na passagem anular que liga a saida do bocal com a entrada do rotor, sendo assim:



Ciz = Ceq ¥ 14/13 (3.62)

Assume-se que a entropia na saida do bocal é igual a entropia na entrada do rotor, desta
forma s; = s,.

Para se descrever o campo do escoamento ao longo do bocal é necessario um processo
iterativo que, basicamente, através da equacdo da continuidade, permite obter os triangulos de
velocidade e os estados termodindmicos do fluido na entrada e saida do bocal.

O valor da velocidade meridional do escoamento em (3) (C,,,3) é dado por:

Cmz =M/ (py * 2 % T * 73 % by * kj3) (3.63)

Os valores do fator de blogueio k3 e da densidade p, sdo, em um primeiro instante,
chutes iniciais, que serdo corrigidos pelos valores obtidos pelo processo iterativo.

Como chute inicial, adota-se kp3; = 1€ p, = p,.

Com os valores de velocidade tangencial e meridional em méaos, calcula-se o valor da
velocidade (C3) e da entalpia (hs):

C; =+C2 +Ch (3.64)
hs = ho3 — C32/2 (3.67)

Desta forma, o valor da densidade p, pode ser recalculado em fungao da entalpia e da
entropia. O novo valor realimenta a iteragdo, permitindo um novo céalculo de velocidades. O
processo é refeito até que o erro do valor obtido para a densidade esteja abaixo de um valor
aceitavel.

O valor do angulo do escoamento (a3) é obtido por:
as = arctg(2) (3.68)
Cts
A largura da garganta na saida do bocal (o;) é calculada considerando o tipo de
escoamento, assim como ¢é feito para o rotor. Para Mach menor que 1, temos:

03 = essez * sen(as) (3.69)
Para o caso em que Mach é igual ou superior a 1, temos:

03 = (esses * p; * C3) /(05 * C3) (3.70)

Em que esse; é um parametro obtido na regido (3), dado por:

esse; = 2*m*13/N, (3.71)
Sendo p; e C3 valores de densidade e velocidade calculados considerando a

velocidade do escoamento em (3) igual a velocidade do som as;.
N,, € o numero de pas do bocal. Como sera descrito mais adiante, 0 nimero de pas no
bocal varia de 18 a 33, sendo escolhido 0 menor nimero que atenda a condicéo de valor de carga

nas pas menor ou igual a 1.
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Assim como acontece para o rotor, alguns parametros geométricos no bocal tem seus valores

adotados afim de atenderem condicOes aerodinamicas e mecanicas. Aungier (2005) sugere que os valores

de espessura das pas do bocal nas extremidades de entrada (t,,) e de saida (t,3), a maxima

espessura (t,,4,) € sua posicdo ao longo da pa (d) estejam relacionados com o valor da corda da

péa (c,), conforme mostram as equacdes a seguir:

ty, = 0.025 ¢,

tys = 0.012 % ¢,

tméx = 0.06 = Cn

d=04xc,

(3.72)

(3.73)

(3.74)

(3.75)

A corda da pa é a distancia em linha reta entre as duas extremidades, e esta relacionada

com o valor de esses, da seguinte forma:

¢, = esse3/0.75

(3.75)

A equacdo que rege a distribuicdo de espessura (t) ao longo da pa do bocal é dada a

sequir:
t = trep + (tmax — tre) * &
trer = tpz + (tpz = tp2) * ()
=(n—0)/(cpn—d);x>d

E=x/d;x <d

e =\0&xd/cy, +[0.95(1==)x (1 - & +0.05]

A Fig. 16 mostra cada um dos pardmetros da pa do bocal.

(3.76)

(3.77)

(3.78)

(3.79)

(3.80)
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Figura 16: Pardmetros geométricos da pa do bocal (AUNGIER, 2005).

Com o valor da garganta na saida do bocal definido pela equacdo (3.69) ou (3.70) e com

a distribuicdo da espessura ao longo da pa em maos, € possivel calcular o angulo y, atraves de um
processo iterativo. E importante destacar que o angulo 7, esta diretamente ligado com a garganta
na regido (3), uma vez que existe um Unico y, que satisfaca o valor encontrado para a garganta.
O calculo comega com um chute inicial para y,. Com esse chute, calcula-se o valor que
a garganta teria (o3) dado o chute para o angulo. Com o resultado obtido da garganta, um novo

valor de y, é calculado pela relagdo y, = arcsen (sen(y/3) * %) O processo se repete até que o
3

erro no calculo de y, esteja abaixo de um valor aceitavel.
A Fig. 17 ilustra os angulos que a inclinagdo da pa do bocal forma com a direcdo

tangente. Na figura, pode-se ver onde se localiza .

Bt/ ~ ~_ Direcdo tangencial

o P
S Direcdo tangencial esse3 " S

Figura 17: Angulos da pa do bocal (LIO; MANENTE; LAZZARETTO, 2017)

A obtencdo da relagdo entre a garganta e y, € feita por pura trigonometria, sendo

necessario desenhar duas pas seguidas, com o intuito de facilitar a visualizacdo das relagdes

trigonométricas.
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Sendo o angulo da pa na saida do bocal (B5) igual a ., pode-se calcular o valor do fator

de bloqueio em (3):

Nn
2xm*1r3*xsen(Bz)

O resultado reabastece o valor de k5 utilizado no inicio do design do bocal. Todo o

kb3 =1- tb3 * (381)
procedimento feito desde a equacéo (3.63) até a (3.81) deve ser refeito com o novo valor obtido.
As iteracOes se repetem até que o erro no valor calculado para o fator de bloqueio da saida do
bocal esteja abaixo de um valor aceitavel.

Com os dados resultantes da convergéncia da iteracdo para obtencédo de k3, calcula-se

o valor do raio na entrada do bocal (r;):

r, = \/132 +c2 —2%13%cy*cos(90 + ) (3.82)

O passo seguinte para a obtencdo das caracteristicas geométricas no bocal é calcular a
distribuicdo do angulo f ao longo da corda c,,.

Com o angulo g ja calculado na extremidade de saida (85), temos:

B = arccos (cos(ﬁ3) * Tr—?’) (3.83)
Em que r (raio) é a distancia entre o ponto na corda da pa em que se deseja obter 8 e 0
centro do eixo de rotacdo da turbina.

Assim, 0 angulo da pa na entrada do bocal (8,) é:

B, = arcos (cos(ﬁ3) * :—Z) (3.84)

Como dito anteriormente, é necessario um nimero minimo de pas que seja capaz de

manter um fator de carga igual ou inferior a 1. O fator de carga sobre as pas do bocal pode ser
dado pela maxima diferenca de velocidades entre a superficie de pressdo e de succdo. A Fig. 18
mostra a distribuicdo da velocidade do escoamento ao longo da superficie de alta pressdo e ao

longo da superficie de baixa presséo nas pas do bocal.



Figura 18: Distribuigdo da velocidade do escoamento sobre as superficies de alta e baixa presséo
(AUNGIER, 2005).

Segundo Aungier (2005), o valor da méaxima diferenca de velocidades do escoamento

(ACp4x), Que ocorre entre as pas do bocal, pode ser dado por:

ACms = 4 * 1 * (13 % Ciz3 — 13 * Cp) /(€ * Nyp) (3.85)
O fator de carga sobre as pas é:
2% ACpax /(C, +C3) <1 (3.86)

Em que C, é a velocidade do escoamento na entrada do rotor. O valor de C, ainda é
desconhecido, com isso, uma solucdo € assumir que a velocidade meridional em (2) é
aproximadamente:

Cmz = Cmz ¥ 13/1 (3.87)

Com essa hipdtese assumida, pode-se rearranjar a equacao (3.86), resultando em:

4 x esse; x sen(a, — asz)/(c, * sen(ay) * (1 + 13 * L(ae’))) <1 (3.88)

ryxsen(ay)

O angulo do escoamento na entrada do rotor («,) é aproximadamente igual ao angulo da
pa B, reajustado por um fator i*, a fim do seu valor se igualar ao angulo de incidéncia ideal do
escoamento para a entrada do rotor.

O fator i* e 0 angulo a, sédo:

= [36 [rost et [l g g2 (389)

ay = B — i xsign(Bz — B2) (3.90)
A menor quantidade de pas que satisfaz a equacéo (3.88) e a desigualdade y, > 3° ¢

assumida como sendo a quantidade de pas do bocal. No caso em que as condi¢des acima nao sao

atendidas para a faixa de pas indo de 18 até 33, os valores de espessura das pas e o comprimento
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da corda podem ser alterados, considerando que s&o apenas sugestdes para valores iniciais, de tal
forma que as condicBes sejam atendidas dentro do intervalo de 18 até 33 pas.
Um destaque a ser feito na etapa de design do bocal € que as equacdes de (3.63) ate (3.90)
devem ser refeitas e reavaliadas, assim como 0S processos iterativos, necessarios durante o
modelamento do bocal, devem ser refeitos até convergirem para cada quantidade de pas assumida.
Obtido o numero de pés ideal para suportar a carga devido ao escoamento, é possivel
obter o triangulo de velocidades na regido de entrada do bocal. A hipotese da equacéo (3.87) e a
hipotese de que a entropia se mantem constante desde a voluta até a entrada do bocal (s, = s;)
sdo assumidas, juntamente com um chute inicial para a densidade p,, e com isso, tem-se:
Cy, = Cpa/sen(ay) (3.91)
hy = hgy, — C3/2 (3.92)
A densidade p, pode ser recalculada em funcao do valor da entalpia h,e da entropia s.
Desta forma, C,,, € obtido por:

Nn
ke =1 =ty * 5 s (3.93)
Cmaz =M/ (p, ¥ 2 % T x 13 % kpp * by) (3.94)

Sendo k,,, 0 valor encontrado para o fator de blogqueio na entrada do bocal. Com 0 novo
resultado obtido para a velocidade meridional, as equacdes de (3.91) até (3.94) sdo refeitas, até o
valor de C,,, convergir, com um erro menor que um determinado valor aceitavel.

Por fim, para finalizar o modelamento do bocal, a velocidade tangencial C;, é calculada:

Cro =V (5 — Chz (3.95)

3.1.3 Voluta
A etapa de design da voluta € muito mais simples se comparada com os dois componentes
descritos anteriormente, ja que a mesma nao possui pas.
O problema consiste em encontrar uma area A; e um raio r;, ambos na entrada da voluta,
que conservem tanto a vazao massica como 0 momento angular:
Ay xp *Ci=m (3.96)
1 *xCy =1y % Cpy (3.97)
Sendo C; a velocidade do escoamento e p, a densidade, ambas referentes a regido de
entrada da voluta.
A secéo transversal escolhida para a voluta fica totalmente externa, ou seja, totalmente

acima do raio de entrada do bocal (r,), e tem o formato eliptico. A Fig. 18-a ilustra o tipo de se¢do



descrita. Esta escolha resulta em um raio r; maior comparado a uma voluta interna (Fig. 18-b),
porém, apresenta a vantagem de acelerar o escoamento de tal forma que a velocidade tangencial
na entrada do bocal seja maior comparada com a velocidade que uma voluta interna

proporcionaria para uma mesma velocidade C;.

a) ' b)
Figura 19: Secdo transversal da voluta: a) secdo externa; b) secédo interna (AUNGIER, 2005).

A érea e o raio da voluta escolhida podem ser dados por:
Ay=(m+2+1)xa+B (3.98)
rn=1r,+B (3.99)
A razdo da forma da voluta é dada pela relacdo A/B. O valor da razéo pode ser escolhido
pelo proprio projetista e deve estar dentro da faixa de 0.75 a 1.5. O valor escolhido neste caso foi
1. Com isso, a equagéo (3.98) pode ser rearranjada:
Ay =(m+2+1)xB? (3.100)
Para a obtencdo das caracteristicas da voluta é necessario um processo iterativo que
consiste na equacdo da continuidade.
Assume-se inicialmente que o raio de entrada da voluta é igual a r,. Com essa hip6tese
e com a equacdo (3.97), obtém-se o valor de C;. A entalpia pode entdo ser calculada:
hy = hyy — C%/2 (3.101)
A densidade p, pode ser obtida em funcao da entalpia e da entropia da regido (1).
Com esses valores, a area e o valor de B da equacao (3.100) séo dados por:
Ay =1m/(p, * Cy) (3.102)
B = A1/(0.75 1 + 1) (3.103)
Com o valor de B calculado, o valor de r; pode ser reajustado pela equagéo (3.99). O

processo iterativo é refeito até que o valor do raio r; convirja com um erro menor que um
determinado valor aceitavel.
Ao final do processo, a geometria da voluta esta definida, e a etapa de design da lugar a

etapa de performance routine.
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3.2 PERFORMANCE ROUTINE

Diferente da etapa de design routine, a etapa de performance routine se inicia na voluta,
em seguida bocal, passagem anular entre bocal e rotor, e termina com a analise do rotor.

A andlise do campo de escoamento é feita em cada um dos quatro componentes citados
acima, sendo considerado para cada componente trés regides: a entrada (subscrito 1), a regido
central (subscrito 2) e a regido de saida (subscrito 3). Assumir trés regiGes dentro de cada
componente para analise do campo do escoamento permite uma solugcdo mais apurada no
modelamento das perdas na turbina.

As perdas sdo calculadas a partir das correlacdes fornecidas em Aungier (2005) em termos
de coeficientes de perda total de pressdo (Y). As irreversibilidades sdo levadas em conta somente para a
solucdo do escoamento na regido 3 de cada componente, ja que o modelo de perda considera entropia
constante entre as regides de entrada (1) e centrais (2).

Os valores de entrada para a execugdo da etapa de performance routine sdo: 1) as geometrias
definidas na etapa de design; 1) pressdo e temperatura de estagnacao na entrada da turbina (Py; €
To1); 1) e a pressdo na saida da turbina (Ps).

A vazdo massica, diferentemente do que acontece na design routine, € calculada. 1sso se
da devido a existéncia de um unico valor de vazdo que, com os valores calculados de geometria e
condicdes termodindmicas obtidas ao longo da turbina, resulta na presséo de saida do rotor (Ps).
O valor dessa vazdo massica difere levemente do valor utilizado para a etapa de design. Isso ocorre
devido a consideracOes feitas na performance routine que ndo séo levadas em conta na design
routine.

A base desta etapa de performance € a utilizacdo recorrente de processos iterativos no
balanco de massa. Basicamente, 0 processo se inicia com um valor inicial assumido para a
densidade, o que permite o célculo da velocidade do escoamento através da equacdo da
continuidade. Com a velocidade calculada, pode-se obter a entalpia a partir da entalpia total, ou a
partir da rotalpia (no caso do rotor). Entdo a densidade e a pressao podem ser calculadas em funcéo
da entalpia e da entropia. O novo valor da densidade realimenta o inicio dos célculos. Esse loop
se repete até que a convergéncia no valor de vazdo massica seja alcancada. Ao final do processo,
obtém-se os tridngulos de velocidade e o estado termodinamico completo do escoamento para

cada componente nas trés regides (entrada, meio e saida).

3.2.1 Voluta



A voluta é o primeiro componente a ser analisado na etapa de performance. Todos 0s
valores referentes a geometria da voluta ja foram obtidos na etapa de design, e servirdo para 0s
calculos de balango de massa nas regides de entrada da voluta (1v), meio da voluta (2v) e saida

da voluta (3v). A Fig. 20 exemplifica cada uma das regides analisadas da voluta.

""l\-—_l_
AZI

Figura 20: Regides analisadas na voluta na etapa de performance (AUNGIER, 2005).

Desta forma, A,, = Ay, 11y =1y, I3y = 13, b3, = by €
Az, = 2% * 713, x by, (3.104)
Adotando-se um valor inicial para a densidade p,  em (1v) como sendo igual ao valor
da densidade calculada em (1) na etapa de design, pode-se calcular a velocidade C;,,:
Pi, =Py (3.105)
Cro =11/ (py, * A1) (3.105)
Os valores da entropia e da entalpia de estagnacdo em (1v) ja estdo definidos em funcao

dos valores de entrada de temperatura e pressao de estagnagéo (Py; e Ty;). Com isso, pode-se
calcular a entalpia hq,,:
hiy = ho1y — Clzv/z (3107)
A densidade p,,, pode ser recalculada em fungdo da entalpia, obtida em (3.107), e da
entropia s;,,. O novo valor obtido para a densidade na entrada da voluta reabastece a equacao
(3.106). O processo iterativo € refeito até que o valor de p,, convirja com um erro menor que um
determinado valor aceitavel.

Assim, o estado termodindmico na entrada da voluta esta definido.
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Para obtencdo do estado termodinédmico e das velocidades no meio da voluta, assume-se
entropia constante desde a entrada até a regido central da voluta, de tal maneira que s,,, = S;4.
O raio na regido central da voluta pode ser calculado como sendo a média entre 0s raios

da entrada e da saida:

Ty = (T1p +735)/2 (3.108)
Pela conservagdo do momento angular, temos que a velocidade na regido do meio da
voluta é:
Cop = Ciy * 113/ T2y (3.109)
A entalpia no meio da voluta é:
hay = ho1 — szv/z (3.110)

A densidade p,, pode ser obtida em funcéo de h,,, € de sy, E importante relembrar que
a entalpia de estagnacdo é considerada constante e igual a hy, desde a entrada da voluta até a
entrada do rotor.

Aungier (2005) sugere que na regido (2v) metade da vazao massica do fluido de trabalho
ja atravessou para o bocal, com isso:

Azy = 0.5 %10/ (Cap % p,,) (3.111)

A Ultima regido a ser calculada na voluta ¢ a regido da saida (3v).

Pela conservagdo do momento angular, temos:

Cizy = Crp * 119 /T30 (3.112)

Sendo C,3,, a velocidade tangencial do escoamento na regi&o (3v). E importante destacar
dois pontos: 1) para as regides de entrada e do meio da voluta, a velocidade n&o apresenta
componente na diregdo meridional; 1) a vazdo massica que atravessa a regidao de saida da voluta,
assim como na entrada, é a vazdo total do escoamento e ndo mais a metade, como é considerado
nos célculos para o meio da voluta.

Assume-se um valor inicial para a densidade p,,, sendo igual ao valor da densidade na
regido da entrada do bocal, obtido na etapa de design. Com isso, a velocidade meridional é dada
por:

Psy = P, (3.113)

m
Cm3v - ,031;*14317*(1—va) (3114)

Em que A4,,, € a razdo entre o valor da espessura da camada limite formada pelo
escoamento nas paredes da voluta e a largura da passagem (bs,,) na regido da saida da voluta.

Obtido o valor da velocidade meridional, calcula-se a entalpia hs,,:



h3y = ho1 — (61:231: + Cr%l3v)/2 (3.115)

Com o valor da entalpia calculado e o valor da densidade assumido, o estado
termodinamico na regido (3v) esta definido.

Como dito anteriormente, as perdas nos componentes sdo contabilizadas na regido de
saida de cada um, por meio do coeficiente de perde total de presséo (Y).

Para cada componente sdo considerados diferentes tipos de perdas que dependem
principalmente de sua geometria. No caso da voluta, um elemento geometricamente simples, sao
considerados apenas dois tipos de perda.

Uma das perdas é resultante da ndo uniformidade na conservagdo do momento angular

circunferencial imposta na saida da voluta, chamada de perda de distorcao circunferencial (Yy,,):

Yoo = (1 * 22 = Ci30)/Cs0)’ (3.116)
Para este estudo desenvolvido a perda é nula visto que a voluta é projetada de tal forma
gue mantenha um momento angular uniforme na direcdo circunferencial como mostra a equacao
(3.112).
A outra perda considerada na voluta € chamada de profile loss (Y,,) e ocorre devido a
formag&o da camada limite ao longo das paredes da voluta. Segundo Aungier (2005), o coeficiente
de perda de presséo devido a camada limite pode ser dado por:

Yoo = (2% 0y, + A\%vv)/(l - va)z (3.117)
Sendo 6,,,, € 4,,,, dados por:
Owy
Oww = 2% () (3.118)
Ay = 2% (22 (3.119)
3v

Em que 6,,, é chamado de momentum thickness e &, é chamado de displacement
thickness.

O valor de 8,,,, pode ser calculado por:

Civ)° Cov\°
B = Crv * Py * [(—) +2x () + 1] «L,/(8%p,) (3.120)

C3v C3p

Sendo o coeficiente de skin friction (cs,,) dependente do nimero de Reynolds (Res,),

calculado na regido da saida da voluta, da seguinte forma:

Rez, = p;, * C3p * b3y / iy, (3.121)
¢fy = 16/Re3;, Res, < 2000 (3.122)

1 2.51
e —2 % log[—Re3v*\/4*_Cﬁ] Res, > 2000 (3.123)

Para os casos da equacéo (3.123), em que o0 escoamento € turbulento, é utilizado o método
numérico de Newton para obtencédo do coeficiente. Os casos da equacéo (3.122) se referem ao

escoamento laminar.
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O valor da densidade média (o,

paverv = (plv +t2x va + '0317)/4 (3-124)
O comprimento do caminho médio percorrido pelo escoamento ao longo da voluta (L,,)
é aproximado por:

) ao longo da voluta pode ser calculado por:

LT'U ES T‘lv - T‘3v (3125)
Ly, = 13y * sen(y,)/sen(90 — %") (3.126)

— 2 2 Xn
L,= J (L3, + Ly — 2 % Ly * Ly * c0s (90 +22)) (3.127)

Sendo L,,, a diferenca entre os raios da entra e da saida da voluta, L;,, a distancia entre
as extremidades de duas pas consecutivas na entrada do bocal e y, o angulo formado entre as pas
do bocal, dado por:

%, = 360/N, (3.128)

Por fim, Aungier (2005) assume um fator de forma da camada limite H = 1.2857, que
relaciona &, com 6,,,, da seguinte forma:

Sy = H * 0, (3.129)

Realizado os célculos descritos anteriormente, o valor do coeficiente de perda total de

pressdo na voluta pode ser finalmente calculado:

Y, = ﬁ =Yy + Yoy (3.130)
Lembrando que o valor de P,,, € igual ao valor de P,; e que P, pode ser obtido, uma
vez que o estado termodinamico do escoamento na saida da voluta ja estd definido pelo valor da
entalpia e da densidade.
Rearranjando a equacdo (3.130), pode-se calcular o valor de pressdo de estagnagdo em
(3v):

P __ Po1ypt+Yy*P3y
03v 1+Y,

Com isso, a entropia (ss,,) pode ser calculada em funcédo da pressédo P,5,, € da entalpia de

(3.131)

estagnacao (hgy3, = hgy1). Com o0 valor da entropia e da entalpia (hs,,) em méaos, novos valores
para a densidade p, e para a pressdo Ps, sdo calculados. O novo valor da densidade realimenta
o0 inicio dos célculos. O loop se repetira até que a convergéncia no valor de vazao massica seja
alcancada.

A relacdo para a analise de convergéncia é dada por:

m

P3V*A3v*cm3v*(1_4‘wv)

—1l<e, (3.132)



Em que ¢, se refere ao valor aceitavel para o erro no célculo da densidade. Com a
condicdo da equacdo (3.132) atendida, a analise da voluta tem fim e da lugar ao inicio da andlise

no bocal.

3.2.2 Bocal

A passagem anular entre voluta e bocal é considerada uma regido muito pequena, cujas
perdas sdo desprezadas neste modelo. Desta forma, o proximo elemento a ser considerado na
modelagem da turbina é o bocal.

A analise feita é muito parecida com a executada ao longo da voluta. Sdo consideradas
3 regides para obtencdo do campo de escoamento, sendo elas: entrada (1n), meio (2n) e a regido
da saida (3n). As caracteristicas geométricas, muito importantes na etapa de performance routine,
ja foram calculadas na etapa de design. Novamente, a utilizacdo de processos iterativos para o
balanco de massa em cada uma das 3 regifes consideradas é recorrente.

A Fig. 21 destaca a entrada, a saida e a garganta do bocal.

Figura 21: Regido de entrada, saida e garganta do bocal (AUNGIER, 2005).

As areas na regido da entrada, meio e saida sdo respectivamente:

Ay = 2% T * Ty % bip * kpip (3.133)
Ay = 2% 0% Ty * by * Kpzp (3.134)
Az = 2% 0 * T3 * b3y * Kpap (3.139)
Sendo:
Tin =1 (3.136)
bi, = b, (3.137)

kpin = kpo (3.138)
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T'3n = T'3 (3139)
bsn = b3 (3.140)
kpsn = kp3 (3.141)
Top = \/r32 + (%")2 — 73 % Cp * c0s(90 + 7,) (3.142)
bon = b3 (1.143)
Npn
kan =1- thn * m (1144)
Em que f,,, € 0 angulo da pa na regido central do bocal, calculado por:
Ban = arccos(cos(y,) * :3—" (3.145)
2n

E k,,, 0 fator de bloqueio devido a geometria do bocal na regido (2n), com a espessura
tyon Calculada pelas equacdes de (3.76) até (3.80).
Os valores de B, € B35, S30 respectivamente iguais a 3, e 5.
Como dito anteriormente, as perdas que poderiam ocorrer na passagem anular que liga a
voluta ao bocal sdo desconsideradas, desta forma a entropia é considerada constante e:
Sin = S3p (3.146)
Onde s,,, se refere & entropia na entrada do bocal. Um valor inicial para a densidade na

entrada é assumido como sendo igual ao valor da densidade calculada na saida da voluta:

Pin = Psy (3.147)

O valor da velocidade tangencial é obtido pela conservacdo do momento angular:
Cein = Ceap * 130/T1n (3.148)

Como ry,, = 134, @ equacgéo pode ser simplificada para:

Cein = Cezp (3.149)

A velocidade meridional (C,,1,,) pode ser calculada, assim como a entalpia (hy,):
Cnin = m/(pln * A1) (3.150)

2 2

P = hoy —“uin (3.151)

2

A densidade na entrada, inicialmente assumida, pode ser recalculada em funcdo dos
valores de entalpia e de entropia. O novo valor realimenta a equagdo (3.150). O processo é
repetido até que o valor da densidade convirja dentro de um erro aceitavel.

O angulo do escoamento (a,,,) pode ser calculado:

Cm n
a1, = arctg( Ctlln ) (3.152)



Assim, o tridngulo de velocidades e o estado termodindmico estdo definidos para a
entrada do bocal.

O mesmo procedimento, utilizado na regido (1n), é adotado em (2n). Como ja foi dito
em outras oportunidades, o valor da entropia da regido central do elemento € igual ao valor da
regido da entrada:

S2n = Sin (3.153)

O valor inicial assumido para a densidade p,, € igual a média aritmética entre os valores

das densidades p, . € p,:

Py =20 (3.154)
A velocidade C,,, e a entalpia h,,, séo entdo calculadas:
m
Con = Pon*Azn*sen(azn) (3.155)
han = ho1 — szn/z (3.156)

O valor do angulo do escoamento da regido central € considerado igual ao valor do
angulo da pa na mesma regido, ou seja:

U2n = PBan (3.157)

A densidade pode entdo ser recalculada em funcdo da entalpia e da entropia. Conforme
foi feito para a regido 1n, a nova densidade obtida realimenta o calculo da velocidade e o processo
é refeito até que o valor da densidade na regido 2n convirja dentro de um erro aceitavel.

Alcancada a convergéncia, as velocidades meridional e tangencial da regido central
podem ser calculadas:

Cman = Con * sen(azy) (3.158)
Cron = Cop * cos(azy) (3.159)

Esta entdo definido o campo de escoamento para a regido central do bocal.

A Ultima etapa referente ao bocal permitira a obtencdo do campo de escoamento da saida
e o célculo das perdas para este componente.

Devido ao fato de ser comum ocorrer escoamento supersonico nesta regido (3n),
verifica-se a necessidade de se desenvolver duas solugdes: uma especifica para o caso de
escoamento subsdnico e outra especifica para o caso de escoamento (super)sonico. As solucbes
serdo apresentadas a seguir comecando pela solugdo mais simples e que sempre deve ser
considerada primeiro, em que o escoamento na saida do bocal é subsonico.

O angulo do escoamento (a5,,) pode ser estimado pelas seguintes equacdes:

sen(agy,) = by, * 03/(esses * bs) (3.160)

@y = arctg(tg(am) *72) (3.161)
Tt
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O subscrito th se refere a regido da garganta do bocal destacada na Fig. 21. Uma vez que
a largura ao longo do bocal é constante, temos que:
b, = bg (3.162)
O valor de r;, € dado por:

—_— ar " 03
th — 73 dmlz 2xesses

(3.163)

O gradiente de r (raio) em relacdo a m (meridional) calculado na regido de saida do bocal

é dado por diferencas finitas da seguinte forma:

ol = _ TamTen : Fan—T1n
[6m 3 Man * Mon*(Mzn—"map) (M3n — Myy) * S (3.164)
M3n = Tin = Tan (3.165)
Man = T1n = Ton (3.166)

O valor da densidade p,,, € inicialmente chutado, sendo considerado igual ao valor da
densidade obtida na etapa de design routine para a mesma regido, com isso:
Pay = P3 (3.167)

As velocidades e a entalpia para a regido (3n) podem ser entdo calculadas:

m

Can = o Azn (1= Aym)ssen(azn) (3.168)
Cinzn = Csn * sen(asy) (3.169)
Cezn = C3p * cos(azy) (3.170)

han = ho1 — C3,/2 (3.171)

Em que 4,,, é a razdo entre o valor da espessura da camada limite formada pelo
escoamento nas paredes do bocal e a largura da passagem (bs,,) na regido da saida do bocal. E
importante observar que as camadas limite que se formam devido ao escoamento nas pas do bocal
sdo desprezadas para o célculo de Cs,,.

Obtido o valor da entalpia e assumido o valor da densidade, o estado termodindmico do
escoamento da saida do bocal est4 determinado.

O proximo passo e contabilizar as perdas que ocorrem no bocal. Apesar de ser um
componente geometricamente mais complexo que a voluta por possuir pas, o bocal também
considera apenas dois tipos de perda para os casos de escoamento subsonico, sdo elas: 1) perda de
incidéncia; I1) e a perda chamada de profile loss.

A perda de incidéncia tem este nome por estar relacionada ao angulo de incidéncia na

regido de entrada do bocal. Esta perda neste estudo é aproximadamente nula, ja que o angulo



calculado na etapa de design é calculado de tal forma que seja igual ao &ngulo étimo de incidéncia,
e 0 angulo obtido na etapa de performance tem seu valor muito préximo a este.

O coeficiente de perda de pressdo devido ao angulo de incidéncia é calculado por:

Yinen = sen?(ayy, — aj,) * -2t (3.172)
Pozn—P3n

Sendo a3,, 0 &ngulo 6timo de incidéncia, cujo valor, como dito acima, é igual ao angulo
a, calculado na etapa de design.

A pressdo de estagnacdo P,3, pode ser obtida em funcdo da entropia e da entalpia de
estagnacdo. A entropia s;, em um primeiro instante € considerada igual a s;, sendo que para as
proximas iteracdes tem seu valor substituido pelo valor calculado, e a entalpia de estagnacéo é
igual a hy;.

O valor da pressao estatica P;,, pode ser obtido em funcédo da entropia s3,, e da densidade
Psn:

As pressdes referentes a regido da entrada do bocal ja foram obtidas no comeco da anélise
do componente.

A outra perda considerada, chamada de profile loss, leva em conta a formagao da camada
limite nas paredes do componente. Diferente de como acontece na voluta, onde se tem apenas
duas paredes, as paredes no bocal sdo tanto as que limitam axialmente o componente como as
paredes das pas. Desta forma, é considerada a formacao de quatro camadas limite, uma para cada
parede.

Segundo Aungier (2005), o coeficiente de perda de pressdao devido a formacgdo das

camadas limite pode ser calculado por:

You = (20, + 42) /(1 — 4,)? (3.173)

Sendo 6,, e 4,, dados por:
0,=1- [1 2% (ZVV:—:)] * [1 _ (?ﬁ) + (eb”b”n”)] (3.174)
A=1-[1-2x (fVTZ)] : [1 _ (%) + (%)] (3.175)

Em que 6,,,, € chamado de momentum thickness em relacdo as paredes que limitam
axialmente o bocal, 6,, € 0 momentum thickness referente a superficie da pa sob baixa pressao,
Bppn € 0 momentum thickness na superficie de alta pressdo da pa e 5° é chamado de displacement
thickness referente a cada uma das superficies conforme o subscrito.

A largura da passagem do escoamento quando a camada limite estudada se refere as
paredes do bocal é dada por b,,,, = bs,,. Ja quando a camada sendo considerada é a formada nas

pés, a largura da passagem é dada por b, = esses, * sen(fszn).
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Os valores dos momentum thickness sdo calculados da mesma forma como é descrito
para a voluta. As diferengas entre os valores dos momentos sdo dadas pelas velocidades

consideradas em cada um deles. Para o calculo de 8,y sy, € 8,y temos respetivamente:

5 5
Oum = n* Prgern * | (22) +25 (222) 41| (i = 130/ B % ) (3.176)

Cm3n m3n

Cpsin)’ Chszn)’
Opsn = Crbsn * Payerpsn * [( e ) + 2 % (C” 2 ) + 1] *(Lp)/(8*p,,) (3177

Chs3n bs3n

Conin\® Copan )\’
Bpm = Cropn * Paverpm * [(’L) +2% (CEL) +1[* (Ln)/(8 % p,5,) (3.178)

Cprn bp3n
As velocidades empregadas nas equagfes (3.177) e (3.178) sdo as componentes da
velocidade do escoamento paralelas a superficie da pa para cada uma das regides, sendo

calculadas por:

Cpsin = Cin * cOS(B1n — A1n) (3.179)

Cps2n = Con + AC, (3.180)

Cpsan = Can * €OS(Bay — a3n) * (1 — Ayn) /(1 — 4y) (3.181)
Chpin = Cpsin (3.182)

Cppan = Con — AC, (3.183)

Cbp3n = Cpsan (3-184)

A diferenca entre as velocidades na regido 2n é causada considerando o efeito da carga

que o proprio escoamento gera sobre as pas. O valor da carga no meio da pa pode ser dado por:
ACy = 2 % 10 % |35 * Cpzn — T1n * Ceanl/(Ly * Np) (3.185)

Observa-se que a parcela referente a projecdo do escoamento na pa ndo existe na regiao
2n uma vez que o angulo do escoamento e o angulo da pa nesta regido tém o mesmo valor
(cos(Bzn — a25) = cos(0) = 1).

A Fig. 18 ilustra melhor a distribuicdo de velocidades ao longo das superficies de alta e
de baixa (suc¢do) pressdo das pas devido as cargas geradas pelo escoamento.

A velocidade considerada nas pas na regido da saida do bocal é ajustada para a obtencédo
do coeficiente de perda de pressdo. A influéncia da formacao das camadas limite nas pas altera o
valor da area considerada para 0 escoamento, e por isso a necessidade de se ajustar o valor de
Cpp3n € de Cpp3pn, €M relacdo ao valor de Cs,, pelarazéo (1 — 4,,)/(1 — 4,).

Como se pode observar pelos subscritos nas equacges (3.176) até (3.178) os valores das

propriedades termodinamicas sdo calculados para cada um dos momentos em fungdo das



velocidades consideradas. Isso significa que o estado termodindmico em uma determinada regido
para uma determinada parede é obtido da seguinte forma:
entalpia estatica = entalpia total — (velocidade na parede)?/2  (3.186)
entropia na parede = entropia da regiao (3.187)
Sabendo que a entalpia total ao longo de todo o bocal € constante e igual a hy; € que 0
valor da entropia néo varia entre as paredes, podemos obter os estados termodindmicos para o
calculo de cada um dos momentos.
Para melhor entendimento, o célculo de 6,, sera desenvolvido a seguir por inteiro. O
mesmo desenvolvimento vale para os demais momentos, desde que sejam consideradas as
velocidades e geometrias corretas que se referem ao momento sendo calculado.

A obtencdo do skin friction (csps,) depende do ndmero de Reynolds (Reys35), calculado

na regido da saida do bocal referente a superficie de baixa pressdo (succdo) da pa, da seguinte

forma:
Repsan = Ppgz, * Chsan * bbn/,ubs3n (3.188)
Cfbsn = 16/Reb53n Reb53n < 2000 (3189)
1 2.51
V4*Crhsn =—2x log[Rebsm*\/m] Rebs3n > 2000 (3.190)

Conforme é descrito nas equacdes (3.186) e (3.187), o estado termodinamico referente a
superficie de suc¢do da pa usado para o calculo do momento pode ser dado em funcéo da entalpia
hys3,€ da entropia spe3y,:

hpszn = ho1 — C§s3n/2 (3.191)
Shs3n = S3n (3.192)

Assim, torna-se possivel a obtengdo dos valores de densidade p, . e de viscosidade
dinamica 4, . -

O valor da densidade média ao longo do escoamento na superficie de succdo da pa é
dado por:

Paverbsn = Ppsin T 2% Pyson T Pygzn)/4 (3.193)

Os valores de p, ,,, € de p, .. sdo calculados a partir da entalpia e da entropia obtidas
seguindo o método descrito nas equacdes (3.186) e (3.187).

O comprimento do caminho percorrido pelo escoamento ao longo da linha média do

bocal (L,,) é calculado por:

Ly = [y "(dm/sen(B,)) (3.194)
Sendo m,, a distancia meridional total ao longo do bocal calculada atraves da equacgéo

(3.41), e B,, 0 dngulo da pa ao longo da corda c,, calculado pela equacéo (3.83).
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Por fim, o mesmo fator de forma da camada limite H = 1.2857 utilizado para a voluta é
utilizado no bocal para relacionar &5, com 8,, da seguinte forma:
Spsn = H * Opsn (3.195)
Os célculos descritos para a obtencdo do momentum thickness na superficie de suc¢do da
pa devem ser realizados para obtencéo dos demais momentos (6yyy, Oppn)-

O coeficiente de perda total de pressdo para o bocal pode entéo finalmente ser obtido:

Y, = Poin—Posn _ an + Yinen (3.196)

Pozn—P3n
A equacdo acima é rearranjada de tal forma que o valor da presséo de estagnacao Pys,

seja recalculado em funcéo dos valores obtidos para Y,,, Py;5, € Psp:

P03n — Poin+Yn*Pspn (3197)

1+Y,

Com isso, a entropia (s3,) pode ser calculada em funcdo da pressédo P,s, € da entalpia
de estagnacéo (hy3, = ho1). Com o valor da entropia e da entalpia (hs,,) em maos, novos valores
para a densidade p,,, € para a pressao Ps, sao calculados. O novo valor da densidade realimenta
o inicio dos célculos. O loop se repetirad até que a convergéncia no valor de vazdo massica seja
alcancada.

O processo a0 mesmo tempo que busca a convergéncia avalia se o escoamento é
(super)sénico pelas seguintes relagdes:

m

p3n*A3n*C3n*(1_Awn)*sen(a3n) -1 < én (3198)

(Pgn*cm3n)i_1—(p3n*Cm3n)i
(CmSn)i—l_(CmSn)i < 0 (3199)
1-%m <01 (3.200)

azn

Em que &, se refere ao valor aceitavel para o erro no célculo da densidade, i e i — 1 se
referem respectivamente a iteracdo atual e a iteracdo anterior, e as, € a velocidade do som
calculada em fungdo de p,,, e de s3,. Com a condigdo da equagdo (3.198) atendida, a analise do
bocal tem fim. Caso a condicéo seja falsa, 0 modelo avalia a condi¢do descrita na equacéo (3.199).
Caso seja falsa a proxima iteracdo continua com os valores obtidos, caso seja verdadeira o modelo
analisa a equacdo (3.200). Se a condicdo da equacdo (3.200) for verdadeira o escoamento €
(super)sénico, caso a condicéo seja falsa a proxima iteracdo comeca novamente.

Se a partir da andlise das equagdes o escoamento realmente for (super)sénico, uma nova
perda é adicionada referente & formacdo de escoamento blocado na saida do bocal, e 0 modelo

comega a procurar uma maxima vazao massica 1.p,x. Capaz de atender a condi¢do imposta pela



equacdo (3.198), sendo 1.poke < M. ESsa nova vazdo serd utilizada para a obtencdo da perda
devido a ocorréncia do escoamento blocado. Ela pode ser calculada considerando uma faixa
Mumin < Mehoke < Mimax- CASO Mepoke Fesulte novamente em escoamento (super)sonico, 0 novo
valor de mp,ke Para a proxima iteracao deve se aproximar de 1i,,;,, caso contrério, o valor deve
se aproximar de 1i1,,5,. O processo é refeito até que M, Menoke € Mimax CONVirjam para um

mesmo valor. A Fig. 22 exemplifica o procedimento para o célculo da vazdo massica procurada.

Mimax=Mchoke
Mmin=Mmin

Menoke=(Mmin+1unax)/2

SIM
PRIMEIRA |TERACAO USANDO it gnore )
7ilméx=7il RESULTOU EM 4_(NAO T 22 10 & s SIM 7ilcllak9
”.lml'n=o ESCOAMEANTO min choke max encontrado
(SUPER)SONICO?
Mehoke=0-9* sy

NAO

Mimax=Mimax
Mmin=Mchoke

Mehoke=(Tunint1imax)/2

Figura 22: Procedimento para o calculo da vazdo massica procurada.

O coeficiente de perda de pressao resultante do escoamento (super)sonico é calculado da
seguinte forma:
Yexn = (M3, — 0.9)/M3,)? (3.201)
Sendo confirmado que o escoamento é (super)sdnico na saida do bocal, as equagdes
(3.168) até (3.197) sdo refeitas a fim de se obter o estado termodindmico pouco antes do inicio do
escoamento blocado. Isto € feito considerando o valor da velocidade pouco antes do escoamento
se tornar blocado igual a velocidade do som na regido, ou seja, para a equacao (3.168) se assume
Cs, = asp. Ao final da convergéncia, isto €, com a equacdo (3.198) atendida a pressdo no inicio
do escoamento blocado PE%, € encontrada.
Obtido os valores de 7t pore € de PSR, 0 proximo passo é a obtencdo do real estado
termodinamico na saida do bocal. Novamente, trata-se de um processo iterativo, onde se procura
uma pressdo P, capaz de fazer com que a pressao na saida do rotor P;, seja igual a presséo P

dada como dado de entrada no inicio do modelamento.
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Em um primeiro momento € necessario chutar um valor para a pressao P;,. Com este
valor adotado, calcula-se a entalpia e a densidade na regido 3n em funcao de P;,, e da entropia,
que para a primeira iteracdo também deve ter seu valor adotado, sendo considerado igual a
entropia s; obtida na etapa de design.

A velocidade e o angulo do escoamento blocado resultante na regido de saida do bocal

devido ao mesmo ser (super)sonico podem ser calculados:

C3n = \/2 * (hor — hsp) (3.202)
A3y = arcsen(p3 *A3,:ZEZZI:€1—AW,1)) (3.203)

Com o estado termodinamico definido em fungéo da entalpia e da entropia, pode-se obter
0 numero de Mach (Ms,,), sendo as,, 0 valor da velocidade do som na regido:

M3y = C3n/azn (3.204)

O valor encontrado em (3.204) ¢é usada na equacdo (3.201), com isso o valor de Y,,,
pode ser obtido. A pressdo de estagnacdo P,3, é obtida pela seguinte relacao:

Posn = (P& + Yexn * P3n) /(1 + Yern) (3.205)

Desta forma, um novo valor para s, € calculado em funcéo da presséo obtida em (3.205)
e da entalpia de estagnacéo hy; .

O procedimento descrito de (3.202) até (3.205) é refeito até o valor da entropia convergir,
com um erro menor que um determinado valor aceitavel.

Finalizado esta etapa, 0 modelamento continua até a saida do rotor. O valor encontrado
para a pressdo P, € comparado com o valor de Ps. Esta comparacao permite estipular um novo
valor para Ps,. Este novo valor realimenta a iteracdo que se inicia em (3.202) e termina no
modelamento da saida do rotor. O procedimento se repete até que a pressao na saida do bocal
(Ps,,) seja encontrada.

O principio para a obtencdo de P;,, € 0 mesmo utilizado para a obtencéo de 1, oxe. O
valor de P;,, esta dentro de uma faixa, tal que P,,in3n < Psn < Pmaxsn. AO final do modelamento
do rotor, caso P, < Pg, 0 novo valor para Ps,, se aproxima de Py, 4,35, do contrario, aproxima-se

de P,,in3n- A fig. 23 ilustra o procedimento para o calculo da pressdo procurada.



Praxan=Pan
Prninan=Pminan
P3n=(Pminan*Pmax3n)/2

NAO

PRIMEIRA ITERAGAO

P i_\‘3n=PoC:I;I SIM P.
2 —_— Pa,. < P. Hp. ~P, =P . '_p 3n
P o P 37 5 min3n 3n max3n encontrado
min3n=45

Pan=(PmaxantPminan)/2

SIM

Pinaxan=Pmax3n
Pminzn=Pan
P3n=(Pmin3n+Pmi\'3n)/2

Figura 23: Procedimento para o calculo da pressao procurada.

Apds todo o procedimento descrito a modelagem do bocal estd finalizada. O estado
termodinamico na regido da saida é dado em funcao da entropia e da densidade e o triangulo de
velocidades em 3n pode ser calculado por:

Can = C3p * cos(azp) (3.206)
Cman = C3pn * sen(aszy) (3.207)
A modelagem da passagem anular que faz a ligagéo entre o bocal e o rotor da turbina

radial € a proxima etapa dentro da performance routine.

3.2.3 Passagem anular

A fim de refinar o modelamento, a passagem anular entre o bocal e o rotor € considerada
na etapa de performance routine. Apesar de ser uma regido geometricamente simples e de
dimensGes pequenas em relacdo aos demais componentes da turbina, este estudo leva em conta as
possiveis perdas que ocorrem no escoamento ao longo da passagem.

As regides consideradas para este componente séo as mesmas consideradas nos demais,
sendo elas: entrada (1a), meio (2a) e saida (3a).

A geometria da passagem anular ja foi definida na etapa de design routine, sendo:

Tig =13 (3.208)
T3q = T4 (3.209)
T2a = (i +T34)/2 (3.210)
byq = b3 (3.211)
bsq = b, (3.212)
byq = (b1a + b3q)/2 (3.213)

Ajg = 2% *1y4 * by (3.214)
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Ay = 2* T x1y4 * by (3.215)
Asy =2 % T x134 * by, (3.216)
A velocidade tangencial na entrada da passagem anular pode ser obtida pela conservacgao
do momento angular:
Ct1a = Cian * T3n/T1a (3.217)
Com um valor assumido para a densidade na regido 1a € possivel calcular a velocidade
meridional C,,;, € aentalpia hy,:
Cmia = M/(py, * A1q) (3.218)
hia = hor — (Chia + Cfia)/2 (3.219)
O valor da densidade pode ser recalculado em funcéo da entalpia obtida em (3.219) e em
funcdo da entropia s, 4, considerada igual ao valor da entropia na saida do bocal (s3,,).
O novo valor recalculado reabastece os calculos. O processo se repete até que o valor da
densidade convirja com um erro menor que um determinado valor aceitavel.
O angulo do escoamento na regido da entrada da passagem é dado por:

a1, = arctg(2Hey (3.220)

Ct1a

Considerando o escoamento isentropico entre as regifes de entrada e central, s,, acaba
sendo igual a 5.
A velocidade tangencial na regido do meio da passagem pode ser calculada a partir da
conservacao do momento angular:
Ct2a = Ct1a * T1a/T2a (3.221)
A obtencdo do estado termodindmico assim como do triangulo de velocidades em 2a
segue 0 mesmo procedimento adotado na regido 1a.
Um valor para a densidade é assumido, o que permite o calculo da velocidade meridional
e da entalpia:
Cmza = M/(0,, * Aza) (3.222)
hya = ho1 — (CTZnZa + Ct22a)/2 (3.223)
A densidade p, , pode ser recalculada em funcdo da entalpia em (3.223) e da entropia.

Este valor realimenta os calculos apresentados em (3.222) e em (3.223). O processo
iterativo se repete até que a densidade p, , convirja.

O angulo do escoamento na regido do meio da passagem pode ser calculado:

Qyq = arctg(2ey (3.224)

Ct2a

Como se pode ver, as regides de entrada e central séo facilmente obtidas. A regido da

saida da passagem anular envolve a obtencdo das perdas neste elemento.



A velocidade tangencial na Gltima regido a ser calculada na passagem anular é obtida
aplicando-se a conservagdo do momento angular:

Ciza = Ct1a * T1a/T3a (3.225)

Assume-se um valor inicial para a densidade p, , sendo igual ao valor da densidade na

regido da entrada do rotor, obtido na etapa de design. Com isso, a velocidade meridional é dada

por:
Pag = P, (3.226)
m (3.227)

Cinza = s A=t
Em que 4,,, é a razdo entre o valor da espessura da camada limite formada pelo
escoamento nas paredes da passagem anular e a largura da passagem (bs,) na regido da saida do
componente.
Obtido o valor da velocidade meridional, calcula-se a entalpia hs,:

hsa = ho1 — (Cfsq + Cinza) /2 (3.228)

Com o valor da entalpia calculado e o valor da densidade assumido, o estado
termodinamico na regido (3a) esta definido.

As perdas consideradas na passagem anular sdo devido a abrupta reducdo da area de
passagem do escoamento e devido a formacdo da camada limite ao longo das paredes do

componente
A primeira perda é chamada de entrance loss e resulta no seguinte coeficiente de perda
de presséo:
A1q
Yina = [(322 = 1) * sen(@)]? * (Posa = Pia)/(Posa = Psa) (3.229)
A segunda perda é chama de profile loss cujo coeficiente de perda de pressao € dado por:
Ypa = (2*Byq + A\%va)/(l - Awa)z (3.230)
Sendo 6,,, € 4,,, dados por:
Bua =2+ (222) (3.231)
3a
Ay = 2% (22 (3.232)
3a
Em que 6,,, é chamado de momentum thickness e &, é chamado de displacement
thickness.
O valor de 8,,, pode ser calculado por:
Cia\’ Caq\°
Bua = Cra * P * [(C—) r2x(2e) 4 1] s Lo/(8%p,,) (3.233)

Sendo o coeficiente de skin friction (c,) dependente do nimero de Reynolds (Re3,),
calculado na regido da saida da passagem anular, da seguinte forma:

Rezq = py, * C3q * b3a/ 1y, (3.234)

Cra = 16/Rezq  Rezq < 2000 (3.235)
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1 2.51
e —2xlog[—"— W] Rez, > 2000 (3.236)
O valor da densidade média (o_, ) ao longo da voluta pode ser calculado por:

pavera = (pla +2x pZa + '03a)/4 (3'237)
O comprimento do caminho médio percorrido pelo escoamento ao longo da passagem
anular (L,) é aproximado por:

L, = \/(rla —T3q)% + b?%a (3.238)
O valor de 6,,, pode ser obtido a partir do célculo de 8,,, considerando um fator de forma
H = 1.2857:
Swa = H * 0,4 (3.239)
Realizado os calculos descritos anteriormente, o valor do coeficiente de perda total de
pressdo na passagem anular pode ser finalmente calculado:

Ya _ Po1a—Poza — Ypa + Yina (3240)

Poza—P3a
Lembrando que o valor de Py, pode ser conseguido em func¢éo da entalpia de estagnacéo
hy, e da entropia calculada para a regido de entrada 1a. P5, pode ser obtido uma vez que o estado
termodindmico do escoamento na saida da passagem anular ja esta definido pelo valor da entalpia
e da densidade.
Rearranjando a equacdo (3.240), pode-se calcular o valor de pressao de estagnacéo em
(3a):

_ Py1at+Yg*P3q
P03a -
1+Y,

(3.241)
Com isso, a entropia (s3,) pode ser calculada em funcdo da pressdo P,;, € da entalpia
de estagnacéo (hy3, = ho1). Com o valor da entropia e da entalpia (hs,) em maos, novos valores
para a densidade p, , e para a pressdo Ps, sdo calculados. O novo valor da densidade realimenta
o0 inicio dos célculos. O loop se repetirad até que a convergéncia no valor de vazao massica seja
alcancada.
A relacdo para a anélise de convergéncia € dada por:

m

1| < & (3.242)

Paa*Asa*Cmza*(1—Aya)

Em que &, se refere ao valor aceitavel para o erro no calculo da densidade. Com a

condicdo da equagdo (3.242) atendida, a andlise da passagem anular entre o bocal e o rotor tem
fim.

O ultimo passo para completar a performance routine € realizar a analise do rotor.



3.2.4 Rotor

Tanto a voluta como o bocal e a passagem anular s&o componentes fixos da turbina. O
rotor é o unico elemento modelado neste estudo que néo é fixo, apresentando rotagdo em torno do
eixo da turbomaquina. Por este motivo, faz-se necessario o dimensionamento deste Gltimo
componente levando em conta 0 movimento relativo entre 0 escoamento e as regides do rotor
(entrada (1r), meio (2r) e saida(3r)).

A velocidade tangencial na entrada do rotor pode ser obtida pela conservacédo do

momento angular, desta forma:

Ci1r = Cizq * T30/ T1r (3.243)
Lembrando que a geometria do rotor ja foi definida na etapa de design routine, sendo:

Ty =1, (3.244)

T3 =15 (3.245)

Bir = B4 = 90° (3.246)

Bsr = Bs (3.247)

by, = by (3.248)

b3, = bsg (3.249)

Kp1r = Kps (3.250)

kpzr = kps (3.251)

Ay = 2% *1yp % by ¥ kpyy (3.252)

Azp = 2 % T0 % T3y % D3y * K3y (3.253)

Os valores dos parametros geométricos para a regido central podem ser obtidos a partir
das equacdes (3.53) até (3.57), considerando que a regido central é aquela em que o comprimento
do caminho do escoamento é metade do comprimento total do caminho do escoamento, que é

calculado por:

Ly = [ (dm/sen(B,)) (3.254)

L,y =L,/2 (3.255)

Sendo m, a distancia meridional total ao longo do rotor calculada através da equacéo

(3.41), e B, o angulo da pa do rotor calculado pela equacdo (3.42). A fim de simplificar os

calculos, as equac0es (3.41) e (3.254) devem ser integradas da regido de saida do rotor até a regido
de entrada do mesmo.

Ap0s a obtencao do raio r,,., do angulo da pa S,,- e da largura b,,., o fator de bloqueio e

a area na regido podem ser calculados:
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k =1—t, x+—T
bzr b4 ™ 2umaryyxsen(Bzr)
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(3.256)

Agr = 2% T % Ty % Dy * Ky (3.257)

A distribuicdo da espessura da pa do rotor € considerada constante e igual a espessura

ty4 até 90% do comprimento total do escoamento. Nos outros 10% restantes, a espessura diminui

em uma propor¢ao constante até atingir o valor de t, ao final da pa.

Como ja foi dito, a rotalpia é uma importante propriedade na analise do rotor, visto que,
para um escoamento adiabatico e ao longo de uma mesma linha de fluxo ocorrendo neste
componente, a rotalpia é conservada.

Sendo assim, considerando escoamento adiabéatico e ao longo da linha de fluxo média, o
valor da rotalpia ao longo de todo rotor ¢ igual a:

I'=hoyp — @*711 % Cpyy (3.258)

Lembrando que o valor de hy,,- é igual ao valor de hy,.

A entropia na regido de entrada é considerada como sendo igual a entropia na saida da
passagem anular (s;, = s3,). Assim como acontece no modelamento dos outros componentes, a
entropia na regido central do rotor é igual a entropia na regido da entrada, uma vez que o0 escoamento
é considerado isentrépico entre estas duas regides (s,, = S1,)-

A obtencdo do campo do escoamento recorre novamente a processos iterativos,
envolvendo um chute inicial para a densidade, que permitira calcular os tridngulos de velocidade
para cada uma das regides assim como obter os estados termodinamicos.

Assume-se um valor inicial para a densidade p,,. como sendo igual ao valor da densidade
p, calculado na etapa de design.

A velocidade meridional e a entalpia na regido 1r séo dadas por:
ler = m/(plr * Alr) (3259)

2 2
hyp = 1+ @ Ty, % Cyyp — =200 (3.260)
A densidade pode ser recalculada em funcgdo da entropia s;, e da entalpia calculada na

equacdo descrita acima. O novo valor para a densidade p, .. realimenta os calculos em (3.259) e

(3.260). O loop se repete até que o valor para a densidade convirja com um erro inferior a um
determinado valor aceitavel.

Finalizado o processo iterativo, pode-se obter a velocidade tangencial relativa, a
velocidade total relativa, a velocidade total, o angulo do escoamento e o angulo do escoamento
relativo dados respectivamente por:

War = Car — 0% 1y, (3.261)



Wi =+ Crznlr + M/t%r (3-262)
Cir =+ Crznlr + Ctzlr (3-263)

A, = arctg(cc";—ll:) (3.264)
ay, = arctg(%) (3.265)

Assim, o campo do escoamento esta definido para 1r.
O mesmo procedimento se repete para a obtengdo do campo do escoamento na regiao
central do rotor.

O valor da densidade p,,. assumido inicialmente € dado pela media aritmética entre a

densidade encontrada para a regido da entrada do rotor e a densidade p:

Par = Py, +P5)/2 (3.266)

Em seguida, o valor da velocidade total relativa e da entalpia séo calculados:
Wy = 1/ (0, * Agy * sen(ay,)) (3.267)
Ry =1+ (@%713,)° )2 — W22 (3.268)

Um novo valor para a densidade pode ser obtido em fungédo da entalpia h,,. € da entropia
S,,, 0 que permite o recalculo da velocidade e da entalpia. O processo se repete até a convergéncia
do valor da densidade, com um erro menor que um determinado valor aceitavel.

O valor do angulo do escoamento relativo esta relacionado com o valor do angulo da pa

B, da seguinte forma:

ay, = 180 — By, (3.269)
O campo do escoamento esta definido para a regido central do rotor, sendo:
Wipp = W, * cos(ay,) (3.270)
Cpor = Wy, x sen(as,) (3.271)
Cior = Wipp + @ x 13, (3.272)
Cor = [C2yy + C5, (3.273)
Ay = arctg(%) (3.274)

A ultima regido analisada no rotor ¢ a regido 3r. Nela serdo contabilizadas todas as perdas
referentes ao escoamento no rotor.

O rotor € o componente da turbina radial que apresenta a geometria mais complexa. Essa
geometria somada a0 movimento de rotacdo do componente resultam em varias fontes de perda.

E importante destacar que o escoamento dentro do rotor geralmente sofre um giro de 90°
da componente meridional, entrando radialmente e saindo axialmente. Este giro gera um grande

gradiente no perfil do escoamento devido ao efeito da curvatura, que sera traduzido em perdas.
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O movimento que o rotor apresenta gera atritos na interface do componente com o restante
da turbina que contribui com as perdas a serem consideradas. Além disso, as folgas necessarias para
permitir esse movimento geram escapes, 0S mesmos também precisam ser contabilizados.

Ao total sdo consideradas cinco fontes internas de perdas no rotor que influenciardo na
obtencdo do campo do escoamento e uma perda, que também ocorre no rotor, considerada externa,
que néo influenciaré na obtencéo do campo.

Para cada uma das perdas internas é obtido um coeficiente de perda de pressdo. A perda
externa é contabilizada como sendo uma queda da entalpia, sem a necessidade do célculo de um
coeficiente.

Os coeficientes, seus nomes e como sdo calculados sdo descritos a seguir.

Assim como ocorre em cada um dos componentes ja modelados neste estudo, é
considerada uma perda devido a formacédo da camada limite ao longo do rotor. Os calculos da perda
chamada de profile loss se aproximam muito dos calculos e do passo a passo adotado para a
obtencdo da mesma perda no bocal. Sdo quatro camadas consideradas ao longo do rotor, duas
referentes as paredes que limitam o componente axialmente e duas referentes as superficies das pas.

Segundo Aungier (2005), o coeficiente de perda de pressdao devido a formacdo das

camadas limite no rotor pode ser calculado por:

Yor = (2% 0, + A7) /(1 — 4,)? (3.275)

Sendo 6, e 4, dados por:
o, =1-[1-2s (%)] #[1- (i”T) + (eb”b”:)] (3.276)
dr=1-[1-2+( ‘55” ] [1 ‘f’b (%’)] (3.277)

Em que 6, é chamado de momentum thickness em relacdo as paredes que limitam
axialmente o rotor, 8, € 0 momentum thickness referente a superficie da pa sob baixa presséo,
Bppr € 0 momentum thickness na superficie de alta presséo da pa e & é chamado de displacement
thickness referente a cada uma das superficies conforme o subscrito.

A largura da passagem do escoamento quando a camada limite estudada se refere as
paredes do rotor é dada por b,,, = bs,. J& quando a camada sendo considerada é a formada nas

pés, a largura da passagem é dada por b, = esses, * sen(fs,).



Aungier (2005) ainda sugere que a analise ao longo do rotor para as camadas limites deve ser
feita considerando o estado termodinamico de estagnacéo relativo, assim 0s momentum thickness séo

calculados pelas seguintes equacdes:

Our = Cmir)® Cmar)” 3.278
WT_Cer*pOaverrR* ( ) +2*(_) +1 *(mr)/(8*p03rR) ( ' )

Cm3sr Cm3r

w S1r 5 w S2T 5
Opsr = Crosrr * Pogverpor * [(A) +2 ¢ (sbr)” g 1] # (Lp)/(8 * Pypesr) (3:279)

Whsar Whsar

Obpr = Crbprr * Pogverpprr * [(;V/Z—:;:QS + 2% (%ZZ:)S + 1] * (Ly)/ (8 * Pypyarr) (3-280)

Sendo a letra R utilizada como subscrito para indicar que as propriedades foram
calculadas considerando as velocidades relativas. As velocidades empregadas nas equacdes
(3.279) e (3.280) sdo as componentes da velocidade relativa do escoamento paralelas a superficie

da pé para cada uma das regiGes, sendo calculadas por:

Wysir = Cpar (3.281)

Wysor = Wop + AW, (3.282)
Wpssr = Wap * (1 = 4yy) /(1 = 4) (3.283)
Wbp1r = Cmir (3-284)

Wppzr = Woyr — AW, (3.285)
Wipzr = W * (1 = Ayy) /(1 = 4) (3.286)

A diferenca entre as velocidades na regido 2r € causada considerando o efeito da carga
que o proprio escoamento gera sobre as pas. O valor da carga no meio da pa do rotor pode ser
dado por:

AW, = 2 %10 % |r3y * Cozr — 11y * Coryl /(L * Ny) (3.287)

O modelo adotado para representar a carga ao longo das pas € o mesmo modelo ilustrado
na Fig. 18, basta substituir C por W.

Assim como acontece para o bocal, a velocidade considerada nas pas na regido da saida
do rotor é ajustada para a obtencdo do coeficiente de perda de pressdo. A influéncia da formacao
das camadas limite nas pas altera o valor da area considerada para o escoamento, e por isso a
necessidade de se ajustar o valor de W3, & de Wy,,3,- em relacdo ao valor de W3, pelarazao (1 —
Avr) /(1= 4y).

Como se pode observar pelos subscritos nas equagdes (3.278) até (3.280) os valores das
propriedades termodinamicas sdo calculados para cada um dos momentos em funcdo das
velocidades consideradas, e sdo utilizadas as propriedades de estagnacéo. Isso significa que o
estado termodindmico em uma determinada regido para uma determinada parede € obtido da

seguinte forma:
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entalpia total relativa = entalpia estatica + (velocidade relativa na parede)? /2

(3.288)

entropia na parede = entropia da regido (3.289)

Para melhor entendimento, o célculo de 8,, serd desenvolvido a seguir por inteiro. O

mesmo desenvolvimento vale para os demais momentos, desde que sejam consideradas as
velocidades e geometrias corretas que se referem ao momento sendo calculado.

A obtencdo do skin friction (cspsrr) depende do ndmero de Reynolds (Regpssrr),

calculado na regido da saida do rotor referente a superficie de baixa pressdo (succ¢do) da pa, da

seguinte forma:

Reopssrr = Pobszrr * Whsar * bb’”/'uobs3rR (3.290)
Crosrr = 16/Regpszrr  Regpszrr < 2000 (3.291)

1 2.51
\/m = —2 % log[Reobs3rR*\/m] ReObS3TR > 2000 (3292)

Conforme é descrito nas equaces (3.288) e (3.289), o estado termodinamico referente a
superficie de suc¢do da pa usado para o calculo do momento pode ser dado em funcéo da entalpia
total relativa hgjs3,-z€ da entropia spgs,-:

hopssrr = har + Wiz, /2 (3.293)
Sphsar = S3r (3.294)

Assim, torna-se possivel a obtencao dos valores de densidade p,, ... € de viscosidade
dinamica s, .. -

O valor da densidade média ao longo do escoamento na superficie de succdo da pa é
dado por:

Poavervsrk = Pobsirr T2 * Popszrr t Popsarr) /4 (3.295)

Os valores de p,, .1,z € d& Py, S80 calculados a partir da entalpia e da entropia
obtidas seguindo o método descrito nas equacdes (3.288) e (3.289).

O comprimento do caminho percorrido pelo escoamento ao longo da linha média do rotor
ja foi calculado em (3.254). m,. se refere a distancia meridional total no rotor obtida pela equagéo
(3.41).

Usando um fator de forma da camada limite H = 1.2857, pode-se relacionar &, com
0, da seguinte forma:

Opsr = H * Opgy (3.296)



Os célculos descritos para a obtencdo do momentum thickness na superficie de sucgédo da
pa devem ser realizados para obtengdo dos demais momentos (6, Opyy-)-
Outra perda levada em conta no rotor que também acontece no bocal é a perda devido ao

angulo de incidéncia na entrada do mesmo. O coeficiente da perda pode ser calculada por:

Viner = sen®(aa, — i) » g2 (3.297)
Em que a;, é 0 angulo de incidéncia 6timo. Ele pode ser calculado por:
o =1—|sen(¢s — )|/ (NS7) (3.298)
Cirr = 0 % (11 * @ — Cipy * cotg(Byr)) (3.299)
al, = arctg(%) (3.300)

Sendo o chamada de fator de escorregamento e ¢ o angulo que a linha média do
escoamento ao longo da meridional faz com a horizontal. A razédo de raio no rotor é dada por € =
13, /T1,. Para casos em que a razao exceda um limite ¢;,,, 0 fator de escorregamento deve ser

corrigido da seguinte forma:

&im = (0 —09)/(1 — ay) (3.301)
gy = sen(19° + £ (3.302)
Ocorrigido = og(1-¢) (3.303)

 [Bar
g = (oG (3.304)
—<lim

A pressdo de estagnacgéo relativa Py3,z pode ser obtida em funcdo da entropia e da
entalpia de estagnacdo relativa que sdo recalculadas cada vez que o valor da densidade adotada
na regido da saida do rotor é atualizado no processo iterativo que 0 modelamento recorre.

O valor da pressdo estatica P, pode ser obtido em funcdo da entropia s, e da densidade
P5,» que também se atualizam cada vez que o processo iterativo se repete.

As pressoes referentes a regido da entrada do rotor ja foram obtidas no comeco da analise
do componente.

O coeficiente de perda de pressdo devido ao efeito da curvatura chamado de hub-to-

shroud loss é dado por:

1 AW,
& Wr

1 2
Rl Chirw)

Yisr = (3.305)

O calculo da perda referente a folga nas pas chamada de clearance loss foi adaptado de

Rahbar (2014), tendo seu coeficiente calculado neste estudo por:
ex = 0.04 * (rgs — 145) (3.306)
e, = e, (3.307)
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Ce = (1= (F2)/Conar * ba) (3:308)

G = (1;5_45) * (Azr — b1y) /[ (Cinar * T3¢ * b3y) (3.309)
0.4%€,*Cy+0.75%e,#Cr-—0.3%,/ ey xe, xCr-*xCy

Ahcrearance = (Ny * U43) * : - : - A (3.310)

Yorr = Ahciearance * POaverrR/(a) * |Copr % Typ — Cezp % T3y * Pa,,err) (3.311)

Sendo as densidades meédias usadas na ultima equacéo calculadas pelo mesmo método
indicado na equacdo (3.295)

A Ultima perda considerada no rotor que vai influenciar o campo de escoamento é a perda

referente & carga que o escoamento aplica sobre as pas do componente. O coeficiente de perda de

pressdo devido a esta carga pode ser calculado por:

AW,

1
Y = — % 2 *
bir = 54 ( Wsr

)2 (3.312)

Somando todos os cinco coeficientes calculados, tem-se o coeficiente de perda total de

presséo no rotor:

Po3rsr—Posr
Y, = 037rsR”F031R _ Ypr + Yiner + YVisr + Yerr + Yo (3.313)

Po3rr—Pz3r

O valor de Py3,-sg pode ser obtido em funcéo da entalpia de estagnacdo relativa hys,z €
da entropia na entrada do rotor s,
Com as perdas descritas acima inicia-se a analise da regido da saida do rotor.
Assim como foi feito para todas as outras regides, é necessario adotar um valor inicial
para a densidade. O valor inicial adotado é igual ao valor da densidade p.
O valor da entropia s3, em um primeiro momento também é adotado, sendo considerado
igual a ss.
O angulo do escoamento relativo a3, € obtido por:
aip = ben * (—0s5)/(esses x bsy) (3.314)
ai, = arctg(tg(apn) *5) (3.315)

Sendo que o subscrito th se refere a regido da garganta do rotor. O valor do raio e da

largura na garganta séo dados por:

Ten = T3, — 0% * sen(¢s) (3.316)

2xesses
by, = b3, (3.317)
Como neste estudo o valor de ¢ é igual a 0° devido a geometria adotada para as pas do

rotor, tem-se que o raio da garganta coincide com o raio rs,..



Os triangulos de velocidade na regido da saida do rotor podem ser obtidos:

W, = 11t/ (p,, * Ay * (1 — Ay, * sen(as,)) (3.318)
Consr = Wiy * sen(as,) (3.319)
Wiz = Wa, x cos(ag,) (3.320)
Cizr = Wizp + @ % 13, (3.321)
Csr = /C2sr + CE, (3.322)
Com os tridngulos de velocidade obtidos, as entalpias podem ser calculadas:
hay =1+ (@*13,)° /2 — WE /2 (3.323)
hos, = hsy + C2./2 (3.324)
hosrr = hay + W3 (3.325)

As entalpias juntamente com o valor da entropia sz, estabelecem os estados
termodinamicos estatico, de estagnacdo e de estagnacao relativo respectivamente.

Com os triangulos e os estados obtidos, as perdas que ocorrem no rotor, descritas no
inicio, podem ser calculadas.

Rearranjando a equacdo (3.313), o valor da pressao total de estagnacéo relativa pode ser

calculada:

Po3yrsr+Yr*P3r
P, =—— 3.326
(3.326)

Com o valor de Py3,5 € de hy3,g S obtém um novo valor para a entropia na regido da
saida do rotor. A nova entropia juntamente com o valor de h,,. permitem o recalculo no valor da
densidade. O processo se repete até que a densidade p, . convirja com um erro menor que um
determinado valor aceitavel.

Como ja foi dito, a possibilidade de escoamento blocado sé é verificada na saida do
bocal, posto que a saida do bocal é a regido mais propensa a apresentar escoamento (super)sodnico.

Uma ultima etapa € necesséria para finalizar a performance routine. A vazdo méssica
deve ser corrigida repetidamente até que o valor encontrado para Ps,- seja igual ao valor de Ps.

O método empregado para corrigir o valor da vazdo massica consiste em aplicar uma
linearizacdo entre a dupla de valores (Ps,.;m); € (Ps-;m);—;, €M que i e i — 1 indicam
respectivamente o valor atual e o obtido da iteracdo anterior. A equacdo da reta que descreve a
obtencdo do novo valor de vazdo méassica tem o coeficiente angular a:

a = (mh; — 1)/ (Psr, — Pary_y) (3.327)

O novo valor da vazéo massica para uma proxima iteracdo pode ser dado por:

ﬁli+1 =a* (PS — P3ri) + mi (3328)
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Este valor obtido realimenta toda a etapa de performance routine, de forma que toda ela
deve ser executada novamente até a convergéncia de P;,. em Ps.
A eficiéncia total-to-static resultante das etapas de design e performance é:
Mys = (hotr = Rozr)/(ho1 — hss) (3.329)
A eficiéncia obtida da equacdo (3.329), a pressdo Py, € a densidade p, . servirdo para
substituir os valores assumidos de 7,, Py, € o NO inicio da pré analise da turbina. Assim, todo

0 processo deve ser executado novamente, desde o design até a etapa de performance. O loop
se repetira até a convergéncia do valor da eficiéncia total-to-static ser atingida.

Uma Gltima perda é considerada ap6s a obtencdo do valor da eficiéncia. E a perda que
ocorre no rotor, anteriormente apresentada como uma perda externa, que nao influencia nos calculos
do campo do escoamento. Esta perda se refere ao atrito no disco do rotor com o restante da turbina
e pode ser calculada por:

Ahgp = Cy x @ * 1 /(2 x M) (3.330)

* Paverr

Sendo C,, o coeficiente de torque. Aungier (2005), a partir dos estudos desenvolvidos por
Daily e Nece (1960), apresenta quatro equacBes empiricas que permitem o célculo deste
coeficiente. Os quatro modelos empiricos de equacdo surgem devido a necessidade de se
descrever quatro tipos diferentes de escoamento, que dependem do numero de Reynolds
calculado no disco Re, e da folga do disco 4, que vao influenciar na obtencéao de C,,.

Os quatro tipos sdo:

1. Laminar, com camadas limites misturadas;

2. Laminar, com camadas limites separadas;

3. Turbulento, com camadas limites misturadas;

4.  Turbulento, com camadas limites separadas.

As quatro equacdes que permitem obter o coeficiente de torque para cada caso de

escoamento sdo respectivamente:

Co1 = T (3.331)

(3.332)

Copg = ——dr2 (3.334)



O valor do numero de Reynolds calculado no disco pode ser obtido por:
Req=p, * ox1i./u, (3.335)
Assume-se que a folga do disco esta relacionada com o raio do disco, sendo:
A =1, %0217 (3.336)
Com o valor calculado da queda de entalpia gerada pelo atrito no disco do rotor, o valor
da eficiéncia é ajustado levando em conta Ah
s = (horr = Rozr — Ahqar)/(ho1 — hss) (3.337)
A equacdo (3.337) da o valor da eficiéncia total-to-static da turbina obtido através das
etapas de design e performance descritas e levando em consideragdo o atrito existente no disco do

rotor. A descricdo da pré analise adotada neste estudo foi concluida e seus resultados serdo

discutidos nos préximos topicos do trabalho.
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4. RESULTADOS E DISCUSSOES
Implementando a metodologia apresentada em um cddigo desenvolvido no software
Matlab (2015) com os dados de entrada exibidos na tabela 1, foi possivel obter o0 mapa de
eficiéncia da turbina. Para este estudo, o mapa foi desenvolvido considerando uma faixa de
variacdo em dois parametros adimensionais, sdo eles: a velocidade especifica e a razdo de

velocidades.

4.1. Mapa da turbina

A faixa analisada para a velocidade especifica foi de 0.35-0.53 com passo de 0.01, ja
para a razéo de velocidades foi de 0.50-0.80 com passo de 0.03. Ao todo foram calculados 209
pontos. As limitagcdes computacionais influenciaram na limitagdo da quantidade de pontos assim
como na precisdo de certos processos intermediarios que envolviam integracdo por partes e
diferencas finitas que acabaram por afetar os resultados j& que 0s passos entre 0s pontos e 0s
passos usados nos processos de diferencas finitas poderiam ser menores, garantindo um resultado
mais preciso. Ainda assim, os resultados obtidos sdo validos, sendo a escolha por passos menores
meramente estética, j& que permitiria um mapa de eficiéncia com linhas mais suaves e nao as
quebras que a Fig. 24 apresenta. Mais pra frente 0 mapa sera comparado com um mapa presente
na literatura, e sera possivel verificar que a tendéncia que ambos apresentam sdo muito parecidas.

As tabelas de 3 a 12 representam os resultados obtidos na simulagéo, indicando as perdas
de pressdo ao longo de cada componente, a perda total de pressdo na turbina, perdas devido ao
atrito no rotor, energia cinética na saida do rotor e os valores de eficiéncia encontrados. As tabelas
também apresentam a quantidade de pas encontradas para o bocal e para o rotor, e ainda, a tabela
10 indica combinacdes de ng e v, que resultariam em escoamento blocado (supersdnico) na regiao

de saida do bocal.



Tabela 3: Coeficiente de perda de pressao total na voluta em funcéo da velocidade especifica e da razdo

de velocidades.

Razio de velocidade
0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
0.35 00128 00142 00136 00171 00184 00199 00213 00227 00240 00238 00273
036 00125 00138 00132 00165 00179 00195 00208 00222 00235 00247 00260
0.37 00126 00133 00146 00159 00174 00188 00201 00214 00228 00240 00258
0.38 00122 00129 00141 00154 00168 00181 00196 00208 00220 00232 00247
0.39 00118 00125 00137 00150 00162 00177 00182 00201 00213 00226 00239
0.40 00110 00121 00133 00146 001539 00171 0.018% 00197 00208 00219 00234
0.41 00107 00118 00130 00141 00154 00166 00179 00190 00202 00212 00226
0.42 00104 00114 00126 00138 00150 00162 00174 00185 00198 00208 00218
043 00101 00113 00124 00136 00148 00159 00171 00182 00193 00206 00216
0.44 00099 00110 00121 00132 00144 00136 00167 00177 00190 00200 00209
0.45 00097 00108 00123 00129 00141 00152 00164 00174 00184 0.0194 00204
0.46 0.0094 00105 00116 00127 00138 00149 00139 00170 00179 0.0191 00200
0.47 00092 00102 00113 00123 00134 00145 00135 00167 00177 00185 0.0195
048 00090 00100 00111 00120 00132 00142 001533 00163 00172 00182 0.0193
0.49 00088 00098 00108 00119 00120 00139 00142 00152 00170 00172 00188
0.50 0.0086 00096 00105 00116 00127 00136 00146 00157 00166 00175 00184
0.51 0.0085 00094 00104 00113 00124 00133 00144 00153 00162 00173 00182
0.52 0.0083 00092 00102 00112 00121 00131 00141 00150 00160 00169 00178
0.53 00081 00091 00100 00109 00120 00120 00137 00148 00157 00165 00174

Velocidade Especifica

Pelos valores apresentados na tabela 3, observa-se que o valor do coeficiente de perda
total de pressdo na voluta aumenta conforme o valor da razdo de velocidades. Ja em relacdo a
velocidade especifica, conforme o valor desta aumenta o valor para o coeficiente de perda tende
a diminuir.

A tabela 4 se refere aos valores de perda de pressdo total encontrados para o bocal.
Conforme se pode observar, o valor do coeficiente de perda de pressdo tende a cair conforme o
aumento da velocidade especifica. Em relacdo a razdo de velocidades, o comportamento do
coeficiente ndo fica muito claro, sendo que em alguns momentos o valor parece ndo variar muito,
em outros tende a aumentar e para ng > 0.50, o coeficiente mostra uma tendéncia de queda

conforme v, aumenta.
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Tabela 4: Coeficiente de perda de pressao total no bocal em funcéo da velocidade especifica e da razdo

de velocidades.

Razio de velocidade
0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
035 0.0975 00883 00797 00736 00696 00744 00732 0.0739 00767 00768 00771
0.36 0.0053 00865 00783 00723 00686 00733 0.0740 0.0747 00734 00762 00755
0.37 0.0058 00834 00781 00717 00683 00728 00735 00741 00748 00736 00730
0.38 0.0042 00842 00771 00705 00678 00724 00730 0.0736 00742 00748 00740
039 0.0027 00831 00763 00705 00674 00721 00725 00730 00735 00743 00741
040 0.0003 00820 00754 00697 00672 00716 00720 00726 00730 00736 00736
o 041 0.0888 00815 00747 0069 00664 00712 00716 00720 00724 00728 00728
% 042 0.0872 00803 00738 00692 00660 00700 00711 00713 00719 00723 00727
L% 043 0.0847 00786 00725 00681 00607 00607 00700 00702 00706 00712 00716
a 0.44 0.0825 00773 00719 00675 00603 00604 00695 00697 00702 00705 00708
ﬁ 045 0.0804 00757 00713 00668 00601 00600 00692 00693 00635 00697 00700
% 0.46 0.0787 00740 00694 00664 00687 00687 0.0687 0.0687 00688 00694 00696
= 0.47 0.0764 00723 00687 00658 00684 00683 0.0681 0.0684 00685 00687 0.0688
048 0.0743 00704 00679 00651 00683 00678 0.0679 0.0678 00678 00679 0.0685
0.49 0.0716 00698 00668 00687 00679 00677 0.0673 0.0672 00676 00676 0.0677
0.50 0.0704 00684 00659 00684 00678 00672 0.0668 0.0670 0.0669 00669 0.0670
0.51 0.0694 00676 00695 00680 00673 00667 00666 00663 00662 00667 00667
0.52 0.0736 00710 00692 00680 00669 00666 0.0660 00657 00660 00650 00659
0.53 0.0736 00711 00682 00676 00660 00660 006355 006355 00653 006352 00652




Tabela 5: Coeficiente de perda de presséo total no rotor em funcédo da velocidade especifica e da razéo de

velocidades.

Razio de velocidade
0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
0.35 04500 04176 04420 04323 04490 05199 05583 06150 06944 08331 09137
036 04486 04108 04205 04235 04283 04804 05205 05764 06445 07742 08284
0.37 04514 04012 03814 04097 04145 04336 05051 05485 06111 07433 028018
038 04405 03916 03721 03975 03995 04185 04504 05230 05810 07013 07968
0.39 04264 03822 03614 03533 03869 04088 04334 04993 05535 06632 07505
0.40 03717 03711 03524 03441 03742 03947 04110 04773 05279 06289 07100
0.41 03606 03318 03436 03350 03630 03757 03961 04372 05043 03979 0.689%
0.42 03515 03242 03350 03264 03276 03633 03822 04183 04837 05699 0.6685
043 03525 03262 03204 03216 03227 03520 03681 03992 04570 05110 06034
0.44 03345 03152 02995 03134 03145 03417 03359 03851 04383 053038 05792
0.45 03161 03050 03250 03027 03060 03312 03449 03681 04220 04728 05493
0.46 02757 02922 02804 02072 02061 03027 03340 03339 04043 04521 035295
047 02580 02788 02730 02654 02010 02941 03267 03477 03935 04382 04021
0.48 02416 02674 02630 02375 02836 0.2863 03175 03365 03654 04206 04708
0.49 02261 02318 02329 02346 02762 02816 02911 03263 03330 04047 04564
0.50 02085 02180 02447 02467 02691 02743 02831 03195 03449 03804 04381
0.51 01931 02077 02372 02387 02419 02674 02782 02934 03338 03671 04121
0.52 0.1807 0.1978 02288 0.2326 02349 02605 02709 02851 03238 03348 03970
0.53 0.1640 01865 01972 02243 02302 02362 02639 02773 03174 03487 03847

Velocidade Especifica

A tabela 5 mostra os valores obtidos para o coeficiente de perda de pressdo total que
ocorre no rotor. Analisando os valores, o coeficiente tem comportamento inverso em relacdo a
velocidade especifica, isto €, conforme esta aumenta o valor do coeficiente diminui. Ja para o caso
da razdo de velocidades, na maioria dos casos a tendéncia observada € o coeficiente aumentar
conforme a razéo aumenta.

A tabela 6 € o resultado da soma dos valores encontrados nas tabelas 3, 4 e 5 juntamente
com os valores de coeficiente de perda para a passagem anular entre bocal e rotor, cujos dados
ndo foram expostos ja que seus resultados sdo muito baixos e pouco influenciam quando
comparados com os demais coeficientes. Conforme acontece para todos 0s componentes, 0
coeficiente apresenta uma tendéncia clara de queda quando o valor da velocidade especifica
aumenta. No caso da relagdo com a razdo de velocidades, para os pontos do canto superior
esquerdo fica dificil de se perceber uma tendéncia, mas analisando os demais pontos na tabela, a

tendéncia é do coeficiente aumentar conforme a razdo aumenta.
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Tabela 6: Coeficiente de perda de pressao total na turbina em funcéo da velocidade especifica e da razao

de velocidades.

Razio de velocidade
0.30 033 0.56 059 0.62 0.65 0.68 071 074 0.77 0.80
0.35 0.5648 05246 05418 05275 05417 06190 06395 0.7184 08000 09406 1.0231
0.36 0.5607 05156 05275 05170 05194 05869 06200 06780 07482 08799 00340
0.37 0.5642 05044 04786 05019 05049 052900 06034 06487 07137 08478 09076
0.38 0.5513 04932 04678 04880 04887 05137 05477 06222 06821 0.8042 09013
0.39 0.5353 04822 04558 04433 04751 05032 05294 05972 06531 07649 0.8533
0.40 04773 04696 04455 04329 04618 04881 05059 05743 06265 07292 08118
0.41 0.4643 04204 04357 04232 04494 04681 04903 05529 06016 06968 0.7899
0.42 0.4533 04203 04258 04138 04131 04550 04752 05129 05801 0.6678 07679
0.43 04516 04204 04187 04078 04117 04430 04599 04923 05316 06075 0.7014
0.44 0.4312 04078 03879 03985 04027 04313 04467 04771 05322 05990 0.6758
045 04104 03958 04130 03869 03033 04199 04351 04594 05147 05668 06445
0.46 03681 03810 03657 03807 03831 03909 04232 04462 04957 05453 06241
0.47 0.3488 03656 03573 03479 03772 03814 04150 04375 04844 05302 0.5853
048 03292 03522 03464 03300 03695 03723 04052 04252 04551 05114 05633
0.49 03108 03156 03349 03396 03614 03677 03779 04139 04422 04950 05477
0.50 02017 03012 03255 03311 03540 03596 03690 04068 04330 04695 05281
0.51 02752 02800 03214 03225 03260 03518 03637 03797 04200 043557 05016
0.52 02660 02824 03126 03162 03184 03447 03556 03704 04105 04423 04854
0.53 02500 02710 02805 03073 03135 033% 03476 03622 04030 04331 04740

Velocidade Especifica

Outro ponto importante a se analisar € a participacdo do rotor em relacdo ao resultado
total das perdas. Como é de se esperar, segundo o que a literatura mostra, as perdas no rotor
contribuem com a maior parcela uma vez que: o rotor € o componente mais complexo da turbina,
0 Unico que apresenta movimento em relacdo ao escoamento, o que gera perdas por atrito e folga
que ocorrem somente neste componente, e somado a tudo isso, 0 escoamento dentro do rotor sofre
uma rotacdo de 90° graus na direcdo meridional, gerando perdas devido a curvatura do caminho
percorrido pelo fluido. Fazendo um comparativo com os valores obtidos, o coeficiente de perda
de pressao no rotor representa, em média, uma parcela de 80% em relacdo ao coeficiente total de
perda de pressao. Este valor reafirma a importancia que o rotor tem para a obtencdo do valor de
eficiéncia da turbina, sendo sua analise dimensional fundamental para o projeto da turbina,

influenciando, em grande parte, 0 desempenho que a turbina ird apresentar.



Tabela 7: Energia cinética na saida do rotor em kJ/kg em funcéo da velocidade especifica e da razdo de

velocidades.

Razdo de velocidade
0.50 033 0.56 039 0.62 0.65 0.68 071 0.74 0.77 0.80
0.33 0.8283 07228 0.6348 05645 05032 04480 04015 03596 03213 02892 02629
0.36 0.8587 0.746> 0.6544 05812 05178 04612 04137 03705 03320 02930 02648
0.37 0.8648 07730 06781 05005 05337 04754 04244 03807 03410 03003 02713
038 0.8000 08030 07022 06183 05486 04890 04376 03910 03303 03000 02735
0.39 0.9348 08330 07269 06402 05665 05024 04499 04019 03601 03179 0.2831
040 1.0148 08665 07527 06611 035834 035177 04629 04131 03701 03273 02012
0.41 1.0594 09032 07801 06834 05999 05333 04763 04250 03807 03370 0.2989
0.42 1.10689 029397 08079 07069 06180 05500 04904 04391 03914 03469 03221
043 1.1500 09741 08368 07201 06398 05671 035056 043527 04048 03617 03256
0.44 1.2700 10238 08712 07547 0.6619 05848 05210 04662 04160 03713 03443
0.45 1.3950 1.1167 08766 07820 0.6830 06035 05373 04804 04289 03898 03636
0.46 1.5275 12177 099084 08409 0.7109 0.6243 05541 04949 04492 04128 03842
0.47 1.6764 13275 1.0837 029083 07670 06653 05882 05251 04771 04377 04054
048 1.8400 14505 11757 09786 08230 07136 06286 05397 05061 04637 04282
049 20208 15786 12751 10474 08877 07649 06704 05062 05374 049011 04525
0.50 22248 17224 13856 1.1297 09341 08199 0.7162 06361 05706 05195 04781
0.51 24487 18790 14888 1.2185 1.0232 028786 0.7042 06761 06060 05497 0.5043
0.52 26755 20332 16137 13169 1.0000 09407 08168 07199 06429 035822 05326
0.53 20617 22221 17468 14214 11815 10077 08721 076359 06823 06162 05627

Velocidade Especifica

A energia cinética na saida do rotor, cujos dados estdo mostrados na tabela 7, tem uma
grande dependéncia com a dimenséo da turbina, isto porque, uma turbina menor apresenta uma
area menor para o0 escoamento. Levando isto em conta e considerando vazéo massica fixa, fica
claro que a energia cinética na saida do rotor tende a aumentar conforme a dimenséo da turbina
diminui. Assim como serd mostrado mais a frente, 0 aumento em n resulta em diminuicédo da
turbina, enquanto que o aumento no valor de v, gera aumento na dimensdo da turbina. Estes
pontos justificam o motivo dos valores da energia cinética mostrados na tabela acima diminuirem
do canto inferior esquerdo para o canto superior direito.

E interessante notar que para o caso do coeficiente de perda de pressdo total da turbina a
tendéncia € justamente oposta a observada para a energia cinética, isto é, o coeficiente tende a
diminuir de valor do canto superior direito para o canto inferior esquerdo como mostra a tabela 6.
Em outras palavras, o ponto que representa a maior energia cinética corresponde ao ponto de
menor valor para o coeficiente de perda total de pressdo, e vice-versa. Isso pode justificar as

elipses inclinadas presentes no mapa da turbina, que sera indicado mais a frente.
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Tabela 8: Queda de entalpia devido ao atrito no disco do rotor com as interfaces da turbina (atrito no

disco dado em J/Kkg).

Razio de velocidade

0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80

0.35 3575 47.16 6114 7862 9958 12553 156.25 192.90 236.76 28925 348.09
036 3402 4488 5820 7470 9477 11939 14849 183.17 22456 274.01 323.60
0.37 3378 4269 55490 7108 9019  113.82 14129 17435 213.75 260.65 31436
0.38 3222 4067 3280 6773 B500 10846 134.84 166.22 203.74 248.34 30002
0.30 3070 3878 3044 6474 8201 103.39 12873 158.65 104 45 236.96 286.88
0.40 2800 3703 4818 6187 78136 08 84 12308 151.63 18583 22638 27308
0.41 26.84 3546 4606 5917 7508 94 60 117.75 145.07 177.80 216.53 262.02
042 2566 3392 4404 5664 7222 90.61 11278 139.09 170.35 207.40 251.09
043 2450 32352 4228 5424 6918 8683 108.06 133.23 163.00 108 48 24025
044 2355 3118 4060 5202 6643 83133 103.70 127 86 156,45 190 42 230.06
0.45 2254 2987 4063 4997 6374 80.02 00.63 12205 150.31 182.79 22075
0.46 2170 2864 3740 4795 6135 77.04 05797 118.21 144.49 175.61 211.86
0.47 2079 2749 3588 4621  58.85 74.07 01.99 113.66 138.87 168.67 203.82
048 1905 2636 3448 4444 36.60 7124 8851 10935 133.79 16228 196.14
049 1914 2545 3316 4289 3444 68.53 8538 10530 128 87 156.29 188.69
0.50 1838 2447 3185 4131 3246 66.01 82.27 101.28 12411 150.70 181.82
0.51 17.65 2353 3079 3081 50.69 63.62 7026 07.87 110.68 145.40 17544
0.52 17.02 2274 2065 3832 4889 6137 7646 04 44 11554 14032 16933
0.53 1636 2188 2873 3695 47.14 5018 73.81 01.20 111.48 135.41 163.35

Velocidade Especifica

Assim como acontece para a energia cinética, a queda de entalpia resultante do atrito no
disco do rotor depende diretamente da dimensao da turbina, uma vez que apresenta uma relacao
com o raio do rotor elevada a quinta poténcia. Sabendo que a dimensdo da turbina tende a
aumentar conforme o aumento da razdo de velocidade e conforme a diminuicdo no valor da
velocidade especifica, fica justificado o motivo dos maiores valores de quedas ocorrerem na parte

superior direito da tabela 8, enquanto 0os menores valores se encontram na parte inferior esquerda.



Tabela 9: Valores de eficiéncia total-to-static em funcéo da velocidade especifica e da razdo de

velocidades.

Razio de velocidade
0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
035 0.8564 08707 0.8771 0.8836 0.8852 0.8832 0.8795 08720 0.8395 0(0.8449 08232
036 08546 08690 08770 08834 08844 08855 08820 08741 08656 08430 08338
0.37 0.8535 0.8685 0.8793 0.8829 0.8850 (.8806 0.8830 028776 0.8679 0.8460 0.8365
0.38 0.8519 0.8671 0.8782 0.8825 0.8858 0.8897 0.8875 0.8790 0.8700 0.8497 0.8335
0.30 0.8507 0.8656 0.8772 0.8849 0.8854 0.8802 0.B880 0.8802 0.8719 08531 0.8366
0.40 0.8502 0.8641 08760 0.8841 0.8849 0.8892 08890 08814 08736 08362 0.8405
041 08481 08653 08746 08820 08847 08807 08893 08824 08752 08580 08417
0.42 0.8457 0.8634 0.8733 0.8817 0.8872 0.8805 0.8895 0.8858 0.8764 0.8613 0.8420
0.43 0.8423 0.8611 0.8720 0.8808 0.8893 0.8898 0.8905 08878 0.8798 08702 08522
0.44 0.8367 08387 08727 08796 08884 08805 08005 08882 08809 08897 08550
0.45 0.8301 0.8334 0.869% 08786 0.8876 0.8801 0.8004 0.8800 0.8318 0.8730 0.8585
0.46 08261 08479 08662 08749 08867 08909 08903 08802 08828 08746 08604
0.47 0.8182 0.8419 0.8609 08743 0.8835 0.8892 0.8889 0.8883 0.8825 (.8732 0.8649
0.48 0.8094 0.8349 0.8555 08702 0.8803 08870 0.8874 08877 0.8848 08763 0.8669
049 07995 08307 08498 08687 08770 08841 08882 08868 08845 08770 08677
0.50 0.7880 0.8226 0.8431 0.8041 0.8733 0.8814 0.8863 0.8850 0.8836 0.8789 0.8691
0.51 07749 0.8132 0.83%90 08592 0.8723 08784 0.8837 0.8862 0.8830 08790 048716
0.52 0.7652 0.8074 0.8326 0.8532 0.8681 0.8730 08813 0.8845 0.8820 08789 0.8723
0.53 0.7403  0.7065 0.8284 08473 0.8631 08711 018786 08826 0.8305 0.8780 0.8721

Velocidade Especifica

A tabela 9 exibe o resultado encontrado para os valores de eficiéncia em funcéo dos dois
parametros adimensionais considerados no modelo. Os dados obtidos serdo discutidos mais a
frente, fazendo-se uma relagdo com os dados obtidos nas tabelas de coeficiente de perda total de
pressao e de energia cinética na saida do rotor.

A tabela 10 se refere a formacdo de escoamento blocado na regido da saida do bocal.
Valores 1 encontrados na tabela indicam que foi constatado a ocorréncia de escoamento blocado,
enguanto que para valores 0 ndo foi verificado a ocorréncia de tal escoamento. A ocorréncia de
escoamento blocado no bocal ocorre em situagdes chamadas pela literatura de off-design
conditions, sdo situaces em que a configuracdo dimensional da turbina ou a condigéo de operagéo
fazem com que o escoamento apresente alguma caracteristica indesejada, como por exemplo,
regibes de escoamento supersbnico. Essas condicBes extremas de escoamento geram perdas
adicionais que em configuracOes diferentes ndo ocorreriam, por isso a turbina deve ser projetada
de tal forma a ndo apresentar tais condicdes. Pelos dados da tabela, essas condi¢des extremas séo

mais provaveis de ocorrer para valores menores de razdo de velocidade e de velocidade especifica.
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Tabela 10: Formagdo de escoamento blocado na regido de saida do bocal em funcéao da velocidade

especifica e da razdo de velocidades (1 significa que ha escoamento supersdnico e 0 que néo ha).

Razio de velocidade
0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
035 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0.36 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0.37 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0.38 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0.39 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0.40 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
o 041 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
H 042 1 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0
2 043 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
E 0.44 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
g 045 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
% 0.46 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
= 047 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
0.48 1 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0
0.49 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0 0
0.50 1 1 1 0 0 0 0 0 0 0 0
0.51 1 1 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.52 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0.53 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
Tabela 11: Ndmero de pés obtidas para o rotor em fun¢do da velocidade especifica e da razéo de
velocidades.
Razio de velocidade
0.30 0.53 0.36 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80
0.35 25 25 25 25 25 25 25 25 25 24 22
0.36 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 22
0.37 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 22
038 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 23
0.39 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 23
0.40 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 23
by 041 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 23
% 0.42 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24 24
L% 0.43 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
5 0.44 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
ﬁ 045 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
% 0.46 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
= 0.47 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.48 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.49 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.50 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.51 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.52 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23
0.53 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23 23




Tabela 12: NUmero de pas obtidas para o bocal em funcéo da velocidade especifica e da razdo de

velocidades.

Razio de velocidade

0.50 0.53 0.56 0.59 0.62 0.65 0.68 0.71 0.74 0.77 0.80

0.33 33 33 33 33 33 33 33 33 33 32 31

036 33 33 33 33 33 32 32 32 32 32 31

037 33 33 33 33 32 32 32 32 31 31 30

038 33 33 33 33 32 32 31 31 31 31 30

039 33 33 33 32 32 31 31 31 31 30 30

0.40 33 33 33 32 31 31 31 30 30 30 20

= 0.41 33 33 32 32 31 31 30 30 30 30 20
% 0.42 33 33 32 31 31 30 30 30 20 20 20
L%* 0.43 33 32 31 30 30 30 20 29 20 28 28
K 044 33 32 31 30 30 20 20 20 28 28 28
ﬂ 045 32 31 30 30 29 20 28 28 28 28 28
% 046 32 31 30 29 29 28 28 28 28 27 27
= 047 32 31 30 29 29 28 28 27 27 27 27
0.48 31 30 29 29 28 28 27 27 27 27 26

0.49 31 30 29 28 28 27 27 27 26 26 26

0.50 31 30 20 28 27 27 27 26 26 26 26

0.51 30 29 28 28 27 27 26 26 26 25 25

0.52 30 20 28 27 27 26 26 26 25 25 25

0.53 29 28 28 27 26 26 26 25 25 25 25

As tabelas 11 e 12 se referem ao nimero de pas obtidas pelo modelo em fun¢do dos
parametros adimensionais considerados. A tabela 11 se refere ao rotor e a tabela 12 se refere ao
bocal. O numero de pas do rotor € escolhido de tal forma a evitar escoamento reverso nas
superficies das pas do componente, sendo obtido em funcdo do angulo que o escoamento faz na
entrada do rotor (a,), enquanto que este angulo é calculado em funcdo da velocidade especifica.
Por isso, para uma determinada velocidade especifica, 0 nimero de pas do rotor € constante, isto
sO ndo ocorrerd em casos que o numero de pas adotada resulte em um fator de bloqueio geométrico
no rotor que seja inferior a 0.50. Para estas condi¢fes, 0 nimero de pas deve ser reduzido até que
o fator tenha um valor superior a 0.50.

O numero de pés no bocal é escolhido de tal forma a gerar um valor para o fator de carga
que 0 escoamento exerce sobre as pas igual ou menor que 1. Sendo que quanto mais pas menor
sera o fator de carga.

Tanto para o rotor como para 0 bocal, 0 aumento no ndmero de pas resulta em uma
reducdo na area do escoamento, gerando aumento na velocidade do mesmo. Ao mesmo tempo, 0
aumento no nimero de pas garante uma melhor distribuicdo na carga que o escoamento exerce

sobre as pas do componente, o que resulta em uma reducdo na diferenca de velocidades entre a
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regido de alta e de baixa pressao que ocorre nas pas, indicadas na Fig. 18 que se encontra no topico
de metodologia.
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Figura 24: Mapa de eficiéncia da turbina em funcéo da velocidade especifica e da razéo de velocidades

obtido a partir do modelo desenvolvido utilizando-se os valores de entrada indicados na tabela 1.

A figura 24 representa o mapa de eficiéncia da turbina obtido a partir dos dados da tabela
9 em funcédo da escolha de v, e de n,. Observa-se que o mapa é formado por um conjunto de
elipses inclinadas, o que indica uma tendéncia do valor étimo para v, aumentar conforme o valor
de ng aumenta.

Comparando ambos os mapas, é possivel verificar a semelhanca em relacdo as curvas

elipticas inclinadas.
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Figura 25: Mapa de eficiéncia da turbina (LIO; MANENTE; LAZZARETTO; 2017).

Com os dados do coeficiente de perda de pressdo total presentes na tabela 6, nota-se que
um aumento no valor da velocidade especifica resulta em uma reducédo deste coeficiente, ao passo
que, pela tabela 7, a energia cinética na saida da turbina aumenta substancialmente
contrabalanceando o efeito positivo que a reducdo no valor do coeficiente proporcionaria para a
eficiéncia da turbina. Ainda em relacdo ao aumento no valor de ng, nota-se que, para valores mais
baixos de v, 0 efeito do aumento na energia cinética se sobressai em relacdo a reducao no valor
do coeficiente de presséo, ja que a eficiéncia da turbina apresenta uma queda em seu valor, como
mostram os dados da tabela 9. Conforme o valor de v, aumenta, o efeito é retardado, uma vez que
comega-se a verificar um aumento no valor da eficiéncia conforme o aumento de ng, 1SS0 ocorre
até um determinado momento, quando a influéncia da energia cinética passa a ser novamente mais
significativa, e resulta na queda do valor da eficiéncia, como se pode verificar observando os
valores apresentados na tabela 9.

Das equacdes (3.2) e (3.5), pode-se esperar que um aumento no valor da velocidade
especifica resulte em um aumento no valor da velocidade angular. Com isso, a dimensdo da
turbina reduziria em funcéo da reducdo do raio maior do rotor (r,). Uma reducdo na dimenséo da
turbina resulta na reducdo das perdas devido ao profile loss que ocorre em todos 0s componentes
da turbina uma vez que o comprimento do caminho do escoamento reduziria, seguindo a reducéo
da dimensé&o da turbina. Outra perda que reduziria seria a originada por folgas no rotor (clearance

loss), j& que uma turbina menor apresenta menos folgas. Estes pontos podem explicar a reducdo
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no coeficiente de perda total de pressdo da turbina, enquanto que o0 aumento na energia cinética
também pode ser justificado devido a reducdo de dimensdo, posto que, uma redugdo na area de
passagem do fluido resultaria em um aumento na velocidade do escoamento.

Para o caso da variacdo no valor da razdo de velocidades, os dados da tabela de eficiéncia
(tabela 9) mostram que a eficiéncia da turbina aumenta conforme v, aumenta, até um determinado
valor, a partir do qual a tendéncia é de queda no valor da eficiéncia. Assim como ocorre na anélise
para a variagdo na velocidade especifica, os resultados sofrem forte influéncia em relagdo a
geometria da turbina. Ao contrario do que acontece para ng;, um aumento no valor de v, resulta
em um aumento na dimensao da turbina. Essa tendéncia pode ser observada a partir das equagdes
(3.4) e (3.5). Esse aumento na dimensdo da turbina gera aumentos nas perdas por folga que
ocorrem no rotor e nas perdas de profile loss. O coeficiente de perda de pressao no bocal apresenta
uma certa instabilidade, aumentando em alguns casos e diminuindo para outros, ou até mesmo se
mantendo constante. O aumento na dimensdo da turbina também resulta em um aumento no
tamanho das pas, o que ajuda na reducao da perda devido a carga que o escoamento aplica sobre
as pas do rotor, mas que nao é suficiente para equilibrar as demais perdas, fazendo com que o
valor do coeficiente de perda total de pressao na turbina cresca. Outra perda que aumenta é no
atrito do rotor com as interfaces da turbina (tabela 8). Um ponto positivo em termos de eficiéncia
¢ gque um aumento na dimensdo da turbina resulta em um aumento na area do escoamento,
reduzindo a velocidade do escoamento, e com isso contribuindo para a reducao no valor de energia
cinética na saida do rotor.

As tendéncias apontadas acima também séo verificadas por Lio, Manente e Lazzaretto
(2017).

Os resultados acima sugerem que a eficiéncia da turbina de certa forma depende de como
respondem a variagao no valor de perda de pressao e a variacdo no valor da energia cinética na
saida do componente conforme a dimensdo da turbina varia em funcdo dos parametros de

velocidade especifica e de razdo de velocidades.

4.2. Analise dos resultados em comparacgdo com a literatura

Lio, Manente e Lazzaretto (2017) apresentam dados encontradas para v; = 0.65 e para
ng = 0.45 utilizando os mesmos valores de entrada considerados neste trabalho. Como tanto este
modelo como o desenvolvido pelos autores supracitados baseiam-se nos estudos desenvolvidos

por Aungier (2005), faz-se interessante uma comparacao entre valores obtidos.



A tabela 13 mostra os resultados obtidos para este modelo desenvolvido e para o modelo
proposto por Lio, Manente e Lazzaretto (2017). E importante lembrar que o fluido usado em
ambos 0s modelos é o R245fa.

Tabela 13: Comparacdo entre 0 modelo desenvolvido e o proposto por Lio, Manente e Lazzaretto (2017).

Design routine Modelo desenvolvido Lio, Manente e Lazzareffo
{2017)
Rotor
T, (M) 0.245 0248
N, 23 23
By () 90 90
L 085 085
b, (m) 0032 0.032
Ty (71 0170 0170
Ths (M) 0.068 0.068
b (m) 0102 0102
Bs (%) 37 33
Ao () 0133 0133
esses () 0.033 0.033
o () 00171 0.0170
Bocal
by (m) 0.032 0.032
b (m) 0.032 0.032
Ty (M) 0261 0.260
o () 00121 00122
cp (1) 0.0753 0.0752
¥ %) 2.0 9.0
s (M) 028 028
¥ (7 243 243
5a (") 243 243
N, 20 29
Voluta
T (m 0378 0377
A, (m) 0031 0.030
Performance routine
v, 0.0152 0.0150
¥, 0.0690 0.0707
Vo
Yor 01537 01520
Viier 0.0003 0.0004
Yirr 0.0348 0.0590
Var 0.0883 0.0881
(- 0.03335 00518
Y. 03309 03515
¥, 0.0046 0.0067
Viotat 04196 04439
.. (%8 859 859

Apesar da grande diferenca entre os valores obtidos para o coeficiente de perda de
pressdo em relacdo a carga que o escoamento exerce sobre as pas do rotor (Y3;.), ambos os
modelos apresentaram valores de eficiéncia muito préximos. E interessante comentar o valor

encontrada para a perda devido a folga (Y,;,-). O célculo desta perda é adaptado de Rahbar (2014)
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e apresentou um valor muito proximo do obtido pelo modelo de Lio, Manente e Lazzaretto (2017).
Apesar dos modelos terem valores muito parecidos para este ponto em especifico (v; = 0.65 e
ns = 0.45), fica evidente na comparacdo entre 0os mapas que existem algumas diferencas nos
valores obtidos. O mé&ximo valor de eficiéncia encontrado por Lio, Manente e Lazzaretto (2017)
foi para uma velocidade especifica igual a 0.415 e para uma razao de velocidades de 0.65, sendo
a eficiéncia igual a 89.4%. O modelo descrito neste trabalho encontra um valor maximo para
eficiéncia como sendo igual a 89.1% que acontece em vy, = 0.65 e ng = 0.46. Estas discrepancias
ocorrem néo sé pelo passo adotado, limitando o niumero de pontos calculados, como também por
hipoteses que sdo assumidas durante o desenvolvimento e que ndo séo claramente expostas pela
literatura. Um grande exemplo é o tridngulo de velocidades na regido central do rotor, em que nédo
ha informacdes claras na literatura de como obté-lo por completo. Além disso, a consideracdo ou
ndo do efeito da rugosidade sobre o modelo pode afetar consideravelmente os resultados.

Mesmo com todos esses pontos que acabam gerando diferencas entre os modelos, vale
destacar a semelhanga encontrada referente a etapa de design. As figuras 26, 27 e 28 mostram
uma comparacao entre a geometria meridional do rotor encontrada por este modelo e pelo modelo
de Lio, Manente e Lazzaretto (2017). A Fig. 29 compara a forma da distribuicdo do angulo g ao

longo do rotor prevista por Aungier (2005) e a forma obtida para este modelo, referente aos pontos

vy = 0.65 e ng = 0.45.
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Figura 26: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado de

Lio, Manente e Lazzaretto (2017)).
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Figura 27: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado de
Lio, Manente e Lazzaretto (2017)).
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Figura 28: Geometria meridional do rotor (lado esquerdo gerado pelo modelo, lado direito retirado de
Lio, Manente e Lazzaretto (2017)).
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Figura 29: Distribuicdo do angulo da pa ao longo da distancia meridional (lado esquerdo gerado pelo

modelo, lado direito modelo previsto por Aungier (2005) para um valor qualquer de angulo na saida do rotor).

Conforme as figuras mostram, o modelo tem valores para alguns dos parametros

geomeétricos no rotor muito préximos dos valores previstos por modelos presentes na literatura.

Ainda em relacdo aos parametros adimensionais, Lio, Manente e Lazzaretto (2017)

sugerem que os melhores valores de eficiéncia para turbinas radias sdo encontrados para o valor

de razdo de velocidades em uma pequena faixa centrada em 0.65.
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Figura 30: Eficiéncia em fun¢do da razéo de velocidades para vérios valores de velocidade especifica

utilizando-se os valores de entrada indicados na tabela 1.

Pelo gréafico mostrado na Fig. 30 obtido por este modelo, as maximas eficiéncias se

encontram em uma faixa no valor de v, entre 0.60-0.75, estando centradas em 0.675, um pouco

0.85



diferente do previsto por Lio, Manente e Lazzaretto (2017), mas que se pode considerar aceitavel
uma vez que o passo usado na simulacéo para o valor de v, foi de 0.03. VVale lembrar que a méxima
eficiéncia calculada pelo modelo foi para a razdo de velocidades igual a 0.65.

Outra tendéncia que se extrai do grafico € a do 6timo valor de razdo de velocidades
aumentar conforme o valor da velocidade especifica aumenta, observando-se que para n, = 0.53
o maior valor da eficiéncia ocorre para v, = 0.80, enquanto que para ng = 0.35 a maxima

eficiéncia se da em v, = 0.50.
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5. CONCLUSAO

Turbinas radiais apresentam-se como uma Otima alternativa de unidade expansora
para aplicacdo em ciclos organicos com fontes de calor de baixa temperatura e baixa a média
poténcia. S&o turbinas compactas, com custos de projeto, instalagio e manutencdo
relativamente baixos quando comparados com outros tipos de turbinas. Atualmente lideram o
cenario de reaproveitamento de calor desperdicado, contribuindo de forma significativa no
desenvolvimento de processos cada vez mais sustentaveis.

Devido a grande importancia que as turbinas radiais passaram a desempenhar, estudos
cada vez mais aprofundados relacionados a eficiéncia destes equipamentos em funcdo de uma
série de parametros adimensionais tem tomado cada vez mais espaco tanto no meio académico
como no meio industrial, em busca de um modelo que permita fazer uma pré analise da turbina
da maneira mais condizente possivel com a realidade.

Apesar de todos esses pontos, atualmente a quantidade de trabalhos publicados
relacionados ao tema continua reduzida.

O trabalho buscou desenvolver um modelo capaz de realizar a pré analise da turbina,
adotando uma abordagem um pouco diferente em relagédo a contabilizacdo das perdas. A
analise das perdas envolveu o estudo do desenvolvimento da camada limite ao longo dos
componentes da turboméaquina de tal forma que fosse capaz de considerar o perfil do
escoamento nos calculos. O modelo apresentou uma perspectiva em termos de coeficientes de
perda de pressdo no lugar da obtencdo direta da queda de entalpia por meio de relagdes
empiricas, permitindo o estudo de varias condi¢Ges de operacao e varias dimensdes de turbinas.

Apesar do modelo poder ser considerado simplificado, uma vez que se baseia no
método unidimensional da linha média, sendo o escoamento um problema tridimensional, ele
se mostrou muito robusto justamente pela utilizacdo de equacdes genéricas de perdas no lugar
de correlagcBes empiricas, sendo capaz de calcular a eficiéncia da turbina até mesmo para
situacOes extremas em que ocorre formacao de escoamento blocado.

Outro ponto importante a ser destacado € que o modelo é capaz de contabilizar a
influéncia da rugosidade dos componentes sobre as perdas da turbina, e com isso, sobre a
eficiéncia da turbina, aproximando ainda mais 0 modelo da realidade. Esta capacidade se da
novamente devido a utilizacdo de equacgdes mais abrangentes que levam em conta a formacao

da camada limite do escoamento.



Por fim, o trabalho ndo sé realiza a analise termodinamica na turbina, obtendo o
campo do escoamento, como também realiza uma analise dimensional, fornecendo parametros
cruciais para a construcao de uma turbina.

O estudo é capaz de descrever a geometria completa do rotor, 0 componente mais
complexo e 0 que apresenta a maior influéncia em relagdo ao somatorio total das perdas,
adotando as chamadas superficies regradas. Sao necessarios apenas a obtencdo dos contornos
das pés, que serdo, pela propria definicdo de superficie regrada, ligados por linhas retas para
formarem a superficie que define a pa.

Apesar de todos os pontos positivos, o trabalho ainda necessita de validagdo. Esta
validacao pode ser feita por meio de modelagem 3D, utilizando modelos desenvolvidos em
dindmica dos fluidos computacional e ensaios laboratoriais considerando a geometria
encontrada pelo préprio modelo como base para construgdo fisica da turbina. Outro ponto que
ainda se mostra importante, é a realizacdo da simulacdo utilizando outros fluidos organicos,
como o R123, R236fa entre varios outros. Mas ainda, antes mesmo da realizacdo destes outros
estudos, seria importante a simulacdo considerando uma malha de pontos menos espa¢ados, 0
que poderia gerar um mapa da turbina um pouco mais completo e preciso. Mais um estudo que
seria interessante para o futuro, seria a analise da influéncia da rugosidade sobre a eficiéncia
da turbina. Ja existem uma série de trabalhos na literatura que tratam do assunto, e que

serviriam de amparo para ajudar na analise dos resultados.
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