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Resumo

Turbocompressores sdo sistemas utilizados para aproveitar a energia proveniente dos
gases de exaustdo com a finalidade de introduzir mais ar no motor. Com isso, a densidade do
ar aumenta e torna possivel a injecdo de mais combustivel por unidade de volume de ar. Este
aparato tende a aumentar a eficiéncia energética de um motor e é amplamente utilizado em
diversos mercados. O mercado no qual é menos utilizado é a América do Sul, e o Brasil
corresponde a maior parte deste mercado, possuindo ainda uma carateristica importante a ser
explorada, os carros a alcool.

O alcool comumente usado é o etanol, que apresenta octanagem maior que a gasolina,
suportando, portanto, pressdes de compressdo maiores sem sofrer autoignicdo. Sendo assim,
sua associacdo com um sistema de turbocompressores é benéfica ao automovel de diversas
formas.

Tendo esse cenario em mente, este trabalho analisa o ciclo Otto para um automoével com
etanol como combustivel e realiza, a partir deste ciclo, o projeto preliminar de um
turbocompressor para as suas carateristicas de operacdo. Primeiramente, é realizada a
modelagem tedrica do turbocompressor, separado em um compressor centrifugo e uma turbina
radial. Os dados obtidos do modelo sdo entéo introduzidos em um “software ” de simulacéo
CFD.

O “software ” utilizado neste trabalho foi 0 Ansys com alguns de seus diversos sistemas
tais como Vista RTD, Vista CCD, Throughflow e outros. Neste, com a simulacdo pronta,
contornos de pressdo, temperatura e velocidade sdo obtidos e os resultados discutidos e
analisados para comprovar requisitos de projeto.

Ao final desta monografia, tem-se o projeto preliminar de um turbocompressor para as
condicdes de operacdo em um automovel a alcool, suas principais caracteristicas geométricas e
comprovac0es pela simulacdo em CFD. Técnicas para fabricacdo do turbocompressor ndo sdo
abordadas, pois nédo se encontram no escopo do projeto.

Melhorias sdo propostas nos topicos finais de modo a aumentar a eficiéncia energética
de um motor utilizando este tipo de sistema, levando em conta as consideragdes e simplificagoes

adotados ao longo do projeto.

Palavras chave: Turbomaguinas, Turbocompressores, CFD, Ansys
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Abstract

Turbochargers are systems that use the energy from the exhaust gases with the purpose
of introducing more air into the engine. Thereby, the air density increases and makes possible
the injection of more fuel per air volume unit. This device can increase an engine energetic
efficiency and it is widely utilized on several markets. The market on which it is less utilized is
the South America, and Brazil corresponds to the biggest share of this market, even possessing
an important characteristic to be exploited, alcohol cars.

The commonly used alcohol is the ethanol, which presents an octane ratio bigger than
the gasoline, thus withstanding higher compression pressures without knocking. Therefore, its
association with a turbocharger system can be of benefit for the automobile on several ways.

With this scenario in mind, this work analyses the Otto cycle for an automobile with
ethanol as fuel and performs from this cycle, the preliminary project of a turbocharger for its
operating conditions. Firstly, the turbocharger theoretical modeling was performed, separated
on a centrifugal compressor and a radial turbine. The model data are then introduced to a CFD
simulation software.

The software used on this project was Ansys with some of its several systems such as
Vista RTD, Vista CCD, Throughflow and others. On this, with the simulation ready, pressure,
temperature and velocity contours are obtained and the results analyzed and discussed to prove
project requirements.

At the end of the monography, it gotten the turbocharger preliminary project to the
operating conditions of an alcohol automobile, its main geometric characteristics and
validations through CFD simulation. Turbocharger fabrication technics are not addressed
because they do not belong to the project scope.

Improvements are proposed in the final topics to increase energetic efficiency of an
engine using this type of system, taking into account the considerations and simplifications
assumed throughout the project.

Keywords: Turbomachinery, Turbochargers, CFD, Ansys
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1.Introdugéo

A alta competitividade do ramo automotivo associada ao preco crescente dos
combustiveis demanda tecnologias que possam tornar os automdveis cada vez mais eficientes,
livres de poluentes e, além disso, com uma relacdo poténcia peso cada vez maior.

No final dos ciclos Otto e Diesel usuais, apds a combustdo, ocorre a expansao dos gases
no cilindro para condicGes de pressao e temperatura do ambiente. Durante essa expansdo, 0s
gases nao realizam trabalho algum, o que representa, portanto, perda de energia Util e de
eficiéncia nesses ciclos.

A abordagem mais comum para aproveitar essa energia € acoplar um turbocompressor
ao motor. Uma turbina radial é introduzida no sistema de escapamento, aproveitando a pressao
dos gases maior que a do ambiente para girar um eixo que se encontra acoplado a um
compressor, também radial, localizado na entrada de ar do automével. O compressor, por sua
vez, aumenta a pressdo do ar que entra no motor, assim como a densidade do ar introduzido,
mais combustivel pode ser injetado por unidade volumétrica e a poténcia util do motor sera
incrementada.

Em certas configuracfes, um “cooler” para o ar é adicionado ap6s 0 compressor para
compensar 0 aumento de temperatura gerada pelo aumento de pressao e transferéncia de calor
no corpo do compressor; com menor temperatura é possivel aumentar ainda mais a densidade
do ar introduzido e a consequente poténcia do motor.

Uma pratica associada ao uso de um turbocompressor é o “downsizing ”, que significa
diminuir o tamanho do motor, produzindo mais poténcia com peso menor, 0 que representa
economia significativa no consumo de combustivel.

O sistema descrito é amplamente utilizado no mercado europeu como visto na Figura
1, cujos dados de 2015 mostram 69% do mercado utilizando turbocompressores em seus
automoveis. Esse alto indice de adocdo da tecnologia deve-se, em grande parte, aos carros
movidos a diesel os quais, na Europa, representaram mais da metade dos veiculos novos
vendidos em 2015 [2]. Quando movidos a diesel, o ar pode ser comprimido a pressdes maiores
pois, diferentemente dos carros de ciclo Otto, ndo ha perigo de autoignicéo, pois os fatores que
levam a esta sdo opostos aqueles dos motores Otto e, portanto, existe maior facilidade de

acoplar o sistema do turbocompressor com esses carros.
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A menor penetra¢do no mercado do turbocompressor encontra-se no nosso mercado, 0
sul-americano, com apenas 20% dos automdveis e uma frota, que, somente em nosso pais,
contabiliza mais de 49 milhGes de automdveis, segundo o IBGE [3]. Esses indices mostram um
potencial energético sendo desperdicado e, analisando melhor o cenario dos automdveis do
Brasil, observa-se um fator interessante que pode ser explorado para melhorar essa situacéo, 0s
carros flex.

Os carros flex, que ja totalizam a maior parte da frota de automoveis, podem funcionar
com etanol ou gasolina, sendo o primeiro um combustivel interessante quando se trata da
combinagdo com um turbocompressor.

O etanol é um combustivel produzido no Brasil a partir do vegetal cana-de-acucar,
guando queimado, seus gases sao absorvidos mais facilmente pelo meio ambiente, mas a
caracteristica mais importante do combustivel nesse estudo € sua alta resisténcia a detonacéo.
Por causa disso, o combustivel consegue suportar altas taxas compressdes sem entrar em
autoignicao. O combustivel também gera maior poténcia no motor durante a combustao, devido
a sua razdo ar-combustivel de 9:1 contra 15:1 da gasolina.

No entanto, o poder calorifico do etanol é menor que o da gasolina, assim como sua
proporcdo estequiométrica; portanto, é necessaria maior quantidade de combustivel para a
realizacdo da combustdo do etanol, o que gera um consumo maior ao se empregar alcool.

Levando em conta esses dois cenarios opostos, maior poténcia e maior consumo durante
a queima do etanol, e a situacdo do mercado explicitada, € interessante estudar a opcdo de
desenvolver um turbocompressor especial para as condi¢gdes de funcionamento de um carro a
alcool brasileiro, buscando aumentar o indice de turbocompressores no pais, gerar maiores
eficiéncias energética e ambientais e poténcia.

Para realizar este projeto, diversas bibliografias foram consultadas, tal como em [11] ,
onde o “design” de uma turbina radial é descrito, e em [8], em que um motor a alcool com alta
taxa de compressao foi estudado. Boa parte do modelo tedrico é baseado no que é demonstrado
em [5], onde um turbocompressor é projetado, com base nas condic@es iniciais e de operacao.

Em [12] e [13], também sdo descritos processos para projeto de um turbocompressor,
mas a abordagem em [5] foi realizada de forma mais objetiva e por isso, foi a mais utilizada

durante o projeto.
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Figura 1. Previsdo do crescimento global dos turbocompressores, Honeywell

Previsao de 2015 prevé crescimento mundial de turbo compressores

Durante os proximos cinco anos, Honeywell prevé que mais de 200 milhdes de veiculos serao produzidos com motor turbinado.

Até 2020, a inddstria tera:

47% e

, > milhdes +18M 15%

ﬂ de novos veiculos vendas anuais de veiculos turbinados CAGR em
equipados com veiculos com .ll produzidos motores de veiculos

turho compressores turbo compressores (+9% CAGR) leves a gas turhinados

Em cada regido, as vendas de veiculos turhinados tem expectativa de atingir:

o
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47% O\ 3% 73% ;
2015 w, 2015 2015
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[inoi | corén|
2020
48% 2020 2020 ! 2020

S 27% 53% ; 30% "\
2015~
43% 2015 ,f. wms e, 2015

22% ‘.4‘ 48% ¥ 20%

Fonte: Adaptado de [1]

1.1. Objetivos

Levando em consideracao o cendrio descrito, esse trabalho tem como objetivo o projeto
preliminar de um turbocompressor para as condi¢des tipicas de funcionamento de um carro a
alcool brasileiro.

A partir de uma analise simplificada do ciclo Otto utilizando o &lcool como combustivel,
e das condi¢des de operacdo iniciais, visou-se determinar condi¢cdes de saida dos gases de
exaustdo e com esses dados, projetar os componentes do turbocompressor.

Também procurou-se conduzir a modelagem geométrica da turbina e compressor a
partir dos tridngulos de velocidades e da teoria das turboméaquinas, e realizar a modelagem e
simulacdo dos mesmos em ambiente CFD, obtendo resultados e discutindo-os.
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2. Fundamentacao Tedrica

O primeiro passo para que seja possivel iniciar a modelagem da turbina e do compressor
do sistema em questdo € realizar uma modelagem simples do ciclo Otto. Isto tem como intuito
obter as condigdes finais dos gases de exaustdo provenientes da combustdo do etanol, presséo,

temperatura e vazdo massica.

2.1. Modelagem simplificada do ciclo Otto

A combustdo em um motor ideal pode ser modelada tomando como base o ciclo Otto

mostrado na Figura 2, onde tem-se:

0-1: Admisséo Isobarica
1-2: Compressdo adiabatica
2-3: Combustéo isocdrica
3-4: Expanséo adiabética

4-5: Exaustdo isocérica

Para a modelagem do ciclo Otto ideal toma-se as seguintes hipéteses:

e Compressdo e expansao adiabatica, com ¢, e c, constantes

e Nao ha trocas de massa entre 0 motor e 0 meio externo durante o ciclo apos a
admissdo
e Condicdes iniciais Tz, P1, V1 conhecidas

Segundo [4], o ciclo Otto pode ser calculado de acordo com as seguintes equaces:
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Figura 2. Diagrama Presséo x Volume do ciclo termodinamico de Otto
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Fonte: Adaptado de [4]
1-2: Compressdo adiabatica:
V- -
TZ - T1 . (é)k 1 (21)
_ Vivk
P2 = P1- (Z) (2.2)
q1-2 =0 (2.3)
2-3: Combustéao isocérica:
V3 = VZ (24)

Q2-3 = Qin = M. ¢,. (T3 — T,) com,

Qin = mg. H, sendo assim,

_ Qin

Ty =4 T, (2.5)
.T

py =2 (2.6)
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3-4: Expansao adiabatica:

V4, - V1 (27)
T4 = T3 . (Z_i)k_l (28)
V3 k
Pa =D3-(,) (2.9)
4-5: Exaustdo isocorica:
Vs =V, (2.10)
Qout = M¢.Cy,. (Ty — Ty) (2.11)

A partir dessas equacOes é possivel determinar as condigdes de temperatura e pressao
dos gases de exaustéo, T, e p,, iniciando a modelagem do turbocompressor.

2.2. Modelagem tedrica do turbocompressor

Apds obtido o modelo do ciclo Otto de 4 de tempos e as condi¢des finais de temperatura
e pressao dos gases de exaustdo provenientes do motor, inicia-se a modelagem para obter as
caracteristicas geométricas do turbocompressor, didametro do cubo, didmetro do estator, de
saida, angulo das laminas, angulo do fluxo de ar, etc. Vale ressaltar que muitos dos dados
utilizados na modelagem sao provenientes de valores tipicos encontrados em compressores e
turbinas radiais.

Para o “design” do compressor e da turbina, sdo feitas varias suposicdes que sao
corrigidas de forma iterativa para alcancar o ponto 6timo para as condi¢des do motor.

2.2.1. Modelagem tedrica do compressor centrifugo
Em um compressor centrifugo ou radial, o fluxo de fluidos entra de forma axial ao rotor

e, devido ao formato das laminas, sai radialmente. Quando comparados com compressores

axiais, possuem fluxo menor por causa de sua area de entrada menor e menor eficiéncia porque
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o fluxo de ar € mais complexo, no entanto, conseguem produzir um aumento de pressdo maior,
que é a caracteristica que leva ao seu uso em diversos tipos de automoveis.

A Figura 3 mostra a vista meridional ou vista em corte de um compressor centrifugo.
Essa vista destaca o rotor, parte movel onde encontram-se as laminas, representada na por¢éo
de 1 a 2, e o difusor, cujo intuito é diminuir a velocidades do fluxo de ar do compressor e
aumentar a pressao estatica do ar que entra no motor, representado na por¢do 2 a 3. O estagio
completo do compressor é portanto representado de 1 a 3.

Na entrada do compressor, 1, tem-se o diametro do cubo, d,;, ,, 0 diametro do estator,
dsn1 € 0 angulo de entrada do fluxo de ar, usualmente 0°, fluxo axial. Também é importante
citar o tridangulos de velocidades na entrada, descrito na Figura 4, onde observa-se a velocidade
axial do fluxo C,, a velocidade do rotor no cubo,up,, ; € no estator, ug, ;. A velocidade relativa
do fluxo no cubo, wyy, 1, € no estator, wgy, 4, Sd0 obtidas através da soma vetorial das velocidades
do rotor e do fluxo.

w=C-1

Na saida do rotor, 2, o fluxo é radial, com os tridngulos de velocidade também na Figura
4. Destaca-se o didmetro das laminas na saida do rotor, d, e o0 angulo de saida do fluxo a.,,
geralmente em torno de 60°. A saida do rotor também possui sua velocidade absoluta do fluxo
C,, velocidade relativa w,, velocidade do rotor u, e as componentes da velocidade absoluta na
direcdo radial e na direcgéo da velocidade do rotor, C, , e C, , respectivamente.

Os parametros descritos acima, juntamente com a taxa de aumento da pressao,
temperatura de entrada, vazdo massica do compressor e outros sdo “inputs” essenciais para o
projeto preliminar do compressor e para a simulacdo deste em “software”. O procedimento
utilizado e as equag6es contidas nesta secdo séo provenientes de [5].

Definidas as principais grandezas envolvidas no processo do design do
compressor, pode-se iniciar esse processo. Primeiro define-se a presséo estatica de entrada e de
saida do compressor, po 1 € ps,3 para 0 ponto a ser projetado, assim como a temperatura de
entrada T,,. Tambem estima-se um valor para a eficiéncia politropica do estagio do
COMPressor, n, .5, que gira em torno de 0,82. Com isso calcula-se 0 aumento de temperatura

proveniente desse aumento de pressdo na forma:

R 1
To3 Pst,3 [(a)n ]
—_ = (=== p.,cts 2.12
To1 (Po,1 ) ( )
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Depois, calcula-se o aumento de entalpia no compressor:
Ah0,1_3 = CpAT0,1—3 (213)

Com o aumento de entalpia calculado, segue-se ao célculo da vazdo volumétrica de
entrada e da velocidade de rotagéo do rotor.

Figura 3. Diagrama descritivo de um compressor centrifugo

+ Notacdo para os planos de referéncia do estagio
- 0 montante do estator (aleta guia de entrada, se presente)
- 1 entrada das ldminas, jusante das aletas de entrada

- 2 saida das laminas, entrada do difusor
- 3 saida do difusor

Estagio la3
LAminas la2
Difusor 2a3 =7

Fonte: Adaptado de [14]

Figura 4. Triangulo de velocidades na entrada do compressor radial (a) e na saida (b)

Ug ... — e e—
Gy
Cu.2
)
w2
M) Cr2
Cz w2 B2
Ge2
ErRT: Ugh,1 |
=— Uhb,1 ——1 ‘
~
Cx Wnhb, 1
Wsh,1
(@)

Fonte: [5]
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Deve-se iniciar supondo uma velocidade de entrada axial Cy, de cerca de 110 m/s (valor
coerente); este valor sera reajustado na segunda iteracdo dos célculos. Com o valor dessa

velocidade, determina-se o nimero de Mach com o seguinte “input”:
Cx

1/RT0,1

Calculada essa razdo, pode-se obter o numero de Mach a partir da Figura 5 ou da

equacdo contida na mesma, que apresenta uma constate g. (constante de conversdo inglesa),
ndo sendo necessaria nesse trabalho, pois todos os céalculos séo feitos no sistema internacional.

Com o numero de Mach, obtém-se a razdo entre a densidade dinamica e estatica do fluxo

de ar.
2 ‘p_
Lo =1+ _C"Z ](R ) (2.14)
Pst 2(?—1)
A densidade dindmica é calculada a partir da equacao dos gases perfeitos.
P Po1
o1 7 RT,,

Com isso e com a razéo das densidades, obtém-se p;, necessaria para o célculo da
vazdo volumétrica na entrada.
m.ar
pst,l

E importante notar que a vaz&o massica € uma das condicdes iniciais para o projeto do

Vlz

compressor.
Calculados esses parametros, pode-se calcular a velocidade de rotacdo do rotor do

compressor.

N. = 60N5(L\ho,1—3)3/4 (2.15)
¢ 2m\Vy |

N, € um fator conhecido como velocidade especifica, que relaciona-se diretamente com

a eficiéncia de turbomaquinas, como observado na Figura 6. Embora nessa figura esteja descrita
a correlacdo para uma turbina, 0 mesmo serve para compressores. E possivel observar que o
pico de eficiéncia se encontra proximo a uma velocidade especifica de 0,6, mais

especificamente 0,628 rad de acordo com [5], valor que sera usado nos calculos posteriores.
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Com isso obtém-se finalmente a velocidade de rotagdo do rotor em rev/min.

Figura 5. Funcéo da velocidade versus nimero de Mach para gases perfeitos
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Fonte: Adaptado de [5]

O proximo passo da modelagem € obter a velocidade de saida e o diametro da saida do
compressor, feito da seguinte forma:

Calcula-se o fator de deslizamento, para o que é necessario estimar um numero de
laminas do rotor, fixado em 20, e um angulo das laminas na saida do compressor adotado como

30°. Sendo assim, obtém-se o fator de deslizamento atraves da correlacdo de Wiesner:

JJcos(f32)
Oy = 1-— T72 (2.16)
Com isso, calcula-se o coeficiente de carga:
_Cuz _ ptanf; | 1.4
lpc Tou, [tan Qe + O'W] (2.17)
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Figura 6. Grafico da eficiéncia total de uma turbina radial versus velocidade especifica
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Fonte: Adaptado de [6]

A velocidade do rotor necessaria para o aumento de entalpia desejado e o diametro de

saida do compressor, sdo:

Aho1 -3

u, = (—35H°% (2.18)

dy = 60u, /(nNC) (2.19)

Para finalizar os célculos do compressor é necessario calcular um didmetro do estator
dsp1 que minimize a velocidade relativa do fluxo de ar na entrada do estator, wg, ;. O
procedimento encontra-se a seguir e foi realizado segundo o que foi descrito em [5].

1. Escolhe-se um valor qualquer para dj 1, que pode variar bastante; varios valores séo
utilizados por isso foi util utilizar uma planilha que também serviu como memorial de céalculos

para otimizacao da escolha.

. N
2. Calcula-se a velocidade do rotor no estator ugp, ; = (G—g) dsn1

26



. , dgh1” d .
3. Em seguida, deve-se calcular a area de entrada A, = (”S%)(l —A2). A, = % é
sh,1

a razdo entre o diametro do cubo e do estator que encontra-se entre 0,6 e 0,7, podendo ser

escolhida pelo projetista.

Mgry/RTp1

aPo,1

4. Calcula-se

5. Obtém-se 0 numero de Mach através da Figura 7

6. Calcula-se a razdo entre as densidades estatica e dindmica pela equacéo (2.14) e, na sequéncia
Cx € Wsp

m.ar

AapPst,1

2
Wsh1 = ch + ush,l2 (2.21)

Calculados esses fatores, varia-se dg, ; até que wgy, 1 Seja minimizado, obtendo-se o

(2.20)

X

valor de C, para a segunda iteracdo do compressor, em que o0s valores devem ser recalculados
desde a equacdo (2.13). Todos essas equacdes e fatores serdo calculados na integra na se¢éo em
gue serdo expostos os resultados da modelagem tedrica do compressor.

Apds a segunda iteracdo de célculos, é necessario determinar a profundidade da saida
do rotor, b,, que € a mesma da entrada do difusor. Para isso, calcula-se C, através da equacgéo

(2.22) e 0o numero de Mach, M,, através da Figura 7. ou da equacdo contida na mesma e, da

equacdo (2.14) obtém-se %.
0,2

C; = Yuy/sinag, (2.22)
Com isso, calcula-se a componente radial da velocidade de saida do fluxo, C; ,, e por
fim, b,, como mostrado nas equacdes (2.23) e (2.24).
Crp = Cycosag, (2.23)
by = Mgy /(d;Pst,2Cr,2) (2.24)
O diametro do difusor é projetado baseando-se no limite de estabilidade da curva de
Jansen, mostrada na Figura 8.
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Figura 7. Grafico da vazdo méssica normalizada versus nimero de Mach
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Fonte: Adaptado de [5]

Encontra-se o nimero de Reynolds através da equacdo (2.25) e, na sequéncia, a razao
b, /d,, com os resultados das equacdes (2.24) e (2.19). Lé-se os valores da curva de Jansen para
b,/d, =0,125 e para b,/d,=0,08, pois sdo as Unicas razdes disponiveis na Figura 8, e
interpolam-se os resultados para a razdo encontrada no projeto.

d
C2CGDPst 2

u

Re’z - (225)

Encerram-se os calculos da modelagem geométrica do compressor ap6s a segunda

iteracdo ser concluida.
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Figura 8. Limite de estabilidade de Jansen para difusores sem palhetas
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2.2.2. Modelagem tedrica da turbina radial

Enquanto em um compressor centrifugo o fluxo de ar entra de forma axial ao rotor e sai

de forma radial, o inverso ocorre na turbina radial. A Figura 9 mostra, de forma semelhante a

Figura 3, a vista meridional de uma turbina radial, destacando o bocal e o rotor. Representado

como a porcao de 0 a 1, o bocal, seja ele com ou sem palhetas, tem a funcéo de mudar o angulo

de direcdo do fluxo de ar para que este entre de forma radial ao rotor, em um angulo de

aproximadamente 70° [5]. Assim como em um compressor centrifugo, na turbina radial o rotor,

representado na porcao 1 a 2, € a parte mével onde encontram-se as laminas.
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Figura 9. Diagrama descritivo de uma turbina radial

Notacao dos planos de referéncia

Notagdo para os planos de referéncia do estagio

- D montante do estator (aleta guia de entrada, se presente)
- 1 entrada do rotor, jusante da aleta guia
- 2 saida do rotor, entrada do difusor

Estagio Da2
Estator Dal
Rotor l1a2

Fonte: Adaptado de [14]

As principais caracteristicas geométricas a serem calculadas encontram-se detalhadas
na Figura 10, entre elas a profundidade das laminas, bs, 0 didmetro das laminas na entrada da
turbina, ds, e os diametros do estator, dg, 6, € do cubo, dpy 6.

Figura 10. Vista meridional da turbina com suas caracteristicas geométricas principais

Fonte: Adaptado de [5]
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Os tridngulos de velocidades da entrada da turbina e da saida do compressor s&o muito
semelhantes, no entanto, a saida da turbina difere um pouco da entrada do compressor. Esses
triangulos de velocidade encontram-se na Figura 11. As mesmas relagdes usadas no compressor
para as velocidades do fluxo, do rotor e relativa valem para a turbina radial.

Com as principais caracteristicas geométricas envolvidas no projeto da turbina definidas
e seus respectivos tridngulos de velocidade, pode-se iniciar o mesmo, que foi seguido conforme
o descrito em [5]. Todas as equacgdes contidas nesta também secéo foram retiradas de [5].

Deve-se definir o fluxo que passa pela turbina, nesse caso gases de exaustdo, que
possuem um calor especifico um pouco maior que o do ar. Também define-se a presséo de saida
da turbina, geralmente maior que a pressdo atmosférica, em torno de 1,2 bar [5] e, assim como
no compressor, estima-se um valor para a eficiéncia politropica da turbina, 7, . +s, que gira em
torno de 0,82.

A temperatura de entrada € obtida a partir dos resultados da modelagem do ciclo Otto;
no entanto, para a primeira iteracdo, deve-se assumir um valor para essa temperatura, pois nao
se utiliza a pressdo logo na saida do motor, mas aquela que condiz com o aumento de entalpia
necessario para mover o compressor. Encontrada essa pressao, calcula-se a temperatura de

entrada da turbina e atualizam-se os calculos.

Figura 11. Triangulos de velocidade na entrada (a) e saida (b) de uma turbina radial

Fonte: [5]
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Fixadas essas consideracdes de projeto, inicia-se o processo calculando-se a entalpia na

turbina através do balanco de energias entre 0 compressor e a turbina.

mar+fAh0,t = (1 + nm)rigrAho -3 (2.26)
Onde n,, relaciona-se com a eficiéncia dos rolamentos os quais transmitem a energia
mecanica do movimento da turbina para o compressor. E igual a porcentagem de energia
perdida na transmissdo de movimento entre a turbina e o compressor.
Em seguida, estima-se o numero de laminas na turbinas, que pode ser calculado através
da relagéo de Glassman (1976) [6].
Z; = 3—”0 (110 — a.5) tan a g (2.27)
O numero de laminas obtidos sempre deve ser impar por sugestdo de projeto. O fator
a.s € 0 angulo do fluxo na entrada da turbina o qual, segundo [5], é usualmente tomado como
sendo 70°.
Calculado o nimero de laminas, encontra-se o coeficiente de carga i, calcula-se us, a

velocidade do rotor na entrada da turbina, e o didmetro correspondente ds.

Cy, Jcosp
l/)t=uL5=1—Z—0’75 (2.28)
5 t
Ahg i 0°
us = (5 (2.29)

A velocidade de rotacdo N, € a mesma para a turbina e para 0 compressor, Vvisto que
ambos encontram-se mecanicamente conectados por um eixo.

A partir da variagéo de entalpia Ah, . encontrada na equagao (2.26), pode-se determinar
a variacdo de temperatura pelo valor do calor especifico dos gases de exaustdo, a temperatura
de saida da turbina e a razdo T, 5 /T, 6. Com essa razéo, e possivel calcular a pressdo de entrada

necessaria.

C 1
Pos _ Tosy (R s (2.31)

Po,s To6
A partir dessa pressdo, calcula-se a temperatura de entrada na turbina para a segunda
iteracdo da forma:
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Po,s k=1
Tos =T; (p_3) k (2.32)

Onde T e p5 sdo, respectivamente, temperatura e pressao obtidas ao fim da combustao
do ciclo Otto, modelado na secdo 2.1. Obtida T, 5, usa-se essa temperatura novamente na
equacdo (2.31) para corrigir a estimativa dos célculos e, se necessario, faz-se outra iteragéo.

Nessa etapa do projeto, deve-se encontrar 0s parametros para a saida da turbina radial,
0s quais iniciam-se com o calculo da velocidade do fluxo de entrada.

Calcula-se o coeficiente de fluxo @ e, a partir dele, a velocidade radial C, 5. Por fim

encontra-se o valor desejado Cs.

c
tan ag = %5 = ), = (2.33)
Cr,5 CT,S
c
=2 Y (2.34)
Us tan as
C,5 = us®, portanto,
— Cr,s
Cs = o (2.35)

Tendo a velocidade do fluxo na entrada da turbina, encontra-se o nimero de Mach, M,

através da Figura 5 ou da equacdo contida na mesma e, a partir da equacédo (2.14), obtém-se a

Po,5

razdo entre as densidades e a densidade p, 5 a partir da equacéo dos gases e das condi¢oes

Pst,s5
de pressdo e temperatura em questao.

Com esses dados em maos, determina-se a velocidade especifica.

2N \/V_
s = (2.36)
Ahg

Com isso, é possivel avaliar a razdo entre a profundidade eo diametro das laminas
bs/ds:

b5 _ NSZ tan ac5lpt0'5
d5 41

(2.37)

Em turbinas radiais, as perdas no rotor sdo minimizadas se o fluxo se acelera, por isso a
velocidade relativa na saida deve ser alta. Ao mesmo tempo, a velocidade axial na saida deve
ser baixa. Sendo assim, o didmetro externo deve ser grande.

Com isso em mente, deve-se encontrar uma razéo C, ¢/C, s , velocidade radial de saida

pela velocidade radial de entrada, de modo a obter uma raz&o entre os diametros do estator e de
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entrada, dgy, ¢/ds, desejavelmente menor que 0,9 de acordo com [5]. Também € interessante
para se obter alta eficiéncia que haja aceleracdo do fluxo ou seja, que a razdo entre as
velocidades relativas wyy, , /ws seja maior que 1,1.

Primeiramente calcula-se a razéo ps,s/pses COM as condi¢cdes da saida da turbina. Em
seguida, estima-se uma razao C, ¢/C, 5, a comegar com 0,8 e aumentando-a em incrementos de
0,1 até que a razdo ds,e/ds, equacdo (2.38), seja menor que 0,9. Com isso, encontra-se
Whp,2/Ws pela equacéo (2.39) e os angulos da velocidade relativa do fluxo na saida do estator
e do cubo da turbina pelas equagdes (2.41) e (2.42). Estes servem como guia para os angulos
das laminas do estator e do cubo e, segundo [5], devem ser 3° maiores no estator e 4° no cubo.

O fator A, apresentado nas equagdes relaciona os didmetros do cubo e do estator,
dnpe/dsn e, € Variaentre 0,25 e 0,4, podendo ser escolhido pelo projetista desde que esteja entre

esses valores.

dshen2 _ 4(bs/ds)(Psts/Pst6)
= 2.38
( ds ) (1-4¢2)(Cx6/Cr5) ( )
() = (2:39)

Ws (ﬁ)z"'(l—lp)z
A, = 2hbe (2.40)

dsh,6

aw,sh,6 = tan(_l) (dsh,6/d5)/[ (Cx,G/Cr,S)CD] (2-41)
Qv = tant™ A¢(dspe/ds)/ [(Cr6/Cr5)P] (2.42)
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3. Resultados da Modelagem Teoérica

Esta secdo tem como intuito ilustrar os resultados obtidos a partir da modelagem tedrica
realizada na secdo 2. Também serdo mostradas as consideracbes para 0 projeto do

turbocompressor e dados de entrada para o0 modelo em formato de tabelas ou imagens.

3.1. Resultados da modelagem simplificada do Ciclo Otto

Para 0 modelo descrito na se¢éo 2.1, foi escolhido um automovel de fabricacéo nacional
que representasse parte da frota e ndo possuisse uma cilindrada muito pequena; por isso,
motores 1.0L foram excluidos na etapa da escolha. O compressor a ser usado em um motor
desse estilo precisa ser adaptado de forma a atender a vazao méassica menor, gerando também
um “boost” de presséo menor.

O carro escolhido para a modelagem foi um Agile 1.4L Econo Flex, que serve ao
propdsito por possuir um motor flex que poderia ser aperfeicoado com o uso de turbo. Vale
ressaltar que o motor foi modelado para lambda igual a um e para a rotagdo onde ocorre a maior

poténcia. Na Tabela 1, observam-se as principais caracteristicas do motor deste automdvel.

Tabela 1. EspecificacGes do Motor Agile 1.4L Econo Flex

Motor 1.4L Econo.Flex
Combustivel Alcool/ Gasolina
Tipo Transversal Dianteiro

NUmero de cilindros (z) 4 em linha
Diametro do cilindro (b) 77,6 mm

Curso do pistdo (h) 73,4 mm

Cilindrada 1.389 cm?3

Taxa de compresséo () 12,4:1

Poténcia maxima 97 CV a 6.000 rpm (gasolina)

102 CV a 6.000 rpm (&lcool)

Fonte: [7]

O fluido em questdo € o ar que entra no motor, com sua pressao aumentada pois saiu do

compressor. Uma consideracdo de projeto importante deve ser feita por causa da autoignicao.
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A taxa de compressdo desse motor, observada na Tabela 1, é de 12,4:1, o que significa
que no final da compressdo tem-se, sem “boost” uma pressdo de p, = p, . (&)¥, 33,95 bar.
Embora muito procurada na literatura, ndo foi encontrada uma pressdo maxima ao fim da
compresséo na qual ndo houvesse autoignigéao.

Considerou-se para todo o projeto uma pressao de saida no compressor de 1,5 bar o que,
associado a taxa de compressao de 12,4:1, gera uma pressdo ao fim da compresséo de 50,91
bar. Caso autoignicdo seja encontrado durante a operacao desse motor, seu sistema de controle
ainda pode atrasar o ponto de ignicao, o que diminui riscos.

Para o projeto utilizou-se a vazdo méssica obtida na rotacdo com maior poténcia, 6000
rpm, ndo sendo necessario o uso de um “waste gate”, dispositivo que desvia parte dos gases de
exaustdo que vao do motor a turbina, como mostrado na
Figura 12. Ainda na mesma figura observa-se um diagrama de um “intercooler”, também
considerou-se para as condic¢des iniciais que o motor possui um dispositivo desses, que
diminuiu a temperatura do ar saindo do compressor ap0s esse ter sua temperatura aumentada

devido ao aumento de presséo.

Figura 12. Diagrama de um motor com turbocompressor e “waste gate” (esquerda) e turbocompressor
com “intercooler” (direita)

T C
h
6 1°
Excapamento | | Intercooker)
15 41

= E B2
2.3.4.5

Fonte: Adaptado de [14]

Nesse contexto, seguem na Tabela 2 os dados termodinamicos do ar e do combustivel,

etanol, utilizados para a modelagem tais como as condi¢es iniciais do motor.

36



Tabela 2. Dados termodinamicos do ar, do combustivel e condicdes iniciais do motor com turbo.

Rar (I/kg.K) 286,96

¢, (J/kg.K) 1010

¢y (I/kg.K) 723,04

Kk 1,4

H, (J/kg) 2,68E+07
Lyt 9

T, (K) 298

p1 (N/m?) 1,5E+05
Vi = Vg + Ve (m?d) 0,000377595
A 1

N 6000 rpm

Fonte: do autor

Antes de inserir os dados no modelo, é necessario calcular as massas de ar e combustivel
por ciclo por cilindro, através das condicdes iniciais (razdo ar combustivel, razdo
estequiométrica do combustivel, vazGes massicas de ar e combustivel totais do motor),

conforme descrito nas equagoes (3.1) a (3.3).

_ Marsy _
me = }\Lst+1'mar = Maryp — My (31)
. Mar.N.Z
Mayr = ‘;TT (3.2)
_ mgN.z
M =120 (3.3)

Os resultados para as massas e vazGes massicas encontram-se expostos na Tabela 3.

Tabela 3. Massas e vazdes massica de ar e combustivel no motor com turbo a 6000 rpm

Fonte: do autor

Mgy 5 (KQ) 6,6234E-4
ms (KQ) 6,6234E-05
Mg, (kQ) 5,9610E-4
Mg (K9/S) 0,1192
m (Kg/s) 0,0132




Assim, tem-se todos os dados necessarios para alimentar o modelo das equagdes (2.1) a

(2.11), cujos resultados encontram-se descritos na Tabela 4.

Tabela 4. Resultados da modelagem tedrica do ciclo Otto para o motor Agile 1.4L Econo Flex

1-2 Compresséo Adiabatica

T, (K) 815,8023

P2 (N/m?2) 5091920,545
v, (m3) 3,0451E-05
2-3 Combustao Isocérica

V5 (m3) 3,0451E-05
Qin (9) 1,78E+03

T; (K) 4522,3746
ps (N/m?) 28226901,71
3-4 Expanséo adiabética

V, (m3) 3,7760E-4
T, (K) 1651,9536
pa (N/m2) 831520,2914
4-5 Exaustdo isocorica

Vs (M3) 3,77595E-4
Qour (9) -6,48E+02

Fonte: do autor

Observa-se o valor negativo de Q,,;, pois foi adotado como negativo calor saindo do

volume de controle.

3.2 Turbocompressor

Nesta secéo serdo, expostos os resultados obtidos a partir da modelagem realizada em

2.2, para 0 compressor centrifugo e para a turbina radial.

3.2.1. Compressor Centrifugo

Os dados termodinadmicos foram os mesmos da Tabela 2 e os dados de entrada do
compressor encontram-se disponiveis na Tabela 5. Vale lembrar que a vazdo massica na entrada

do compressor € a mesma vazao massica de ar que entra no motor, Tabela 3. Foi considerado
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um fluxo axial na entrada do compressor com 0° de angulo de fluxo e 60° de &ngulo na saida.
O numero de ldminas considerado no projeto foi 20.

A seguir, foram calculados o gradiente e variacdo de temperatura e o aumento de
entalpia a partir das equacdes (2.12) e (2.13), mostrados na Tabela 6.

Assim, faz-se a primeira iteracdo de célculos do compressor onde se sup6s uma
velocidade axial de entrada de 110 m/s. Calcula-se a vazao volumeétrica na entrada, o diagrama
de velocidades na saida do compressor e encontra-se um didmetro étimo para o estator de modo
a minimizar a velocidade relativa do fluxo wg;,. Este procedimento encontra-se descrito nas
equacOes (2.14) a (2.21) e seus resultados estdo inseridos nas Tabela 7 e Tabela 8.

Como pode-se observar na Tabela 8, diversos valores de d;, ; foram testados, até definir
que o 6timo se encontra entre 40 e 50 mm; na sequéncia, os diametros nesse intervalo foram
testados até se encontrar aquele que resultava no menor wg,, 0 qual corresponde a 47 mm.
Neste diametro, a velocidade axial de entrada Cx é igual a 95,1390 m/s por isso, os calculos
precisam ser refeitos, pois o suposto foi de 110 m/s. Os novos calculos encontram-se nas Tabela

9 e Tabela 10 e dizem respeito a segunda iteracdo do compressor.

Tabela 5. Dados de Projeto do compressor

Dados de Projeto do Compressor

Vaz8o Méssica na entrada 1, (kg/s) 0,1192
Temperatura de Estagnacdo na entrada | 298
Toa (K)

Pressdo de Estagnacdo na entrada pg 4, | 100000
(Pa)

Pressdo de Estagnacdo na saida pg; s | 150000
(Pa)

cp (U/kg.K) 1010
f‘p/R 3,52
Angulo da lamina na periferia 3, (graus) | 30
Velocidade especifica N 0,628
Ac = dpp1/dsna 0,6
Eficiéncia Politrépica st 11, ¢ o¢ 0,82
Angulo do fluido deixando o rotor a, 60
Angulo do fluido entrando no rotor a,; | 0
NUmero de Laminas Z 20
Eficiéncia Politropica tt 77,, - +¢ 0,92

Fonte: do autor
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Tabela 6. Calculo do aumento do gradiente de temperatura e de entalpia devido ao aumento de presséo

Fonte: do autor

Tabela 7. Resultados da VVazdo Volumétrica e Diagrama de velocidades da saida do compressor da 12

Aumento de Entalpia

To3/Toa 1,1508

ATy 13 (K) 44,9490
Aho,-3 (k) 45398,4437
Ahg1_5%* (kg)(314) 3110,1456

iteracéo

Vazdo Volmeétrica na entrada 12 Iteracdo

Supondo Cy (m/s) 110

Cy/ /RT0,1 0,3762

M, 0,3215
Po,1/Pst 1,0525

Po,1 (Kg/md) 1,1694

pse (Kg/m3) 1,1111

vV (m3/s) 0,1073

N (rpm) 56938,5384
Diagrama de Velocidades da saida do compressor
Oy 0,8857
Cyo/Us 0,6838

U, 257,6624
d, 0,0864

Fonte: do autor

Tabela 8. Resultados da Otimizacéo do d, , da 1% Iteragdo

Calculos do diametro 6timo d, 4

dgps (M) 0,06 005 |004 [003  [0047

Ugy (M) 1788777 | 149,0647 | 119,2518 | 89,4389 | 140,1209
A, (M) 000181 | 0,0013 |0,0008 |0,0004 |0,0011
m/\RTo1/(Aapos) | 01927 02774 | 04335 |0,7707 | 0,3140
M, 0,1634 02360 | 03718 | 06814 |0,2675
psc/Pon 0,9868 09727 |09341 |08008 |0,9651
Cy (M/s) 57,0957 | 83,4088 | 1357094 | 281,4059 | 95,1390
Wy, (Ms) 187,7689 | 170,8137 | 180,66 | 295,2771 | 169,3673

Fonte: do autor
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Tabela 9. Resultados da VVazdo Volumétrica e Diagrama de velocidades da saida do compressor da 22

iteracéo
Vazdo Volmeétrica na entrada 22 Iteracdo
Cx (Mls) 95,1390
Cx/ /RTO,l 0,3253
M, 0,2774
Po1/Pst 1,0390
Po,1 (kg/md) 1,1694
pst (kg/m3) 1,1256
V (m?fs) 0,1060
N (rpm) 57310
Diagrama de Velocidades da saida do compressor
Ow 0,8857
Cuo/Uy 0,6838
U, 257,6624
d, 0,085867

Fonte: do autor

Tabela 10. Resultados da Otimizagéo do dp, ; da 22 Iteracgéo

Calculos do diametro 6timo dj,

dgpq (M) 0,047 0,046 0,048
ugp, (M/S) 141,0339 | 138,0331 | 144,0346
Ay (M?) 0,00111 | 0,001064 | 0,001158
m/\RTo1/(AaPo,1) 0,313983 | 0,327782 | 0,301036
M, 0,267545 | 0,279482 | 0,256366
Pst/Pon 0,965086 | 0,961986 | 0,967878
Cy (m/s) 95,13899 | 99,64048 | 90,95302
wgp, (M/s) 170,1234 | 170,2392 | 170,3479

Fonte: do autor

Na Tabela 10, o dgy, ; foi calculado novamente, assim como os valores adjacentes para
mostrar que ndo houve mudancas em seu valor com a mudanca da velocidade pelo fato de a
consideracdo inicial ter sido relativamente préxima ao valor encontrado, caso o valor inicial
fosse algo em torno de 200 m/s, haveria varia¢fes de diametro de uma iteracdo a outra.

Na sequéncia deve-se determinar a profundidade das ldaminas na saida do rotor, que é a
mesma da entrada do difusor segundo o descrito nas equacdes (2.22) a (2.23), cujos resultados

encontram-se na Tabela 11.
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Tabela 11. Célculo a profundidade das laminas na saida do rotor

Profundidade b da saida do rotor e entrada
do difusor

C, (m/s) 203,4507
Ty, (K) 342,9490
C,/ \/Wm 0,6485
M, 0,5660
Pst/Po,2 0,8562
Po2/Po,1 1,5761
Po.2 (Ka/m?3) 1,6015
Pst.2 (Kg/m3) 1,3712
Cy, (M/s) 101,7254
b, (m) 0,003148

Fonte: do autor

Finalizando a modelagem geométrica do compressor, calcula-se o limite de estabilidade
do difusor radial através da curva de Jansen. Estipulou-se que o didametro do difusor deve ser
80% desse limite para que haja um coeficiente de seguranga contra variagdes inesperadas no
compressor durante a operagao.

Esses resultados encontram-se na

Tabela 12 na qual a esquerda tem-se a viscosidade, nimero de Reynolds e razéo b, /7.
A direita estdo os valores realizados para encontrar a razio maxima entre o diametro de saida
do compressor e do difusor (13 /1, max), obtida a partir da interpolacéo dos valores das razdes
b, /r, disponiveis na curva de Jansen, Figura 8, seus respectivos r3;/r, max e 0 ponto em
questao.

Com o diametro do difusor de 108,74 mm, Tabela 12, encerram-se os resultados
referentes a modelagem do compressor. Estes ja se encontram prontos para servirem como

“inputs” para 0 modelo em CFD e sua respectiva simulacao.
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Tabela 12. Resultados do Limite da Estabilidade Radial do difusor

Limite da Estabilidade Radial do Difusor
u (viscosidade) (N.s/m2) 2,02E-05

Numero de Reynolds 5,97E+05
b,/r, 0,072844

13 /1T, max 1,5728

ds; (m) 0,10874

Fonte: do autor

3.2.2. Turbina Radial

Nesta secdo serdo expostos os resultados obtidos na modelagem geométrica da turbina
radial descrita na segdo 2.2.2.

Para a entrada da turbina, considerou um angulo de entrada de fluxo de 70° que, como
dito anteriormente, € comum para essa aplicacdo. Do critério de Glassman, equacéo (2.27), tem-
se um numero minimo de 12 ldminas, no entanto, como é recomendado sempre utilizar um
namero de laminas impar, 13 foi o utilizado no projeto. Vale lembrar que a vazdo massica na
turbina € igual a soma das vazdes massica de ar e combustivel do motor, obtidas na Tabela 3.

Supds-se uma temperatura de entrada na turbina de 900°C para a primeira iteracdo. Em
seguida calculou-se a pressdo que esta atrelada a esta temperatura e, por fim, usou-se essa
pressdo na equacao (2.32) para encontrar a temperatura de entrada real na turbina, relacionada
as condicgdes finais do motor. Foi necessario iterar trés vezes para que os valores entrassem
dentro de uma tolerancia aceitavel.

Para a pressdo de saida da turbina, supds-se 1,2 bar como recomendado em [5], pois
ainda existem outros periféricos no sistema de escapamento como o catalizador, por exemplo,
sendo necessario que 0s gases de exaustao estejam a pressdo superior a atmosférico, pois estes
usualmente encontram-se ap6s a turbina.

Na Tabela 13 encontram-se expostos 0s valores de entrada da turbina para o modelo
geomeétrico.

Das equagdes (2.26) a (2.32) e, lembrando que foi considerado uma perda nos
rolamentos de 2%, obtém-se a variacdo de entalpia, velocidade de entrada do rotor, didmetro
de entrada do rotor, a pressdo de entrada e a temperatura atrelada a ela. Esses resultados

encontram-se expostos na Tabela 14.
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A temperatura obtida ao fim dessa iteragéo foi de 1006,27K, um pouco diferente dos

900K supostos, por isso foi necessario iterar novamente. Na segunda iteracdo foi obtida uma

temperatura de 1000,081K e na terceira 1000,4K, nesta iteracdo o valor da temperatura

calculado na entrada foi de 1000,387K, sendo assim pode-se calcular que a temperatura

convergiu. Os valores da entrada da turina da terceira iteragdo encontram-se na Tabela 15.

Fonte: do autor

Fonte: do autor

Tabela 13. Dados de entrada do modelo da turbina

Dados de Projeto da Turbina

Vazdo Massica na entrada m,,  (kg/s) | 0,1325

Temperatura de Estagnacéo na entrada | 900

Tos5 (K)

Pressdo de Estagnaco na entrada p, 5 | @ ser calculada
(Pa)

Pressdo de Estagnacio na saida pg e | 120000

(Pa)

¢, (Vkg.K) 1172

cp/R 4

Angulo da l1amina na periferia 85 (deg) | 0

Velocidade especifica N

A = dhb,s/dsh,e

0,25

Eficiéncia Politropica st 1 ¢ ¢5

0,82

Angulo do fluido deixando o rotor a.s | 0°

Angulo do fluido entrando no rotor a5 | 70°

Numero de Laminas Z,

13

Eficiéncia Politropica tt 1, ¢ ¢+

0,92

Tabela 14. Célculos da entrada da turbina para a primeira iteracdo

Valores da entrada da turbina

Ahy, (J/Kg) 41675,7713
Y = Cys/us 0,8340

us (mfs) 223,5486

ds (M) 0,0745

AT (K) 35,5595

Te (K) 864,4405
Po,5/Po,s 1,2224

Po,s (N/m?) 146683,3617
To,5(K) 1006,27
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Com os valores da entrada da turbina calculados, € possivel avaliar os parametros das
equac0es (2.33) a (2.37) para calcular a velocidade do fluxo de entrada, o coeficiente de fluxo,
a velocidade especifica da turbina e a razdo entre o diametro da turbina e a profundidade das

laminas. Esses valores encontram-se na Tabela 16.

Tabela 15. Céalculos da entrada da turbina para a terceira iteragéo

Valores da entrada da turbina

Ahy,; (J/Kg) 41675,7713
Y = Cys/us 0,8340
us (m/s) 223,5486
ds (m) 0,0745
AT (K) 35,5595
Ts (K) 964,8405
Po,5/Po,e 1,1975
Pos (N/m?) 143704,0836
To5 (K) 1000,387

Fonte: do autor

Por fim, realizou-se o procedimento das equacOes (2.38) a (2.42), testando diversas
razbes C, ¢/C, 5 para obter umarazéo dy, ¢/ds que fosse, no minimo, menor que 0,9. Na Tabela
17 estéo expostos esses resultados.

Como observado, diversos valores foram testados, sendo que aquele que atendeu aos
requisitos foi a razéo C, ¢/C, 5 igual a 1,354; com isso, tem-se a razao da velocidades de fluxo
relativas wyj,  /ws € 0s angulos de fluxo relativo a,, s 6 € @y np 6-

Assim sendo, encerram-se o0s célculos relativos a modelagem geométrica da turbina

radial que servirdo como base para 0 modelo em ambiente CFD.
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Tabela 16. Dimensionamento da turbina

Dimensionamento da Turbina

@ 0,3035
Crs 67,8543
Cs 198,3928
Cs/\/RTys 0,3703
Ms 0,3245
Po,5/Pst,s 1,0536
Po,s (kg/m3) 0,5006
Pst,s (kg/m3) 0,4751
V (m3s) 0,2788
N 1,0864
bs/ds 0,2357
Tse6 (K) (suposicéo) 959,8405
Pst.6 (Kg/m3) 0,4357
Pst,5/Pst,6 1,0905

Fonte: do autor

Tabela 17. Célculos da saida da turbina

Célculos da saida da turbina

Ceo/Crs 1,1 12 13 1,354
dene/ds 0,998418 | 0,955912 | 0,918411 | 0,899910702
Whp.6/Ws 1,451757 | 1,585406 | 1,741122 | 1,833863021
T shs 71,50928 | 69,14123 | 66,74936 | 65,45412096
Ty 6 36,78082 | 33,26895 | 30,19396 | 28,69686562

Fonte: do autor
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4. Simulagbes em ambiente CFD

Nesta secdo serd descrito o modo como as simula¢fes do compressor centrifugo e da
turbina radial foram realizadas e expor os resultados das mesmas.

Ambas as simulagOes foram realizadas no software Ansys, utilizando diversos sistemas
disponiveis tais como Vista RTD, Throughflow, Vista CCD, Turbo Setup, BladeGen,
Turbomachinery Fluid Flow e os subsistemas existentes neles.

Os resultados da modelagem geomeétrica foram utilizados como dados de entrada nas
simulacgdes e, caso haja variagOes entre os dados de entrada e da simulacdo, estas seréo
discutidas.

Para melhor organizacdo e exposicdo, os resultados da simulacdo e discussdes dos

mesmaos, tanto do compressor quanto da turbina, serdo mostrados em uma secao a parte.

4.1. Simulacédo do Compressor Centrifugo

O primeiro componente simulado no Ansys foi o compressor centrifugo, seguindo a
mesma linha de raciocinio de projeto, ou seja, na se¢do 2.2.1 foi modelado o compressor, e na
secdo seguinte a turbina.

A Figura 13 mostra a visdao do “Workbench” do Ansys utilizada na simulagdo do
compressor centrifugo, com todos 0s sistemas necessarios.

O primeiro desses sistemas utilizados foi o Vista CCD, onde se colocam os dados de
entrada, propriedades geomeétricas e propriedades do gas e este gera uma vista meridional

simples do compressor e seu mapa de performance.
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Figura 13. Workbench do software Ansys da simulacao do compressor centrifugo

- A

W _ . Vista CCD (with CCM)
2 |M® Biade Design v

3 ! Performance Map v
Vista CCD (with CCM)

- B

T

2 €5 TuboSetup

Turbo Setup

A C v D
1 1
2 @ BladeDesign v ,————————@2 &) TurboMesh v 4
BladeGen 3 @@ Setwp v 4
4 |§@ solution v 4
5 9 Results v 4

Turbomachinery Fluid Flow

Fonte: do autor

Para alimentar o modelo do sistema Vista CCD, foram utilizados os dados das Tabela
5,9 e 10, onde se encontram as propriedades de entrada do compressor tais como diferenca de
pressdo, temperatura de entrada, resultados da vazao volumétrica, didmetro do estator, razéo
entre didmetro do estator e do cubo e rotacdo. Com isso, completaram-se 0s requerimentos do

Vista CCD, o que é mostrado nas Figura 14, 15 e 16.
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Figura 14. Vista CCD - Dados de entrada do compressor

Duty and Aerodynamic Data Gas properties

Overall pressure ratio[E SHOEACY COOEINS

Mass flow [0.119 ka/s O Correlation
) Reynolds number correction
Rotational speed |57310 L Tip clearance and shroud correction
T
Temperature K User O Polytropic 083

@ £
Pressure Pa sonchy (@ Isentropic

RMS angle D deg O Link to stage (® User specify
Radial distribution | constant angle v| TR
Viw ratio |1 @ Correlation O User specify 1,04

© User specify 15 ]de Merid. velocity gradient [1.15 |
O Calculate from choke margin 0.9 Relative velocity ratio

Fonte: do autor

Figura 15. Vista CCD - propriedades do Gés

Duty and Aerodynamic Data Gas properties Geometry Results

s s el igm
® Ssctrael P

Gas constant | 287,053 Jkg K Critical pressure| 3758000 Pa
Gamma 1.4 Critical temperature | 132,3 K
Viscosity Suthedand (air) . Critical specific volume|0.002857 mkg
p |1.78%005 Pas Acentric factor |0,033

v 1.480e005 ms

» polvnomial coefficients
Cp polynomial coefficients

Minimum temperature 100 K Maximum temperature 1000 K
= |1.161482¢+003 + -2,368819e+000 | T + 1.485511e-002 | T°2 + |-503490%-005 @T°3
+ 9928569008 | T4 + |-1,111087e-010 | T°5 + |6540196e014 | T°6 + |-1,573588e-017 | T°7
Lower temperature range Upper temperature range

Fonte: do autor
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Figura 16. Vista CCD - Carateristicas Geométricas

Duty and Aerodynamic Data Gas propetties Geometry Resuits
Hub (O Vaned (@ Vaneless
Diameter mm
[] Vane inlet angle 35 deg

(® Unshrouded () Shrouded

Axial tip clearance

Beta from sin (® Tip clearancelvane height

Beta from tan

Vane normal thickness mm O Tip clearance 0 mm
Shroud
Diameter calc | Specify diameter v
(® Automatic (O User specify 35
Diameter mm
Vane inlet angle 60 deg
Main vanes
Vane normal thickness mm
Intervanes
Leading edge
gecg Backsweep angle deg
Location on shroud D %M -
Rake angle -30 deg
[] Normal to hub
Angle of inclination D deg Vane roughness | Machined finish v

Fonte: do autor

Algumas caracteristicas ndo foram calculadas como “Vane roughness” e “Vane normal
thickness”, entre outras, mas foram deixadas igual ao “default” do “software”. Com esses
dados, o Vista CCD gerou as Figura 17 e Figura 18, com os resultados e a vista meridional.

Observa-se na Figura 18 que o didmetro na saida do rotor, (“Impeller exit
diameter”) foi o mesmo calculado na Tabela 9. No entanto, houve variagdo no “software” ao
calcular b, e Ng. Os nimeros calculados foram respectivamente 3,15 mm e 0,628, enquanto

para o Vista CCD esses valores foram de 4,75 mm e 0,721.
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Figura 17. Vista CCD - Resultados e vista meridional do compressor centrifugo

Duty and Aerodynamic Data Gas propetties Geometry Results

Mass (kg/s) N(rpm)  POout/POin EtaPoly Etalsen Etalmp TOin(K) POin (kPa) Beta’s (deg) W ratio

Ok

Fonte: do autor

Calculate
0119 57310 1.50 0830 0820 0920 29800 10000 450 062
Rgas (JkgK) Gamma Nu(m¥s) Main  Inter Thub(mm) Tshr (mm)Alpha3 (deg) PIF  kh O Imperial
287.05 140 157e-005 10 10 12 05 00 1050 0020
Vmratio Vwrato M_rms V_rms(mis) A _throat (mm?) HO(kJ/kg) s(kJ/kgK) Inclination (deg)
1,150 0000 0286 98,05 6913 299.40 91.26 0.00
Station  Dia (mm) Vw (m/s) Vm (mis) Mrel Beta (deg) Inc (deg) Beta (deg)
hub 2820 000 7921 0337 469 15 54
rms 3876 000 9805 0443 499 55 444
shroud 4700 000 11275 0527 514 15 493
Dia (mm) Tipwidth (mm) PO (kPa) P(kPa) TO(K)  HO(kJkg) s(kikgk) U(ms) MU
8587 4752 15712 13321 34264 3444 101,78 25768 0745
M_rms  W_rms (mis) V_rms (mis) Alpha_rms (deg) Beta_rms (deg) W ratio modified
0.491 112,85 178,12 685 546 063
Ns phir DelHU2 mimch m/mch_a  power (kW) Re tip width Retpda | -
0721 0054 0675 0688 0470 534 7.79e+004  141e+006
Impeller Sketch Efficiency Plot
Fonte: do autor
Figura 18. Mapa de performance do compressor centrifugo
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Isso esta relacionado ao modo como o compressor foi projetado; para o modelo, a
velocidade especifica era um dado de entrada, enquanto no Vista CCD, era de saida. Como as
outras caracteristicas geométricas foram mantidas intactas, esses valores encontram-se
relativamente proximos dos calculados e ndo houve variagdes significativas nos resultados
posteriores, confirmando os nimeros.

Além disso, variagdes entre 0 nimero de Mach e velocidade de entrada calculados e o
Vista CCD foram pequenas, 0,26755 e 95,14 m/s, respectivamente, para valores calculados e
0,286 e 98,05 m/s para o Vista CCD. Por isso, seguiu-se a simulagéo.

A Figura 18 mostra o mapa de performance do compressor gerado pelo “software ",
Observa-se 0 comportamento deste para diferentes velocidades de rotacdo, vazes massicas e
razdes de pressdo. Esse mapa também apresenta o limite do compressor na extremidade direita
de cada curva de velocidade constante, o conhecido “choke” onde o fluido do compressor
alcanga regimes supersonicos. Deve-se evitar essa regido de trabalho devido a geragéo de ondas
de choque e subsequentes danos ao compressor, assim como a extremidade direita da curva de
velocidade constante, onde encontra-se 0 “surge”.

Nessa situacdo, 0 aumento de pressao alcanga o seu maximo e qualquer diminuicdo da
vazdo diminui a pressdo. A pressao na entrada do compressor torna-se maior que a da saida e o
fluxo flui no sentido contrario. Acarretando sérios danos mecanicos ao compressor, o0 que deve
ser evitado evitado a qualquer custo.

Com o Vista CCD completo, cria-se um estudo Turbomachinery Fluid Flow. O
“Workbench” fica como na Figura 13, onde o Turbo Setup e o Blade Design sdo gerados

automaticamente e encontram-se mostrados nas Figura 19 e Figura 20.
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Figura 19. Dados da simulagdo gerados no Turbo Setup

Configuration and Operating Conditions ~ Material Properties

® sl O Imperial

Rotational direction

Target mesh node count

Left Handed

Temperature K

Meanline angle D deg

Rotational speed rpm
Configuration and Operating Conditions

Material option | Select material

Gas properties model ‘ldedgas

Fonte: do autor

Figura 20. Dados da simula¢do do compressor gerados no Blade Design

v

Radial distribution \m angle

Compenent configuration | Main blade + 1 splitter

Pressure Pa

Mass flow kg/s

Material name | Air

{3808EF A BBAH - - - m e m e m e m e m e mmm e

_________________________ (28015,1.3350)

L

Angles in degrees

21
——Nomal Layer Thickness

20

17 A
16 A
1.5

14 /

1344

Normal Layer Thickness

189
18

“00 01
(2.0409..7.0588) M.Prime (LE to TE)

Fonte: do autor
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No Turbo Setup da Figura 19, basicamente encontra-se o “setup” definido através das
condigdes de entrada do Vista CCD que serdo utilizadas posteriormente no subsistema Setup
do Turbomachinery Fluid Flow. O Blade Design, Error! Reference source not found., gera com
mais detalhes a vista meridional do compressor e a vista entre laminas, sendo possivel altera-
las livremente neste ambiente.

Seguindo a estrutura mostrada na Figura 13, o passo seguinte foi introduzir o modelo
no Turbomachinery Fluid Flow, no qual cria-se a malha automticamente no Turbo Mesh, a qual
possui um total de 199044 nos e 175474 elementos. Ela pode ser visualizada na Figura 21 a
qual apresenta no lado esquerdo, a malha principal e as laminas, e no direito, a malha principal,
as laminas e os encapsulamentos do cubo e do estator

Figura 21. Malha da simula¢do do compressor gerada pelo Turbo Mesh

Fonte: do autor

O subsistema Setup néo foi alterado, pois ao criar a simulacéo, as condigdes de contorno
sdo importadas automaticamente do Turbo Setup. Para finalizar o processo, o elemento Solution
foi rodado com a simulacdo e os resultados foram importados para o Gltimo elemento, Results.

Como ja dito, os resultados das simulagdes e discussfes dos mesmos serdo expostos em

uma secédo propria.
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4.2. Simulagéo da Turbina Radial

A simulacdo da turbina radial foi muito semelhante a do compressor centrifugo e até
mais simples que a primeira. Uma visdo geral do Workbench do Ansys é mostrada na Figura
22, onde observa-se que 0s Unicos sistemas utilizados foram o Vista RTD e o Throughflow
(BladeGen).

Figura 22. Workbench do software Ansys da simulacéo da turbina radial

Project Schematic

v

A
T

2 - Blade Design v/
Vista RTD

v B

T

2 % Blade Design v 4
3 a Setup v 4
4 Mj Solution v 4
5 o Results v 4

Throughflow (BladeGen)

Fonte: do autor

Como feito no Vista CCD, no Vista RTD inseriram-se os dados de projeto da turbina
radial provenientes dos resultados da modelagem geomeétrica, obtidos a partir das Tabela 13,15,
16 e 17.

Como sdo necessarias as caracteristicas aerodinamicas, condi¢fes de entrada e
caracteristicas geométricas, o “software” entdo calcula os resultados preliminares a partir dessas
entradas e gera os triangulos de velocidade na entrada e na saida da turbina.

Nas Figura 23 e Figura 24 encontram-se as caracteristicas de entradas aerodindmicas da
turbina tais como condicBes de operacgdo, eficiéncia do estdgio e propriedades do fluido, e as

caracteristicas geométricas, como diametro do rotor, nimero de laminas, etc.
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Os resultados gerados pelo Vista RTD, assim como os triangulos de velocidade

encontram-se respectivamente nas Figura 25 e Figura 26.

Figura 23. Vista RTD - dados de entrada e aerodindmicos

Geometry Results Velocity Triangles
Operating conditions

Inlet stagnation temperature m K
Inlet stagnation pressure |143,704 KPa
Mass flow rate (0,132 ka/s

Expansion ratio t-t
Rotational speed (57310 pm
Blade speed ratio (U/C t-t) |0,702

Efficiencies
Stage
O Correlation

® User specify

Nozzle

Baines
Nozzle efficiency

Fonte: do autor

Fluid properties
O Air
O Air / fuel ratio 5
@ Fixed values Cp JIKg K
: ek

(=1

Flow angles
Inlet angle
[[] Zero relative inlet angle

O Relative 5
© sl

Exit angle
O Relative -50

O
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Figura 24. Vista RTD - caracteristicas geométricas

Impeller

Diameters
Shroud exitfinlet radius ratio

Vanes

Number of vanes
Mean vane thickness at exit D mm

Fodal length

(®) Correlation

~

O Specify Length/diameter 35

Fonte: do autor

Hub exit/inlet radius ratio

Vane roughness  Cast finish v

Spanwise distribution | Radial v
Tip clearance
(® Tip clearanceivane height
O Tip clearance 0.2 mm

Figura 25. Vista RTD - resultados e vista meridional da turbina radial

Aerodynamics Geometry
Input Data Summary
TO1(K) PO1(KPa) Mass (kg/s) Exptt N (rpm)

Velocity Triangles

UIC Stgeff(%) Nozeff(%) Cp(dkgK) R(JkgK)

10004 143704 0132 1,198 57310 0702 82 %0 172 286,96 A
Imp Thk (mm) ImpVanes R3shrR2  R3hub/R2 @s Calculate
1 13 09 0225
O Imperial Close

Perdormance
Wi3sM2 Vax3U2 Expts  Q/iQchk MrT/P Pwr (KW) Retn U/Cts dHMU"2 Nstt
2,863 0416 1217 0663 2,905E-005 5491 0633 0674 0832 0986 —2
TI(K TO3(K P3(KPa) PO3(KPa)
9612 964.9 11809 11995
Eff (%): Stgts Stgtt Impts Imp it

756 820 786 856
Inlet velocities
Mabs Mrel U2 (mis) V2(mis) W2(m/s) Vw2(m/s) Vr2(m/s) Alpha2  Beta2
0,324 0127 223608 197976 77437 186,036 67712 70 -29,025
Exit velocities at shroud
Mabs Mrel U3 (mis) V3(mis) W3(m's) Vw3(m/s) Vax3(m/s) Alpha3 Beta3
0.154 0.367 201247 93098 221739 0 93099 0 -65,174
Impeller geometry
d2 (mm) Tip Width (mm) d3hub (mm) d3shr (mm) d2/d3rms Betadrms Betadshr Betadhub LD
74518 17.659 16,766 67,066 1,524 -57597 -65174 -28387 061
Nozzle geometry
Q/Qchk  Inner Dia (mm) Viess AR (mm) Tht Area (mm?)
0522 85,695 40,384 1414

Fonte: do autor
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Figura 26. Vista RTD - triangulos de velocidades da turbina

Aerodynamics Geometry Results | Velocty Triangles |
Inlet velocity tiangle Exit velocity triangle (at shroud)
A — ~ ~ Vaxd
"f.; - ’*—-_..I‘ L~
2 — o
l‘_f‘ T -
J/" -
Vw2 -"“"i‘l
uz IE] )
U2 Blade speed = 2236 mis U3 Blade speed = 2012 mis
W2 Relativevelocity = 774 mis W3 Relative velocity = 2217 mis
V2  Absolute velocity = 198 m's V3  Absolute velocity = 93,1 m's
Vr2 Radial velocity = 67.7 m/s Vax3 Axial velocity =931 mis
Vw2  Whirl velocity = 186 m's Vw3 Whirl velocity = m's

Fonte: do autor

Na Figura 25 observa-se que os resultados da modelagem geométrica foram muito
préximos aos gerados pelo Vista RTD. Tem-se um didmetro ds calculado de 74,5 mm enquanto
0 gerado na simulacdo foi de 74,518 mm, em “impeller geometry”, d2. A razdo bs/ds
calculada foi de 0,2375, 0 que pede uma profundidade de lamina de 17,55 mm, enquanto o
namero gerado pelo “software ” indica o valor de 17,659 mm, ainda em “impeller geometry ”,
“tip width . Outras caracteristicas comprovam que o calculado na modelagem geométrica serve
para essa simulacéo.

A partir da Figura 26 comprovam-se o0s triangulos de velocidade. Calculou-se Cs,
velocidade de entrada de 198,4 m/s e obteve-se 198 m/s, em “V2 absolute velocity”. A
velocidade do rotor us foi basicamente a mesma, 223,55 m/s calculado e 223,6 m/s gerado,
“U2 Blade speed .

Com esses valores confirmados é possivel tranderir esses dados para o sistema

Throughflow (BladeGen), onde assim como no compressor radial foi criado um sistema Blade
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Design. Na Figura 27 observa-se a vista meridional detalhada e o perfil entre laminas da turbina
gerada pelo subsistema em questao.

Figura 27. Dados da simulacéo da turbina gerados pelo Blade Design

Normal Layer Thickness

i
? 04 06 08 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 0 5 10 15
M-Prime (LE to TE) * | (36.3482,2 4078)

Fonte: do autor

Esses perfis gerados ndo foram alterados, por isso passou-se para o elemento Setup.
Vale lembrar que este foi gerado automaticamente pelas condi¢des impostas no Vista RTD e
ndo foi preciso altera-lo. Observa-se 0 esquema deste subsistema com seus valores na Figura
28.

Por fim, executou-se a simulacdo e obtiveram-se o0s resultados tais como as vistas

meridionais de pressdo, temperatura, nimero de Mach e outros, todos mostrados em uma secéo
a parte.
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broectshemete S

Vista RTD

Figura 28. Setup da simulagéo da turbina

Throughflow (BladeGen)

. ~

Fonte: do autor

Reference Diameter Option | Automatic

12

13

14 Machine Rotational Speed 57310 revmin”~-1 b [
15 Flow Option Mass Flow

16 Mass Flow Rate 0,132 kg s°-1 =]
17 Inlet Total Pressure 1,426E405 Pa hd
18 Inlet Total Temperature 1000,4 K =
19 Inlet Swirl Angle 7 degree hd
20

21

2

23

24 Fluid Option

25 Gas Spedific Heat Cp 17 Jkg”-1CA-1 ¥
% Specfic Heat Ratio 1,3242

27 Dynamic Viscosity 0 Pas >

2

2 Initial Cm/U_ref 0,3 o
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5. Resultados da Simulagdo em Ambiente CFD

Ap0s executar a simulacdo do compressor e da turbina, obtiveram-se resultados, tais
como performance, contornos meridionais de pressdo estatica, nimero de Mach relativo,
velocidade meridional, entre outros.

Vaérios perfis foram gerados pela simulagdo, no entanto alguns apresentam uma
relevancia menor ao projeto do que outros; por isso, os perfis meridionais serdo mostrados e
analisados com prioridade, 0s quais mostram as principais caracteristicas estudadas no &mago
do turbocompressor.

Todos os resultados serdo discutidos em uma se¢édo a parte com o intuito de melhor

organizacéo do projeto.

5.1. Resultados da Simulacédo do Compressor Centrifugo

Nesta secdo serdo expostos os resultados da simulacdo do compressor centrifugo. As
vistas de maior importancia ao projeto serdo mostradas e discutidas.
Na Tabela 18 encontram-se os resultados de performance do compressor, enquanto na

Tabela 19 um sumario das principais variaveis envolvidas na simulacéo.

Tabela 18. Resultados de performance do compressor

Velocidade de Rotagéo -6001.4900 |[radianos s"-1]
Diametro das laminas 0.0857 |[m]
Velocidade das laminas 257.2320 |[m s"-1]
Vazdo Massica 0.1190 [kg s"-1]
Poténcia 4120.5700 |[W]
Coeficiente de Fluxo na entrada 0.0539

Raz&o de Presséo Total 1.5575

Razédo de Temperatura Total 1.1518

Eficiéncia Isentropica Total-Total 92.1027
Eficiéncia Politropica Total-Total 92.5911
Carga Politropica 42070.2000 [J kg™-1]
Coeficiente de Carga Politropico 0.6358

Fonte: do autor
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Tabela 19. Suméario das variaveis envolvidas na simulagdo do compressor

Parametro Entrada “LE Cut” “TE Cut” Saida Unidade

Densidade

p
PO (abs)

PO (rel)

T
TO (abs)
TO (rel)

H

HO

Rotalpia
Entropia
Mach (abs)
Mach (rel)
Cm

Cu

C

Wu

W

Angulo de Fluxo
(abs)

Angulo de Fluxo

(rel)

Fonte: do autor

1.1250

94792.5000

99994.8000

99987.9000

293.4850
298.0030
297.9970

-4685.2800

-147.9740

-153.8290
3.2970
0.2773
0.4360

95.2432
0.0368
95.2451
-115.1490
149.7610

0.0238

-50.0774

1.1174

94027.3000

100260.0000

99720.3000

292.5060
298.1740
297.9980

-5668.7000

23.9680

-152.9590
3.8748
0.3021
0.4393

100.4890
3.9594
103.5740
-111.4770
150.5610

2.9797

-47.9168

1.4020

131133.0000

158756.0000

98077.6000

324.6080
343.3890
298.9700

26574.7000

45437.6000

823.6040
11.5737
0.5258
0.3220
76.1576
172.6780
190.2560

98479.000

29936.200

45288.600

1.4255 |[kg m"-3]

134513.00

00 [Pa]

155744.00

00 [Pa]

o [Pl

327.9550 [K]
343.2400 [K]
299.6700 [K]

o [ kg™1]

o [ kg™1]

1526.3000 |[J kg™-1]
14.1986 [J kg™-1 KA-1]

0.4557

0.4386
72.3377 |[m s™-1]
147.5180 |[m s"-1]
165.5940 [m s"-1]

-84.5534 | -138.6650 | [m s"-1]

116.4400

60.5544

-48.4847

159.4290 |[m s™-1]

62.4715 [degree]

-62.2264 |[degree]

Observacgdo: os termos “LE Cut” e “TE Cut” s&o apresentados na Tabela 19 e

significam “Leading Edge Cut” e “Trailing Edge Cut” respectivamente, séo cortes na borda

da entrada e na saida das laminas, intermediarios entre entrada e saida do compressor.
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Figura 29. Vista meridional da pressao estatica do compressor centrifugo

Fonte: do autor

Figura 30. Vista meridional do nimero de Mach relativo do compressor centrifugo

Fonte: do autor
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Figura 31. Vista meridional da velocidade meridional do compressor centrifugo

Fonte: do autor

Figura 32. Vista entre laminas do nimero de Mach relativo

Fonte: do autor
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Figura 33. Vista entre laminas da pressao total relativa

Fonte: do autor

Figura 34. Vista entre laminas dos vetores de velocidade

Fonte: do autor
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5.2. Resultados da Simulagdo da Turbina Radial

Do mesmo modo que o compressor centrifugo, os resultados principais da simulacdo da
turbina radial encontram-se expostos nesta secdo e serdo discutidos.

Na Tabela 20 encontra-se um sumério dos dados de entrada e os resultados de
performance da turbina radial, contendo as principais grandezas envolvidas na simulacao.

Os perfis meridionais da velocidade absoluta do fluxo na direcdo meridional e na direcao
da velocidade do rotor encontram-se nas Figura 35 e Figura 36, os contornos de pressdo e
temperatura nas Figura 37 e Figura 38, 0 contorno da razdo de “choke” na Figura 39 e, por fim,
na Figura 40, o contorno do erro de solucéo.

Como foi usado Throughflow nesta simulacdo, ndo foram gerados os perfis entre
laminas.

Desta maneira os principais resultados da simulagdo da turbina radial encontram-se
expostos e finalizam-se os resultados da simulacdo em ambiente CFD. Na sec¢do seguinte estes

serdo analisados e discutidos.
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Tabela 20. Sumario dos dados de entrada e resultados de performance

Velocidade de Rotacéo

Vazdo Méssica

Pressdo Total na Entrada

Pressdo Total na Saida

Angulo do Fluxo na Entrada

Gas R

Gés Cp

Gas Gamma

Diametro de Referéncia

Velocidade das Laminas de Referéncia
NUmero de Mach nas Laminas de Referéncia
Densidade Total na Entrada de Referéncia
Viscosidade Dindmica de Referéncia
Coeficiente do Fluxo de Referéncia
Numero de Reynolds de Referéncia
Poténcia de Entrada

Raz&o de Pressdes Total-Total

Raz&o de Pressdes Estatica-Total
Eficiéncia Isentropica Total-Total %
Eficiéncia Isentropica Total-Estatica %
Eficiéncia Politropica Total-Total %

Eficiéncia Politropica Total-Estatica%
Fonte: do autor

6001.4900 [radianos s"-1]
0.1320 [kg s"-1]
142599.0000 |[Pa]
1000.4000 [K]
70.0000 |[degree]
286.9600 [J kg"-1 KN-1]
1172.0000 |[J kg -1 KA-1]
1.3240
0.0745 [m]
223.6080 [m s"-1]
0.3627
0.4967 |[kg m"-3]
0.0000 |[Pa s]
0.2140
194030.0000
-5357.8000 [W]
0.8437
0.8323
84.9300
78.7600
84.6700
78.3800
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Figura 35. Vista meridional da velocidade absoluta do fluxo na direcdo meridional

[} .01 002 (m}
0005 0.015

Fonte: do autor

Figura 36. Vista meridional da velocidade absoluta do fluxo na dire¢do da velocidade do rotor

Wzl ||
EFAREEEN

o 001 002 {m)

Fonte: do autor
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Figura 37. Vista meridional do contorno da presséo estatica

[ 001 0.02 fm}
1

0.005 oms

Fonte: do autor

Figura 38. Vista meridional da temperatura

o 0.01 0.02 (m}
[ E—  SSS—

[ [

Fonte: do autor
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Figura 39. Vista meridional da razao de “choke”

[} 001 0.02 m)

0.005 0.018

Fonte: do autor

Figura 40. Vista meridional do erro de solucéo

(] 001 002 (m)

0005 0018

Fonte: do autor
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6. Discussao e Analise dos Resultados

Nesta secdo se discutem os resultados obtidos com o0 modelo tedrico unidimensional e
com a metodologia de simulacdo no ANSYS. Esta se¢do, assim como as outras encontra-se
dividida em analise dos resultados do compressor centrifugo e da turbina radial havendo ainda
uma discussao dos resultados gerais, onde sera feita uma andlise do turbocompressor em si e de
como isso afeta a operagdo do motor com o aparato.

Também serdo discutidos os beneficios em utilizar o projeto em questdo e um

comparativo com outros motores sem turbocompressor e com motores somente a gasolina.

6.1. Discussao e Anélise dos Resultados do Compressor Centrifugo

Desde o inicio do projeto, esperou-se obter um compressor centrifugo que pudesse
operar nas condi¢des de vazdo massica e temperatura do ar que entra na cAmara de combustéo
e que aumentasse a pressao desse para 1,5 bar. O aumento de pressdo foi restrito somente a 0,5
bar devido ao risco de autoignicdo do combustivel, conforme mencionado anteriormente.

Essas condigdes foram atendidas, como visto na Tabela 18, pois a razdo de presséo entre
entrada e saida foi de 1,5575, o que € satisfatdrio para o0 modelo em questdo, ndo devendo gerar
problemas de autoignicdo. Caso ocorra, a sonda lambda presente em todos os sistemas dos
motores atuais detectard isso e o ponto de ignicao sera atrasado.

Ainda na Tabela 18 observa-se uma eficiéncia politropica calculada de 92,5911%, um
pouco maior do que o assumido para os calculos (92%, Tabela 5), e razdo de temperaturas de
1,1518, muito proximo ao valor calculado de 1,1508 (Tabela 6). A poténcia necessaria para a
operacdo do compressor é de 4120,5700 W, o que significa que a turbina deve fornecer esta
poténcia mais 0 necessario para compensar as perdas no rolamento.

Na Tabela 19 se apresentam a densidade do ar ao sair do compressor, a pressao estatica
P e a absoluta PO (abs). Vé-se um aumento na densidade do ar de 1,1250 kg/m3 para 1,4255
kg/m?3 na saida do compressor, e uma pressdo estatica de 1,345 bar e absoluta de 1,557 bar
também na saida do compressor.

A densidade na saida esta proxima da calculada (1,3712 kg/m3, Tabela 11). No entanto,

uma pressdo estatica de 1,345 bar significa que o fluxo de ar ainda apresenta uma velocidade
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relativamente alta na saida, pois € menor em pouco mais de 0,2 bar da presséo absoluta. Por
isso foi calculado um difusor na Tabela 12. Com um didmetro maior, oS gases perdem
velocidade e a pressao estatica aumenta, nunca se igualando a pressao absoluta pois significaria
que 0s gases se encontram em um estado de repouso. O difusor ndo foi incluso na simulacéo,
porém é comum em projetos de compressores centrifugos e seu didmetro encontra-se a 80% do
limite de estabilidade. Por essa razdo, ndo devem haver problemas relativos a estabilidade do
mesmo.

Ainda na Tabela 19, encontram-se entalpia, nimero de Mach, velocidade absoluta,
velocidade relativa e os angulos de fluxo. Destes resultados, 0 mais importante para a analise
sdo 0s numeros de Mach, que ndo foram maior que 1 em nenhuma das situac@es, 0 que evita
escoamentos supersonicos e choque.

A velocidade absoluta do fluxo na entrada, calculada pela simulacdo em 95,2451 m/s,
foi proxima a calculada utilizando o método iterativo (Cy, igual a 95,1390 m/s,

Tabela 9). O angulo do fluxo na entrada foi projetado para 0° e 60° na saida; os valores
encontrado na simulacéo foram de 0,0238° e 62,4715° respectivamente, ambos muito préximos
do projeto, ndo devem oferecer problemas para a operagédo do compressor.

Na Tabela 21 se apresenta um comparativo entre os resultados obtidos a partir da
modelagem teorica e da simulagdo do compressor centrifugo e mostra o erro porcentual,
tomando o resultado da simulacdo como base. Nela, observa-se que os erros foram pequenos,
néo ultrapassando 4%, o que demonstra a precisdo do modelo utilizado neste projeto.

Com relacdo as vistas meridionais de pressdo, velocidade, nimero de Mach, etc, vé-se
na Figura 29, o contorno de pressdo estatica, onde na entrada do compressor o fluxo apresenta
0,9 bar e na saida, 1,35 bar. Como comentado o difusor deste projeto faz o papel de aumentar
a pressdo estatica e diminuir a velocidade.

Na Figura 30, se observa o contorno do nimero de Mach relativo, o qual nunca passou
de 1, com seu maior valor atingingo 0,52 em uma regido logo apos a entrada do compressor,
proxima ao estator. E por esse motivo que a abordagem foi encontrar um didmetro que
minimizasse a velocidade relativa no estator, onde se encontram as maiores velocidades e
numeros de Mach e o0 maior risco de escoamento supersénico. Também se observam ndmeros

de Mach maiores na saida, o que é normal visto que o fluxo é acelerado ao passar pelas laminas.
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Com esses numeros, o risco de choque é minimo, o que significa que o compressor poderia até
ser utilizado para velocidades de entrada um pouco maiores.

O contorno de velocidade meridional encontra-se na Figura 31, onde nenhum valor fora
do comum foi obtido, com um méaximo de 150 m/s na mesma regido onde 0s maiores nUmeros
de Mach estdo presentes, 0 que ja era esperado.

As Figura 32, 33 e 34 apresentam os perfis entre laminas do nimero de Mach relativo,
pressdo total relativa e velocidades. O numero de Mach nestes perfis também ndo passou de 1,
com um maximo de 0,75 em uma regido logo abaixo da ponta das laminas, mesma regido onde
estdo as maiores velocidades. A distancia entre as laminas também atua como um gargalo para
o0 fluxo. Por esses dois motivos deve-se tomar cuidado ao projetar as laminas e evitar fluxo
supersonico, o qual ndo ocorreu no projeto, assim como o deslocament da camada limite do.

Embora com algumas diferencas entre o calculado no modelo teérico e o simulado em
CFD, o compressor centrifugo projetado conseguiu, para as condi¢cdes de operacdo impostas,
gerar uma razdo de pressdo aceitavel, sem apresentar em nenhum momento, escoamento
supersdnico, choque, instabilidade ou qualquer outra anomalia.

Sendo assim, os resultados da simulacdo comprovam os requisitos de projeto.

Tabela 21. Comparagéo entre os resultados da modelagem tedrica e simulacao do compressor centrifugo

IV Erro Porcentual
Parametro ~1ag Simulagéao Absoluto
Teorica
(%0)
Aumento de 15 15575 3,69
Pressao po,1/Pst,3
Eficiéncia Politropica % 92 92,5991 0,647
Razéo entre as
temperaturas Ty, 3/To 1 1,1508 L1518 o8
Densidade 3 na saida 1,3712 14255 3,809
pstz [ko/m’]
Velocidade do fluxo de 95,1390 95,2451 0,111
gntrada C, [m/s]
Angulo do fluxo na 0 0,0238 2,38
eptrada a., [graus]
Arrlgulo do fluxo na 60 62.4715 3,9562
saida a, [graus]

Fonte: do Autor
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6.2. Discussdo e Analise dos Resultados da Turbina Radial

Para o projeto da turbina esperava-se, com a mesma rotagcdo do compressor obter uma
turbo-aquina com poténcia suficiente para mover o eixo acoplado a0 compressor e superar as
perdas no rolamento.

Na Tabela 18 observa-se que, para mover o compressor sdo necessarios 4120,57 W,
enquanto na Tabela 20 consta que a poténcia de entrada da turbina foi de -5357,8 W, sinal
negativo adotado pelo software, houve geracdo de energia a partir dos gases de exaustdo como
esperado. Esse valor de poténcia é suficiente para atender ambos o0s requisitos de projeto da
turbina.

Ainda na Tabela 20, tem-se uma eficiéncia isentropica de estagio, ny s, de 0,7876, o
que foi menor que a suposta de 0,82, mas ainda encontra-se dentro de uma margem de tolerancia
de erro aceitavel visto que esse valor foi somente suposto para os calculos da modelagem
tedrica.

As Figura 35 e Figura 36 apresentam os perfis das velocidades absolutas nas direcdes
meridional e do rotor; ambos os perfis encontram-se dentro do esperado, com valores do
namero de Mach menores que 1.

O contorno de pressao estatico mostra-se na Figura 37, o esperado era uma pressdo de
entrada de 1,437 bar (Tabela 15), e na saida de 1,2 bar (Tabela 13). No perfil, esses valores
encontram-se na entrada proximos a 1,4 bar e na saida em 1,16 bar. No entanto trata-se de
pressdo estatica e como o fluido apresenta velocidade a pressdo absoluta € um pouco maior e,
portanto, essas variacOes de valores da pressao estatica ndo sao relevantes.

As temperaturas de entrada e saida da turbina radial séo, respectivamente, 1000,387 K
e 964,8405 K, ambos valores encontrados na Tabela 15. Enquanto isso, na Figura 38, essas
temperaturas giram em torno de 994 K e 962 K, diferenca de somente 6 K na entrada e menos
de 2 K na saida, 0 que comprova a veracidade dos célculos realizados durante a modelagem.

Na Tabela 22, do mesmo modo que na Tabela 21, encontra-se um comparativo entre 0s

resultados da modelagem tedrica e da simulagdo da turbina radial, tomando como base o
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resultado da simulagdo. O erro porcentual absoluto também se apresenta, ndo chegando a 5%,
0 que demonstra valores da simula¢do muito préximos aos da modelagem teorica.

A razdo de choque se apresenta na Figura 39, esta quantidade impde que onde o fluido
encontra-se parado ndo havera aumento algum de vazdo massica se houver diminuicdo na
pressdo de saida com a pressao de entrada fixa. Na maior parte da turbina, o fluido se manteve
longe desse regime, com razdo de até no maximo 0,3. Somente na parede do estator, proximo
a saida da turbina, esses valores aumentaram e chegaram até 0,75. Mesmo sendo uma regido
pequena em que esse valor foi atingido € necessario tomar cuidado e evitar que a razdo chegue
a 1. No entanto, como no trabalho se projeto a turbina para a vazao massica méaxima do motor,
nédo deve haver problemas em outras condi¢des de operagéo.

Por fim, a Figura 40 mostra o erro de solucéo da simulacéo da turbina, o qual foi muito
pequeno, no maximo 0,01, ndo sendo o suficiente para duvidar da veracidade dos resultados da
simulacéo.

Mesmo com diferencas entre os resultados de modelagem e de simulacdo em CFD da
turbina radial, esta conseguiu atender aos requisitos de projeto, suprir poténcia suficiente para
mover 0 compressor e superar as perdas nos rolamentos, mantendo-se fora do regime de choque

e ndo apresentando anomalias.

Tabela 22. Comparagao entre os resultados da modelagem tedrica e simulacdo da turbina radial

Modelagem Erro Porcentual
Parametro Ted g Simulagéo Absoluto
eorica
(%)
Eficiéncia isentropica de estagio
0,82 0,7876 4,0741
r]p,t,ts
Pressdo de entrada p 4 [bar] 1,437 1,4 2.6429
Pressdo de Saida pg, ; [bar] 1,2 1,16 3,4483
Temperatura de entrada Ty 4 [K] 1000,387 994 0,6426
Temperatura de saida Tg [K] 964,8406 962 0,2953

Fonte: do Autor
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6.3. Comparativo de eficiéncia energética

Nos resultados anteriores foi comprovado que o turbocompressor projetado para o motor
deste trabalho atende aos requisitos de projeto. Nesta se¢do sera discutido como este influi no
funcionamento do motor, além de serem apresentados os valores da iens-come poténcia tedrica
do motor aspirado e com turbo, poténcia real e poténcia especifica. Esses serdo parametros
chave para avaliar se é interessante utilizar o turbocompressor neste motor e compara-lo com
outros de diferentes poténcias e volumes.

Primeiramente € necessario realizar um célculo da poténcia tedrica do motor.

Pip, = Nen- Qin-n. 2. k (6.1)
Qou
Nen =1— Tnt (6.2)

Onde k € uma constante igual a 0,5 para motores de quatro tempos e 1 para motores e
dois tempos. A eficiéncia tedrica é calculada através da razdo entre os calores que entram e
saem do motor durante o ciclo Otto.

Da Tabela 4 tem-se que Q;,, € igual a 1,78E+03 J e Q,,;, -6,48E+02 J, 0 que resulta em
uma eficiéncia tebrica, 1.y, de 0,6347. Com os dados da mesma tabela obtém-se uma poténcia
tedrica do motor com turbo a 1,5 bar de 225,332 kW ou 306,36 CV. Para a comparacao,
utilizou-se 0 mesmo procedimento descrito na secdo 2.1 para calcular a poténcia do motor
aspirado, ou seja, a variavel pressdo foi alterada para 1 bar e nenhuma outra condi¢do inicial foi
modificada.

Com a pressdo de entrada igual a 1 bar, tem-se uma poténcia tedrica do ciclo de 150,221
KW ou 204,24 CV. No entanto, é necessario encontrar a eficiéncia mecénica,
Nm, que é 0 qudo proximo do ciclo ideal o motor se encontra. Em [7] tem-se que a poténcia
maxima liquida ou poténcia efetiva desse motor a 6000 rpm, a rotacdo para o qual o
turbocompressor foi projetado, é de 102 CV; assim, a eficiéncia mecanica sera igual a poténcia

efetiva a 1 bar dividida pela tedrica na mesma pressao (0,499).
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A mesma analogia pode ser feita para 0 motor operando a 1,5 bar, ou seja, este gera uma
poténcia efetiva de 153 CV nessa pressdo. Esses dados encontram-se sumarizados na Tabela

23, na qual também foram calculadas as poténcias especificas, em CV/I.

Tabela 23. Comparativo de poténcia e eficiéncias

Nth 0,6347
P, a1 bar (kW) 150,221
P, a1l bar (CV) 204,244

P,;, a 1,5 bar (kW) 225,332
P, a 1,5 bar (CV) 306,366

P.r a1bar (CV) 102
Nimec 0,499
P.r a 1,5 bar (CV) 153

Poténcia especifica | 72,85714286
aspirado (CV/I)
Poténcia especifica | 109,2857143
turbo (CV/I)

Fonte: do autor

A eficiéncia teorica do ciclo Otto ndo muda, pois esta independe da pressdo de entrada
e ndo analisa o uso da energia dos gases de exaustdo como uma forma de dar um “boost” de
poténcia no motor. Dessa maneira, a energia que antes era perdida é agora utilizada para outro
proposito. Algumas configuragfes associam uma outra turbina para mover um motor elétrico e
alimentar uma bateria, desta forma que a energia dos gases é aproveitada ainda mais. Ha muitas
maneiras de aproveitar essa energia e aumentar a eficiéncia geral do motor, sendo que a
apresentada neste projeto é apenas uma delas.

Na Tabela 23, observa-se 0 aumento da poténcia especifica e também um aumento de
poténcia efetiva de 102 CV para 153 CV, poténcia essa s6 em encontrada em carros com
motores 2.0 ou superiores no mercado nacional.

Para comparativo, modelos como o Toyota Corolla XEi 2.0 AT e o Honda Civic Sport
2.0 possuem poténcias de 154 CV [9] e 155 CV [10] e poténcias especificas de 77,54 CV/l e
77,62 CV/1, o que mostra que poderiam ser facilmente diminuidos para um motor de 1.4 | como
0 usado neste trabalho, porém apresentado uma poténcia especifica maior devido ao uso de um

turbocompressor.
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Como dito na introdugdo deste projeto, a pratica de aplicar turbos em motores e diminuir
0 seu volume, 0 “downsizing”, j& € amplamente utilizada em paises da Europa, da América do
Norte e da Asia e poderia ser facilmente empregada no mercado brasileiro para aumentar sua
eficiéncia energética.

Finalizando, este trabalho ndo somente mostrou o projeto preliminar para um
turbocompressor especifico para a operacdo de automdveis a alcool, mas também checou
teoricamente sua operacao, e mostrou os beneficios de fazé-lo através de comparacdo com

modelos de motores que ndo possuem tal sistema.
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7. Conclusotes

A partir das condicGes iniciais de operacdo de um automdvel a alcool tipico e da
modelagem simplificada do ciclo Otto, mostrou-se como realizar o projeto preliminar de um
turbocompressor, separando-o em um compressor centrifugo e uma turbina radial. O processo
de fabricacéo do aparato e projeto dos rolamentos nédo foi incluso, pois estes ndo se encontravam
nos objetivos do trabalho.

Com o projeto tedrico preliminar pronto, simulacbes em ambiente CFD foram
desenvolvidas para comprovar os resultados obtidos da modelagem tedrica. A simulagdo foi
realizada utilizando o software Ansys e alguns de seus muitos subsistemas tais como
Throughflow, Vista CCD, Vista RTD, Turbomachinery Fluid Flow, Blade Gen e Turbo Setup,
com o0s quais se obtiveram os perfis das laminas, triangulos de velocidade, mapas de
performance e diversos contornos de pressao, temperatura, “choke ratio”, nimero de Mach, e
outros.

Os resultados de simulacéo e os perfis gerados comprovaram 0s requisitos de projeto e
a veracidade do modelo tedrico utilizado. Por fim, um comparativo simples foi realizado entre
a poténcia util do automdvel considerado o uso ou ndo uso do turbocompressor e também com
outros automoveis, com motores de maior volume e maior poténcia, mas sem turbo.

Os resultados mostraram que ao aplicar o turbocompressor, a poténcia especifica
aumenta consideravelmente; assim, um motor menor consegue produzir maior poténcia util e
sua eficiéncia energética pode aumentar. 1sso explica a pratica do “downsizing” associada a um
motor com turbocompressor, diminuindo seu volume com uma poténcia maior.

Sendo assim, é possivel afirmar que os requisitos do projeto preliminar deste trabalho de
concluséo de curso foram atendidos com sucesso, sendo mostrados-os beneficios de associar

um turbocompressor a um automaovel a alcool.
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