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Resumo

Esta tese apresenta uma metodologia para otimizar a eficiéncia no ponto de projeto de
compressores axiais de uso aerondutico ou estacionario. Alguns parametros
geométricos e aerodinamicos fundamentais sdo considerados no processo de
otimizac¢do. Os métodos de empilhamento dos estagios e da linha média sdo aplicados
para projetar e estimar o desempenho dos compressores axiais. Os calculos foram
realizados considerando a altura média das pas dos rotores e dos estatores. Correlagdes
empiricas foram utilizadas para introduzir os efeitos reais tridimensionais do
escoamento. No processo de otimizagdo, aplicou-se o método da Programacao
Seqiiencial Quadratica (PSQ). Partindo-se de um programa computacional existente
que calculava a geometria e o desempenho de um compressor axial, um novo programa
foi desenvolvido onde a geometria do compressor variava com o objetivo de otimizar a
eficiéncia no ponto de projeto do compressor. Varios compressores axiais de multiplos
estagios foram otimizados. Os resultados demonstraram que o método PSQ ¢ eficiente
na busca pelo ponto 6timo, especialmente quando o mesmo estd isolado. Isto foi
demonstrado quando da aplicagdo da metodologia visando especificamente elevar a
eficiéncia dos compressores axiais no ponto de projeto. Apesar dos métodos globais
serem mais robustos que os métodos de busca local, a aplicagdo do método PSQ
mostrou uma rapida convergéncia, devido principalmente a disponibilidade e

confiabilidade dos dados iniciais de projeto.

Palavras Chave
Otimizagdo, Programacdo Seqiiencial Quadratica, Compressor Axial,

Eficiéncia.
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Abstract

SOUSA JR., F. (2007), Numeric Simulation of Axial Compressors Optimization
Project Employing a Sequential Quadratic Program, Itajuba, 135p. PhD. Thesis

- Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de Itajuba.

This thesis presents a methodology for optimizing the design point efficiency of a
multistage axial-flow compressor for aero and stationary application. Some
fundamental geometric and aerodynamic parameters are of special concern. The stage-
stacking method and mean-line technique is used to design and to estimate the
compressors performance. Calculations are carried out at the mean blade height
streamline for both rotor and stator. Empirical correlations are used to introduce the 3-
D real flow effects. In the optimization process the Sequential Quadratic Programming
(SQP) method were employed. Starting from an existent program which the axial
compressor geometry and performance were evaluated, a new one was developed
where the geometry change in order to optimize the compressor efficiency at the
design point. Several axial-flow compressors were optimized. The results have
demonstrated that SQP Method is efficient in searching an optimum, especially when it
is isolated. This is demonstrated with the application aiming at improvements to the
axial-flow compressors efficiencies at the design point. Although the global search
methods are more robust than the local ones, application of the SQP method has shown
fast convergence, this being credited to the readiness and reliability of the initial

values.

Keywords
Optimization, Sequential Quadratic Programming, Axial Compressor,

Efficiency.
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Capitulo 1.

INTRODUCAO

1.1.0S DESAFIOS DOS PROJETISTAS

Os fabricantes de turbinas a gas aeronduticas estdo constantemente competindo
entre si para produzir o equipamento que seja sempre o mais eficiente, com o maior
empuxo e o mais leve possivel. Assim, a pesquisa e desenvolvimento de cada
componente da turbomaquina devem ser realizados de forma a buscar constantemente
uma elevada eficiéncia, maior poténcia de saida e menor peso. A fabricacdo adequada
das pas do compressor ¢ um pré-requisito para se alcangarem tais objetivos (Song,

2003).

A funcdo basica das pas de um compressor sdo as de fornecer uma deflexao ao
escoamento segundo um angulo pré-determinado. Ao longo deste processo, perdas sao
geradas (geracdo de entropia). Assim, o objetivo inicial de se projetar tais pas, deve ser
o de se tentar alcancar a deflexdo desejada para o escoamento com uma geracao
minima de perdas dentro de restricdes geométricas que levam em consideracdo o

conjunto de pas de forma a manter a efici€ncia projetada para o compressor.

Ao contrario de perfis isolados para aplicacdes externas, as pas das
turboméquinas (incluindo o compressor e a turbina) sdo utilizadas em conjunto

(empalhetadas) denominadas “grades”. As definicdes das grades e uma descri¢dao



detalhada de sua nomenclatura podem ser encontradas em Cumpsty (1989), Dixon

(1975), Saravanamuttoo et al. (2001), Walsh e Fletcher (1998) e Yahya (1983).

O desempenho aerodindmico das grades de um compressor axial ¢ basicamente
determinado por seis pardmetros basicos: a forma das pas, o angulo de montagem, a
solidez, o angulo de entrada do escoamento, o nimero de Reynolds € o numero de
Mach de entrada. Durante o projeto das pés estes parametros sdo calculados
previamente como pré-requisitos de projeto do compressor, com exce¢do da forma das
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pas.

Tao importante quanto o projeto das pas ¢ como as perdas sdo geradas. Ao
contrario das grades das turbinas onde o fluido de trabalho ¢ acelerado, o gradiente de
pressdo adverso devido a difusdo do escoamento na grade do compressor impde uma
forca ndo favordvel a camada limite. Assim, obter uma camada limite fina e/ou
controlar a sua separagdo ¢ uma tarefa dificil, ainda mais que a mesma ¢ o parametro
principal que causa as perdas aerodindmicas nas pas. No caso de compressores
transonicos ainda ha o problema da formacgdo de ondas de choque, e a sua interacao

com a camada limite torna ainda mais dificil o seu controle.

No projeto das pas, a otimizagao da distribui¢ao de pressao e velocidade ao longo
dos canais, formado pelas pas do compressor, sO estara completa se forem levados em
consideracdo os pré-requisitos de desempenho dos estagios e dos mecanismos das

perdas. Somente depois dessa fase ¢ que a forma final das pas devera ser calculada.

O estudo associado a fisica do fluido ¢ de fundamental importancia no caso de se
necessitar executar melhorias no projeto das pas. Segundo Denton (1993), a
compreensdo fisica do que acontece com o fluido de trabalho, particularmente os
mecanismos relacionados as perdas, sdo essenciais no desenvolvimento das

turbomaquinas.

Segundo Wennerstrom, (1990), a tendéncia no desenvolvimento de compressores
axiais € a busca por elevadas relacdes de pressdo e baixo peso, 0 que requer uma
reducdo do nimero de estagios e um aumento no carregamento das pas. Entretanto, as
velocidades do escoamento relativo as pas também se elevam ocasionando velocidades
transOnicas e/ou supersOnicas para o escoamento nas pas do rotor e condigdes de

escoamento supercritico nas aletas do estator. Em condi¢des supercriticas



(normalmente nimero de Mach na entrada da grade entre 0,6 ¢ 1,0, também chamada
de velocidade de escoamento de entrada alta-subsonica), as quais sdo encontradas nas
aletas do estator, o escoamento local na passagem das aletas acelera além da
velocidade sonica apesar de que a velocidade de escoamento na entrada permanece
subsonica. A velocidade supersonica formada na parte frontal da aleta termina com a

formag¢do de uma onda de choque normal gerando perdas consideraveis.

Desta forma, fornecer a maxima deflexdo possivel ao escoamento, mantendo as

perdas no nivel minimo ¢ o grande desafio dos projetistas dos compressores.

1.2.0 COMPRESSOR

Dentre os trés componentes principais da turbina a gas, o compressor, a camara
de combustio e a turbina, o compressor € 0 componente que consome a maior parte da
poténcia gerada pela turbina a gas. Desta forma, o seu projeto, assim como o
conhecimento do seu comportamento, ¢ de suma importincia para o desenvolvimento
das turbinas a gas. Qualquer ganho de eficiéncia no seu projeto acarretard numa melhor

eficiéncia de toda a maquina.

O compressor ¢ o componente da turbina a gas responsavel pela compressao do
ar que ¢ injetado na camara de combustdo onde ocorre o processo de combustido
(ar/combustivel). Os gases resultantes do processo de combustio sdo entdo expandidos
na turbina produzindo poténcia de eixo ou propulsio dependo da utilizagdo do

equipamento.

A compressdao do ar pode ser obtida através de dois tipos principais de
compressores, o centrifugo (ou radial) e o axial, os quais serdo brevemente descritos

nos proximos itens.



1.3.0 COMPRESSOR CENTRIFUGO

O compressor centrifugo consiste essencialmente de uma voluta contendo o rotor
o qual fornece uma alta velocidade ao fluido e um numero fixo de passagens
divergentes onde o ar ¢ desacelerado com o conseqiiente aumento de sua pressiao

estatica.

O rotor consiste em um disco onde as pas estdo dispostas radialmente em um ou
em ambos os lados, dependendo se rotor ¢ de simples ou de dupla entrada. As pas

formam entre si passagens divergentes.

Um exemplo de difusor ¢ aquele que consiste de aletas dispostas tangencialmente
ao rotor. Entre elas formam-se bocais divergentes que convertem a energia cinética do
ar em pressao estatica. As aletas sdo dispostas em uma posi¢do de alinhamento com a

dire¢do do fluxo de ar que sai do rotor.

1.3.1.0 Compressor Axial

Um compressor de fluxo axial consiste em um ou mais estagios, onde cada
estagio ¢ composto de um conjunto de pas moveis (rotor) seguido por um outro
conjunto de aletas — pas fixas (estator). O processo de compressdo ocorre
primeiramente no rotor, onde o fluido de trabalho ¢ inicialmente acelerado. O
escoamento ¢ entdo desacelerado pela sua passagem no estator, onde a energia cinética
transferida pelo rotor ¢ convertida em aumento da pressdo estatica (processo de
difusdo). O processo ¢ repetido em quantos estagios forem necessarios para produzir a

relacdo de pressdo total requerida.

A relagdo de pressdo do compressor axial por estagio varia normalmente entre
1,1 e 1,3. Nos compressores centrifugos este valor varia entre 4,1 e 5,1. Esta diferenga
de relacdo de pressdo entre os compressores estd relacionada diretamente ao efeito
centrifugo, ao processo de difusdo e ao angulo de deflexdo das pas do rotor do
compressor axial. O fator de difusdo e o angulo de deflexdo possuem valores limites

que ndo podem ser ultrapassados (geragao de perdas), com uma conseqiiéncia direta na



queda de eficiéncia e na geragdo de instabilidades (processo de bombeamento), que na

sua forma mais aguda pode levar ao colapso mecéanico do equipamento.

1.4.MOTIVAGAO DO PRESENTE TRABALHO

Desde o inicio do desenvolvimento das turbinas a gas, dois grandes obstaculos
desafiam os projetistas na busca incessante pelo aumento da eficiéncia das mesmas,

tanto para o uso industrial como para uso aeronautico:

1. O aumento da temperatura dos gases na entrada da turbina;

2. A operagdo do compressor e da turbina com elevadas eficiéncias.

A tentativa de se aumentar a temperatura dos gases na entrada da turbina
depende principalmente da pesquisa e desenvolvimento de novos materiais capazes de
suportar elevadas temperaturas. A possibilidade de se elevar esta temperatura, por
exemplo, de 37°C, acarreta num ganho de poténcia gerada de aproximadamente 10%
com um aumento da eficiéncia global da maquina em torno de 1,5%, (Boyce, 1995).
Entretanto um aumento dessa temperatura demanda um correspondente aumento da
relacdo de pressdo, o qual ¢ limitado pela velocidade periférica do rotor que esta

diretamente relacionado as tensdes mecanicas maximas suportaveis pelo material.

No caso de se tentar elevar a eficiéncia na operagdo do compressor e da turbina,
ha a necessidade, principalmente, de se compreender e melhorar o projeto
aerodindmico destes componentes, (Harman, 1981). Desta forma, a melhoria do
projeto das pas do compressor e da turbina, que inclui uma andlise cuidadosa de seu
perfil aerodindmico, sdo pontos fundamentais a serem pesquisados no processo de

aumento de eficiéncia destes equipamentos.

A importincia da busca pelo aumento da eficiéncia das turbomaquinas pode ser
notada através de dois grandes projeto em andamento, um na Europa e outro nos

Estados Unidos. Estes estdao relacionados ao projeto de turbinas a gas com capacidade



de se gerar grandes poténcias, onde o compressor do tipo fluxo axial € o ideal para este

objetivo (Saravanamuttoo et al., 2001).

O projeto da comunidade européia (Research Aeronautics, 2005) foi dividido em
sete grandes grupos de pesquisa. No grupo relacionado aos compressores axiais
destaca-se o EEFAE (Efficient and Environmentally Friendly Aero Engine). Langado
oficialmente em mar¢o de 2000 a um custo de 100 milhdes de euros ¢ o maior
programa relacionado a pesquisa e desenvolvimento de motores aeronduticos ja
realizados pela comunidade européia. O objetivo da EEFAE ¢ o de desenvolver uma
tecnologia avangada para manter a industria européia competitiva no fornecimento de
motores do tipo turbofan para as proximas geragdes de jatos comerciais. Sua
plataforma de pesquisa consiste no desenvolvimento de dois motores aeronauticos com
apoio de dezesseis companhias industriais, duas universidades e nove paises da

comunidade européia.

Um novo projeto de compressor esta sendo desenvolvido para produzir relagdes
de pressdo maiores do que os atuais com um nimero menor de estagios. Estudos
avancados em aerodinamica e de fabricacdo estdo sendo utilizados para assegurar que

o projeto final obtenha um 6timo desempenho com um baixo custo de fabricacao.

O projeto americano (Nasa.UEET, 2005) denominado UEET - The Ultra-
Efficient Engine Technology, inclui sete projetos-chaves com o objetivo de
desenvolver uma nova tecnologia de propulsdo que seré utilizada em futuros motores

aeronauticos.

O programa UEET, que ¢ gerenciado pela NASA Glenn Research Center, foi
formado em outubro de 1999 a um custo de trezentos milhdes de dolares. Além da
NASA, cinco grandes companhias americanas fabricantes de turbinas aeronduticas
americanas (GE Aircraft Engines, Pratt & Whitney, Honeywell, Allison/Rolls Royce e
Williams International) e dois fabricantes de aeronaves, a Boeing Company e a

Lockheed Martin Corporation também participam do projeto.

O projeto-chave relacionado com compressores axiais ¢ o Highly Loaded
Turbomachinery cujo objetivo ¢ fornecer uma tecnologia para aumentar o desempenho

e a eficiéncia deste componente. A tecnologia a ser desenvolvida devera fornecer,



principalmente, compressores com peso menor do que os atuais, um menor nimero de

estagios e elevada eficiéncia.

O desenvolvimento dos projetos citados ndo deixa divida que o aumento da
eficiéncia da turbina a gés passa obrigatoriamente pela busca do aumento da eficiéncia

do compressor axial.

Uma das ferramentas que pode ser utilizada na busca pelo aumento de eficiéncia
dos compressores axiais € a otimizacdo numérica, isto ¢, tenta-se maximizar a
eficiéncia do compressor sem comprometer a sua operacdo (estabilidade). A
importancia desta ferramenta com o objetivo em questdo pode ser verificada nos

trabalhos descritos no proximo item.

1.5.REVISAO BIBLIOGRAFICA

Varios trabalhos vém sendo publicados a respeito das técnicas de otimizagdo de

projeto de compressores axiais (subsonicos, transonicos e supersonicos).

Alguns dos principais trabalhos relacionados ao tema desta tese foram analisados
com o objetivo principal de mostrar que estudos a respeito da otimizagdo de projeto de
compressores axiais, através do uso de recursos computacionais, ¢ uma tendéncia na

pesquisa e desenvolvimento deste tipo de equipamento.

Lim e Chung (1989) desenvolveram um programa de otimizagdo para o projeto
de um estagio de um compressor axial aplicando o método baseado no gradiente, onde,
em uma Unica fun¢ao objetivo, foram analisadas a eficiéncia e o peso do estagio. No
programa foram utilizadas relagdes termodindmicas, varidveis geométricas (grade),
correlacdes empiricas e relagdes de tensdes simples. O programa foi aplicado buscando
uma eficiéncia 6tima e peso minimo para o estdgio. Numa segunda fase, buscaram
fazer um balango 6timo entre a eficiéncia (méxima) e o peso (minimo) do estagio.
Verificaram que, para um mesmo didmetro externo do rotor, o peso do estagio diminui
se a solidez e a altura da pad forem reduzidas. Entretanto, a minimiza¢do do peso do
estagio penaliza a eficiéncia. A relacdo de pressdo 6tima do estdgio pode ser obtida se

a mesma for considerada como variavel de projeto. O ponto 6timo global da relagao de



pressao corresponde ao ponto de inicio do fenomeno de bombeamento. O fator de
difusdo equivalente foi considerado em todas as simulagdes realizadas (maximizacao
da eficiéncia, minimizacdo do peso e o balanceamento entre eficiéncia e o peso).
Verificaram que no caso de compressores supersonicos deve-se tomar um cuidado
especial na escolha das variaveis de projeto de forma a tentar minimizar as perdas por
choque, pois as mesmas sdo predominantes sobre as outras formas de perdas.
Verificaram também que a solidez da pa possui um ponto 6timo global onde o valor

das perdas por choque ¢ minimo.

Egorov (1992, 1993) propds um procedimento para determinar os parametros
geométricos ¢ leis de controle para um conjunto de pas de um compressor axial de sete
estagios sendo quatro de geometria variavel para diferentes rotagdes. Os parametros
geométricos foram otimizados pelo critério da eficiéncia 6tima. O problema foi
dividido em dois casos. No primeiro caso, o compressor foi considerado como um
componente isolado da turbina a gas, e verificou-se que, através do controle 6timo do
conjunto de pds haveria a possibilidade de se aumentar a sua eficiéncia em
aproximadamente 8% (para baixas rotagdes corrigidas). No segundo caso, o
compressor foi considerado como um componente da turbina a gas, e também se
verificou que um controle 6timo do posicionamento do conjunto das pas poderia gerar
uma economia de 6% no consumo especifico de combustivel. O processo de
programacgdo nado-linear foi dividido em dois casos: no primeiro caso, chamado de
otimizagdo externa, buscava-se a geometria 6tima das pas, e no segundo caso, chamado
de otimizacao interna, a medida que se buscava pela geometria 6tima se determinava o
posicionamento 6timo de controle para o conjunto de pas. Foi concluido que ¢
conveniente otimizar a geometria de um compressor de geometria variavel através do
controle de sua eficiéncia. Verificou também que, quando se utiliza a otimizacao
deterministica para se obter a solu¢do Otima, a probabilidade de realizagdo pratica do
projeto se situava na faixa de 60%, enquanto que na otimizagdo estocastica
(probabilistica) esse valor era de 100%. Esses valores demonstraram a maior eficiéncia

do método estocastico sobre o deterministico para o caso em questao.

Oakley et al. (1998) apresentaram uma metodologia para solucionar uma classe
de problemas de otimizagdo estocastica para sistemas multidisciplinares. O objetivo era

o de maximizar o desempenho do compressor axial dentro de uma faixa de condig¢des



de operagdes enquanto eram satisfeitas as restricdes que assegurassem a seguranca € a
confiabilidade de operacdo. Foi executado um exemplo numérico onde uma pa (perfil
NACA) de um compressor axial foi otimizada considerando problemas aerodindmicos
e estruturais. Para efeito de comparagao, os autores utilizaram técnicas de otimizacao
deterministica e estocastica. A otimizacdo deterministica apresentou bons resultados
em uma faixa especifica de restricdes de projeto. Entretanto, na utilizacdo de tal
técnica, ocorreram duvidas a respeito da veracidade dessas restrigdes (se irdo ou nao
ocorrer), além disso, as mesmas sdo altamente variaveis com o tempo, isto ¢, para cada
condicdo de voo da aeronave ha uma nova condi¢ao para as variaveis de projeto. Estes
problemas foram solucionados quando foi aplicada a técnica de otimizagao estocastica.
Neste caso, as varidveis de projeto foram admitidas entre limites variaveis
considerando a operagao do compressor fora do ponto de projeto. Os autores chegaram
a conclusdo que as técnicas de otimizagdo estocastica apresentam resultados mais

confiaveis do que as técnicas de otimizacao deterministica.

Sun e Elder (1998) utilizaram uma metodologia de otimizagdo numérica
chamada de SWIFT - Sequential Weight Increasing Factor Technique (Sheela e
Ramamoorthy, 1975), para otimizar o angulo de montagem das pas de estatores
variaveis hipotéticos em um compressor axial de sete estagios. Este programa
transforma um problema de otimiza¢do com restricdes em um problema sem restri¢des
incorporando fun¢des de penalidades exteriores para acelerar a convergéncia. Nos
varios casos estudados, verificaram que, em altas rotagdes ocorre uma deterioragdo da
estabilidade e do desempenho do compressor nos estagios finais, € em rotagdes parciais
nos estagios frontais. Entretanto, com a possibilidade de reposicionamento dos angulos
de montagem das aletas foi possivel obter um alto desempenho do compressor tanto na
rotagdo nominal (de projeto) como em rotagdes parciais, 0 que ocasionou também em

um aumento da faixa de bombeamento.

Koller et al. (2000) e Kuster et al. (2000) desenvolveram um programa para
projetar as pas de um compressor axial de alto desempenho para uma turbina a gés
estacionaria. As pas foram projetadas para velocidades de entrada subsonicas (nimero
de Mach variando entre 0,44 ¢ 0,72), desvio entre 10° e 18°, fator de difusao entre 0,39
e 0,42, nimero de Reynolds igual a 2,5 x 10° e solidez entre 1,05 e 1,14. O processo de

projeto envolveu o uso combinado de um programa para descricdo geométrica do
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perfil, e um algoritmo numérico de otimizagao. O objetivo da otimizagdo era reduzir as
perdas sob uma ampla faixa de angulo de incidéncia. Para validar os resultados do
processo de otimizagdo, assim como avaliar a confiabilidade do processo de projeto,
testes foram realizados com seis pas com valor de comprimento de corda de 70 mm e
elongamento de 2,4. Utilizaram as condi¢cdes normais de temperatura e pressao, o que
forneceu um valor de numero de Reynolds entre 0,7 ¢ 1,1 x 10° para uma faixa de
nimero de Mach investigado entre 0,4 e 0,85. Como resultados, foram apresentados a
distribuicdo do nimero de Mach, a perda total de pressdo, o desvio do escoamento € o
aumento da pressdo estatica para uma faixa de angulo de incidéncia calculada. O
desenvolvimento da camada limite também foi investigado. Com a validagdao dos
resultados através de testes experimentais este trabalho mostrou a eficiéncia das

técnicas de otimizagao.

Massardo e Satta (1990) apresentaram uma metodologia para otimizar o projeto
de um estagio de um compressor axial através da analise de uma funcao objetivo de
multiplas varidveis considerando trés se¢des da pa (raiz, linha média e ponta). A
metodologia utilizada envolveu o método quase-Newton e método das penalidades. A
funcdo objetivo consistia de trés parametros: a eficiéncia, a margem de bombeamento e
o peso do estagio. Foram consideradas dez varidveis de projeto admitindo uma
geometria fixa. Cada parametro da fung¢ao objetivo foi analisado através da variagdo de
um coeficiente, onde o coeficiente um (1) significava que o pardmetro em questido
constava na fungdo objetivo e o coeficiente zero (0) significava que ndo constava na
funcdo objetivo. Com isso, foi possivel variar estes coeficientes (entre 0 e 1) e verificar
o comportamento dos pardmetros. A conclusdo mais importante foi que a eficiéncia
deve aparecer com coeficiente igual a um na fung¢do objetivo, independente dos valores
dos coeficientes dos outros parametros. Verificaram que, se a mesma nao aparecer na
fungdo objetivo, ocorrerd um decréscimo do seu valor no processo de otimizagao,

qualquer que seja a nova combinacao dos outros coeficientes dos parametros.

Ja Massardo et al. (1990) apresentaram uma técnica para otimizar as pas do rotor
de um compressor axial transonico considerando toda a extensdo radial da pa. A
necessidade de se considerar ndo trés (raiz, linha média e ponta), mas toda a extensao
radial da pa, levou os autores a admitir como variaveis de projeto, coeficientes de

fungdes polinomiais que representassem, de maneira continua, a geometria das pas do
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rotor. A metodologia utilizada envolveu o método quase-Newton e das penalidades. Os
autores demonstraram a eficiéncia do método analisando o comportamento do fator de
difusdo, angulo de incidéncia, coeficiente de perda de pressdo e o desvio em toda a
dire¢do radial das pas do rotor. Os novos valores encontrados demonstraram, de uma

maneira geral, melhores resultados do que os valores iniciais de projeto.

Dennis et al. (2000) otimizaram a geometria de um conjunto de perfis dispostos
em grade utilizando um algoritmo de otimizacdo estocastico de multiplos objetivos.
Foi demonstrado que ¢ possivel projetar um conjunto de pas de uma turbomaquina em
que se tenha, ao mesmo tempo, baixos niveis de perdas de pressdo, elevado grau de
carregamento, reduzido namero de pas, e ainda assim preservar algumas das
caracteristicas iniciais do perfil, tais como: os angulos de entrada e saida do fluido, a

vazao em massa, a area de sec¢ao da pa e o raio do bordo de fuga.

Chung e Lee (2002) realizaram a otimiza¢do das pds de um compressor
transonico (NASA rotor 37 desenvolvido nos anos 70 pelo Glenn Research Center)
utilizando a andlise de escoamento quase-tridimensional. A pa foi dividida em trés
secOes e uma analise paramétrica foi realizada comparando os resultados com o da
literatura. A eficiéncia de cada se¢do da pa foi otimizada através de duas fun¢des
objetivo. A primeira considerava os valores geométricos iniciais da pa, e a segunda os
valores da variagdo da vazao em massa na entrada do compressor que ocorria devido a
variagdo da geometria da pa. Foi verificado que o comportamento do escoamento em
um compressor transonico ¢ muito sensivel a variacdo da geometria da pa, e que a
restri¢ao relacionada a vazao em massa na entrada do compressor dificulta a realizagao
do processo de otimizagdo. A saida encontrada foi a de anexar essa restricao a funcao
objetivo, o que melhorou os resultados no processo de otimizacdo. Isso demonstrou
que, se algumas restricdes estdo diretamente relacionadas a fungdo objetivo, essas
restri¢des devem ser incorporadas a funcao objetivo, o que desencoraja o processo de
otimizagdo de seguir em direcdes ndo viaveis. O método mostrou ser eficiente
principalmente através do aumento da eficiéncia de uma se¢do da pa através da
reducdo das perdas devido ao choque e a separacdo do escoamento. Entretanto, na
se¢do proxima da raiz da pd o método ndo apresentou os resultados esperados, o que
levou os autores a sugerir para um trabalho futuro, a utilizagdo de uma analise

tridimensional mais detalhada.
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Benini e Toffolo (2002) apresentaram um método de otimizagdo para o projeto
de varios perfis (grades) para um compressor axial subsonico. O objetivo era
maximizar a relacdo de pressdo e minimizar as perdas dentro de uma faixa restrita de
operacao (variagdo maxima de 10° no angulo de incidéncia). Utilizaram um algoritmo
evolutivo para solucionar o problema. A validacao do método foi demonstrada através
do desenvolvimento de uma nova familia de perfis otimizados obtidos inicialmente
através dos perfis NACA 65. O desempenho dos novos perfis foi superior tanto no
aumento da relacdo de pressdo (de 0,4 a 1,5%) como na reducdo das perdas (de 14 a
21%) no ponto ¢ fora do ponto de projeto. Nos perfis de alta eficiéncia, verificaram
uma diminuic¢ao das perdas causadas pela formagao da camada limite (nas superficies

das pés) e pela formagdo de esteiras.

Oyama e Liou (2002) apresentaram um método de otimizagao de projeto para um
compressor axial de quatro estagios com AGE (aleta guia de entrada). Os autores
utilizaram um algoritmo evolutivo (algoritmo genético) em conjunto com um programa
que utiliza o método da curvatura da linha de corrente para analisar o desempenho do
compressor. O objetivo era maximizar a eficiéncia isentropica e a relagdo de pressdo
total tendo como parametros de projeto a pressao total no bordo de fuga do rotor ¢ a
solidez, assim como o angulo de escoamento no bordo de fuga dos estatores ¢ a
solidez. A escolha destes pardmetros de projeto deveu-se ao fato dos mesmos
exercerem um impacto direto na eficiéncia e na relacao de pressao do compressor. Um
fator de difusdo abaixo de 0,55 foi utilizado como restricdo, tanto para o rotor como
para o estator, com o objetivo de se evitar o descolamento do escoamento. Varios
graficos mostrando o desempenho da eficiéncia e da relagdo de pressdo em relagdo aos
parametros de projeto foram apresentados. Os graficos demonstraram a eficiéncia da
utilizagdo dos algoritmos evolutivos sobre os métodos baseados no gradiente
(deterministicos) quando se necessita otimizar um projeto que apresente problemas

com multiplos objetivos.

Oyama et al. (2002) otimizaram as pas de um compressor axial transonico (rotor
NASA 67) utilizando um programa computacional baseado em algoritmo genético
(para a otimizacao das pas) e de um programa computacional utilizando as equacdes de
Navier-Stokes (tridimensional) para a analise de desempenho do mesmo. A fungado

objetivo era a de minimizar a produ¢do de entropia no ponto de projeto. A vazdo em
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massa ¢ a relagdo de pressao foram restringidas com uma pequena margem de
variagdao. O novo rotor apresentou uma redu¢do de 19% na produgdo de entropia e um
aumento de 1,78% na eficiéncia isentropica, o que demonstrou a eficiéncia do método

de otimizacdo empregado.

Song (2003) utilizou um perfil DCA como base e gerou dois novos perfis
otimizados (supercriticos) utilizando a estratégia evolutiva (ES) e um algoritmo
genético de fungdo multiobjetivo (MOGA). O objetivo do processo de otimizacdo
(ES), utilizado na geragdo do primeiro perfil, foi o de minimizar as perdas de pressao
no ponto de projeto considerando o angulo de incidéncia e os parametros geométricos
como restrigdes. Ja para o segundo perfil, o processo de otimizagdo (MOGA), incluiu a
minimiza¢do do coeficiente das perdas de pressdo e o angulo de desvio considerando
uma faixa de variagdo do angulo de incidéncia. Os perfis otimizados foram projetados
considerando um ntmero de Mach na entrada de 0,87, um angulo de entrada do
escoamento de 48,4° e um elevado grau de curvatura da pa, em torno de 55°. As pas
foram testadas para uma faixa de nimero de Mach entre 0,61 e 0, 95, um angulo de
entrada do fluxo de ar entre 44,4° ¢ 50,4° e uma faixa de numero de Reynolds entre 1,2
e 1,9 x 10°. Os resultados mostraram uma reducio das perdas e uma melhor robustez
(confiabilidade) para os angulos de incidéncia e para os perfis otimizados em
condicdes de fluxo de ar supercritico (nimero de Mach > 0,83). No ponto de projeto,
atingiu-se uma redu¢do de 30% nas perdas. Foi verificado que uma severa separacao
da camada limite ocorreu na superficie de succdo do perfil base DCA, enquanto que
nos perfis otimizados nao foi verificado nenhuma separagao. Notou-se que a separacao
da camada limite pode ocorrer ou ndo em fun¢do das diferentes interacdes entre a onda
de choque e a camada limite e entre as diferentes distribui¢des de pressdo ao longo do
perfil. Para o perfil base (CDA) ocorreu a coincidéncia entre uma severa onda de
choque com o gradiente de pressao adverso devido a uma elevada curvatura frontal do
perfil (a 20% da corda), o que causou a separagdo da camada limite. Ja para os perfis
otimizados, a curvatura do perfil foi deslocada para valores entre 30 e 40% da corda, o
que resultou numa aceleragcdo mais intensa do escoamento no bordo de fuga do perfil.
Esse deslocamento fez com que a onda de choque fosse menos intensa proxima a
superficie do perfil, reduzindo os efeitos do gradiente de pressdo adverso e

favorecendo a ndo separacao da camada limite.
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Chen et al. (2004) desenvolveram um programa de otimizacdo para um estagio
de um compressor axial subsonico. No programa, a fun¢@o objetivo principal consistia
em maximizar a eficiéncia, a margem de bombeamento e minimizar o peso do estagio.
Foram utilizados fatores de peso (coeficiente binomial) de acordo com a importancia
dos parametros na funcao objetivo definida pelos autores. Foi utilizado um perfil C5
(Mckenzie) para um exemplo numérico. Os resultados apresentados foram mais
satisfatorios quando utilizaram uma funcdo multiobjetivo (trés parametros) em vez de

uma funcao objetivo (pardmetro Unico).

1.6.OBJETIVOS

Apesar de o Brasil ndo possuir industrias de turbinas a gés, ha a necessidade de
se formar especialistas em dreas relacionadas a analise de desempenho, assim como a
necessidade de se adquirir conhecimentos voltados aos custos de operagdo e
manuten¢do, os quais sao de fundamental importancia para as empresas que fazem uso

de tais maquinas.

De forma a contribuir com os estudos de otimizagdo em projeto de compressores

axiais os objetivos pré-estabelecidos para a presente tese sao:

1. Desenvolver uma metodologia de otimizag¢do de projeto de compressor axial de
multiplos estagios no ponto de projeto.

2. Inserir esta metodologia num programa de simula¢do numérica de compressor
axial (AFCC Optimized Program) de modo que se obtenha a maxima eficiéncia
no ponto de projeto, mas com os pardmetros geométricos e aerodindmicos
dentro de limites pré-estabelecidos de forma a manter a estabilidade do
compressor axial;

3. Aplicar esta metodologia em varios compressores axiais analisando os seus
desempenhos no ponto de projeto (rotagdo nominal) com o objetivo de validar a

metodologia utilizada.
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1.7.ORGANIZAGCAO DO TRABALHO

No Capitulo 2 sdo apresentados a teoria elementar de funcionamento de
compressores axiais de multiplos estagios, seus principais parametros de analise,
caracteristicas relacionadas ao seu desempenho e as instabilidades envolvidas no seu
funcionamento. Sao analisadas também as perdas envolvidas, os dados geométricos
tipicos de projeto, os materiais envolvidos na sua fabricacdo assim como as tendéncias

futuras no desenvolvimento de compressores axiais.

No Capitulo 3 ¢ analisado mais especificamente o projeto das pas do compressor
axial, perfis aerodinamicos, tipos de pas utilizadas, assim como suas caracteristicas de
comportamento. Apresentam-se também as ferramentas que sdo utilizadas para o
projeto das pas assim como os parametros que devem ser considerados para se analisar

o seu desempenho.

No Capitulo 4 ¢ apresentada, em detalhe, a técnica de otimizagao (Programacgao
Seqiiencial Quadratica - PSQ) utilizada neste trabalho, sua formulagdo e os conceitos

matematicos envolvidos na construcao deste algoritmo.

No Capitulo 5 ¢ descrito em forma de fluxograma a implementag¢ao do algoritmo
PSQ, partindo de um programa inicial de projeto e analise de compressor axial (AFCC

Program) com o objetivo de facilitar a sua compreensao.

No Capitulo 6 sdao apresentados os resultados e as analises de quatro estudos de
casos quando da utilizagdo do modelo de otimizag¢do proposto. O modelo ¢ baseado na
descri¢ao dos limites restritivos apresentados nos capitulos anteriores, pois sdo eles que

fornecem o suporte para a constru¢cao do modelo.

No Capitulo 7 sao apresentadas as conclusdes e propostas para trabalhos futuros.
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Capitulo 2.

2.1.0 COMPRESSOR AXIAL

2.2.INTRODUGCAO

Um compressor de fluxo axial consiste de um ou mais estagios, cada estagio
consistindo de um conjunto de pas moveis (rotor) seguido por um outro conjunto de
aletas (estator). O processo de compressdo ocorre primeiramente no rotor, onde o
fluido de trabalho ¢ inicialmente acelerado e o aumento da velocidade absoluta
propicia um aumento da pressdo total. O escoamento ¢ entdo desacelerado pela sua
passagem entre as aletas onde a energia cinética transferida pelo rotor ¢ convertida
num aumento da pressdo estatica (processo de difusdo). O processo é repetido em

quantos estagios forem necessarios para produzir a relagcdo de pressao total requerida.

O escoamento num compressor axial estard sempre sujeito a um gradiente de
pressdo adverso, e quanto maior a relacdo de pressdo, maior a dificuldade em se

projetar o compressor.

Existe no processo de difusdo uma tendéncia natural do escoamento de se

descolar das paredes do canal entre as pas, que ¢ divergente, revertendo sua direcdo, e



17

assim, seguir no sentido contrario ao gradiente negativo de pressao. Se o processo de
difusdo ¢ muito répido ha a formacdo de vortices que causam uma transformagdo de
parte da energia cinética em energia interna e, como conseqiiéncia, uma redugdo no
aumento de pressdo util desejada. Um angulo de divergéncia reduzido poderia
solucionar este problema, mas isso acarretaria em um longo canal divergente
resultando num aumento de perdas por atrito. Assim, devido a este limite no processo

de difusdo, limita-se também o aumento de pressdao por estagio no compressor.

Outro ponto relacionado aos compressores axiais diz respeito ao projeto das pas.
Essas devem ser projetadas segundo as leis da aerodindmica e através de dados
experimentais. A utilizacdo de dados experimentais possui o objetivo de se tentar
reduzir ao minimo possivel as perdas geradas nos perfis assim como garantir uma

margem de bombeamento segura.

O bombeamento ¢ um fendmeno muito comum neste tipo de compressor
principalmente se a relagdo de pressao for elevada. Este fendmeno ocorre, para o caso
de perfis isolados, quando a diferenga entre a direcdo do fluxo e o angulo da pa (angulo

de incidéncia) se torna excessivo.

2.3.TEORIA ELEMENTAR

Normalmente, o fluido de trabalho em um compressor de fluxo axial ¢ o ar, mas
para o caso de ciclos de turbinas a gas fechados outros gases podem ser utilizados

como o hélio ou o didxido de carbono.

Assumindo que o processo ¢ adiabatico, toda a poténcia absorvida pelo compressor ¢
absorvida no rotor, e o estator apenas transforma a energia cinética em um aumento de

pressao estatica com a temperatura de estagnacao mantida constante.

O aumento da pressdo de estagnacdo ocorre inteiramente no rotor. Na pratica,
haverd uma pequena queda na pressdo de estagnacdo no estator devido ao atrito do
fluido. Perdas também irdo ocorrer no rotor e o aumento da pressdo de estagnagdo sera
menor do que se fosse obtida numa compressao isentropica com a mesma poténcia de

entrada.
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Em outras palavras, verifica-se que as pas do rotor convertem a poténcia de eixo
em aumento de entalpia do escoamento na forma de um aumento da temperatura
estatica e da velocidade absoluta. No estator, a transferéncia de trabalho ou de calor é
considerada desprezivel quando comparada com a poténcia de eixo envolvida,
gerando-se apenas perdas devido ao atrito e a turbuléncia. No estator o fluido sofre
apenas o processo de difusdo com a transforma¢do da velocidade pelo aumento da

pressdo estatica.

O atrito entre o fluido e as pas faz do processo de compressdo um processo

irreversivel e, portanto, com aumento de entropia.

Obter somente a poténcia de entrada no estagio do compressor axial através de
relacdes termodindmicas ndo € suficiente para se projetar as pas. Para este propdsito ¢
necessario relacionar a poténcia de entrada com os tridngulos de velocidades do

estagio.

Na andlise bidimensional, considera-se que o escoamento se localiza no plano
tangencial do raio médio com uma velocidade periférica. Nesta aproximagdo a
velocidade do escoamento terd duas componentes, uma axial e outra tangencial. Esta
simplificagdo ¢ razoavel para os ultimos estagios do compressor onde a altura das pas ¢
pequena e a velocidade radial do escoamento pode ser considerada desprezivel, no
ponto de projeto. Entretanto, na parte frontal do compressor as pas sdo mais longas, e a
velocidade radial da pd ndo ¢ mais constante. Neste caso, se a inten¢do ¢ obter um
estudo mais detalhado do comportamento da velocidade na dire¢do radial, uma analise

tridimensional deve ser considerada.

2.3.1.0 Triangulo de Velocidades

Os triangulos de velocidades sdao formados pelas componentes das velocidades
do escoamento na entrada e saida das grades que definem um estagio, isto €, do rotor e
do estator. No projeto das maquinas de fluxo, os triangulos de velocidades sdo usados
para auxiliar na defini¢do das formas das pas. Uma descri¢ao detalhada sobre os
triangulos de velocidades pode ser encontrada em Cumpsty (1989), Dixon (1975)
Saravanamuttoo et al., (2001), Walsh e Fletcher (1998) e Yahya (1983).
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2.3.2. O Grau de Reacao

O grau de reagdo (A) fornece uma medida de quanto o rotor contribui para o

aumento da pressdo estatica no estagio. E um parametro de projeto que possui uma

grande influéncia na eficiéncia do estagio.

Um grau de reacdo menor que 50% ¢ obtido quando o aumento da pressdo
estatica € maior no estator do que no rotor. Isso faz com que a pa do estator trabalhe
sobrecarregada. Esta ndo ¢ uma condig¢do desejavel, pois a tendéncia da camada limite
de se separar da superficie da pa aumenta significativamente, o que pode causar uma
reducdo (perda) consideravel de pressdo de estagnacdo e, como conseqiiéncia mais

grave, uma reducdo da eficiéncia do estagio.

Uma maneira de se reduzir a sobrecarga no estator ¢ dividir o aumento da
pressdo estatica igualmente no rotor e no estator (A =50%), reduzindo entdo a

tendéncia da camada limite de se separar da superficie da pa.

Para o caso de A >50% o aumento da pressdo estdtica no rotor ¢ maior que no
estator. Entretanto, deve-se ater que a limitagdo no desempenho de cada estagio
(trabalho maximo permissivel por estdgio) ¢ dependente, dentre outros fatores, do
numero de Mach. Se os efeitos do nimero de Mach pudessem ser desconsiderados
(ondas de choque), o aumento permissivel da temperatura por estagio poderia ser

obtido através do aumento do grau de reagao.

Como exemplo, os méaximos valores de temperatura e eficiéncia para um estagio
de um compressor subsonico podem ser atingidos se o nimero de Mach for préximo a

0,7 e o grau de reacdo em torno de 50% (Dixon, 1975).

2.3.3.Rendimentos do Compressor Axial

Segundo Walsh e Fletcher (1998), a eficiéncia isentropica ¢ definida como o
trabalho especifico ou o aumento total da temperatura ideal para uma dada relagdo de
pressao pela condi¢do real. O termo isentropico estd relacionado a um processo

adiabatico e reversivel, ou seja, tanto o calor transferido como o atrito estdo excluidos.
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A eficiéncia politropica ¢ definida como a eficiéncia isentropica de um estagio
infinitesimal no processo de compressdo de tal forma que seu valor serd sempre
constante ao longo do processo. Compressores com o mesmo nivel tecnoldgico de
fabricacdo, carga média por estagio e liberdade no projeto geométrico, tal como a area

frontal, terdo a mesma eficiéncia politrdpica independentemente da relagao de pressao.

A eficiéncia isentrdpica diminui a medida que a relacdo de pressdo se eleva para
uma mesma eficiéncia politropica. A eficiéncia politropica refere-se ao fato de que a
temperatura de entrada nos estdgios finais do compressor ¢ maior que nos estagios
frontais e, consequentemente, mais trabalho de entrada ¢ necessario para sustentar a
mesma relacdo de pressdo. O valor da eficiéncia politrdpica se eleva a medida que as
dimensdes e tecnologia disponivel para projeto e fabricagdo do compressor axial

aumentam.

2.4.PRINCIPAIS PARAMETROS DE ANALISE

Os parametros geométricos e aerodindmicos a serem comentados a seguir estao
diretamente ou indiretamente relacionados ao processo de otimizagdo, ou seja, estao
relacionados a fungdo objetivo, as variaveis de projeto e aos limites laterais

implementados no programa computacional.

2.4.1.Numero de Mach na Entrada

Para motores aeronduticos, o uso de valores elevados para o nimero de Mach na
entrada do motor, com a inten¢do de minimizar a area frontal, conduz a valores
elevados de velocidade relativa na ponta das pas dos primeiros estagios. Isso faz com
que a eficiéncia diminua nesses estagios, pois a geracdo de perdas devido a formacao
de ondas de choque. Valores entre 0,4 e 0,6 para nimero de Mach médio na entrada do
compressor sdo aceitaveis. Valores maiores que estes sdo utilizados para motores

aeronauticos supersonicos.
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Valores de nimero de Mach relativo na ponta da pa se situam entre 0,9 (valor
conservativo) e 1,3 (valor ambicioso). Este ultimo valor requer um alto grau de
difusdo, pois reduz a condicdo de escoamento supersonico para subsonico. Entretanto,
nesta transformacdo, perdas de pressao serdo geradas. Pode-se utilizar as pas guias
variaveis (PGV’s) na entrada do compressor para reduzir a geragdo de perdas de

pressao.

2.4.2.Numero de Mach na Saida

Um baixo nimero de Mach na saida do compressor beneficia o sistema de
combustdo. No caso de compressores axiais industriais, o valor para o nimero de Mach
na saida deve ser em torno de 0,4. Para aplicagdes aeronduticas o valor do nimero de

Mach na saida deve ser em torno de 0,35, idealmente 0,25.

2.4.3. Aumento da Temperatura ao Longo do Compressor

Segundo McKenzie (1997), uma vez obtido o aumento total de temperatura no
compressor torna-se necessario verificar o seu aumento por estagio. A principio,
poderia dividir a temperatura total pelo nimero de estagios e obter o aumento médio da
temperatura. Mas, devido as grandes variacdes de incidéncia que o primeiro e ultimo
estagio (chamados de estdgios criticos) do compressor sofrem ¢ aconselhdvel que
nesses estagios o aumento da temperatura seja abaixo da temperatura média, ou seja,
reduzir o seu carregamento. Além disso, o primeiro estagio do rotor apresenta um
carregamento elevado na sua raiz devido ao raio reduzido e a baixa velocidade

periférica nesse local.

Desta forma, foi incorporado, tanto no programa AFCC (Tomita, 2003) como no
programa AFCC Optimized, uma subrotina que tem como objetivo controlar a
distribuicao de temperatura nestes estagios criticos. Este controle ¢ feito através de
uma variavel definida como fator de distribuicdo de temperatura de estagnacdo

(weight k).
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2.4.4.0 Carregamento do Estagio

Walsh e Fletcher (1998) definem o carregamento como a medida de quanto
trabalho ¢ demandado pelo compressor ou estadgio. A eficiéncia do compressor ou do
estagio melhora a medida que o carregamento diminui, entretanto sera necessario

aumentar o niimero de estagios para manter a relacdo de pressdo desejada.

Com excecdo dos motores aeronduticos supersonicos, o carregamento ao longo
da linha média do compressor axial deve-se situar entre 0,25 ¢ 0,50. O menor valor
esta relacionado aos compressores de baixa relagdo de pressdo de multiplos estagios.
Para motores supersonicos admitem-se valores iguais ou acima de 0,7, pois se aceita
uma reducdo da eficiéncia em relagdo a vantagem obtida pela diminui¢do do niimero

de estagios (reducao do peso do compressor).

Na raiz do primeiro estdgio do rotor, onde se tem o menor valor para a

velocidade periférica, ¢ onde se encontra o maior carregamento do compressor.

De forma a se obter uma taxa de difusdo aceitdvel admitem-se valores de

carregamento por estagio entre 0,6 (valor conservativo) e 0,9 (valor ambicioso).

2.4.5.Deflexao e o Fator de Difusao

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), para a maioria dos estdgios dos
compressores axiais podem-se assumir, com uma pequena margem de erro, que o valor
da velocidade periférica U ¢ o mesmo na entrada e saida da pa do rotor para qualquer
linha de corrente. Neste caso, os triangulos de velocidades podem ser

convenientemente desenhados conforme Figura 2.1.
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Figura 2.1 - Efeito do aumento da deflexdo do fluido.

A quantidade de deflexdo requerida pelo rotor estd demonstrada pelas dire¢des

dos vetores das velocidades relativas do escoamento V, e V,. A mudanga na
velocidade circunferencial ¢ dada por AC, . Considerando um valor fixo para f,,
verifica-se que aumentando a deflexdo através da reducdo de S, acarreta uma reducdo

em V,. Em outras palavras, uma alta deflexdo do fluido implica numa alta taxa de

difusao.

O método inicial de projeto para avaliar a maxima difusdo permissivel ¢
fornecido pelo numero de “de Haller”, que ¢ definido como sendo a relagdo V, /V,. O

limite para esta relagdo ¢ que a mesma seja maior ou igual a 0,72. Qualquer valor
abaixo de 0,72 implicard na geracdo maior de perdas. Normalmente, o nimero de “de
Haller” ¢ utilizado somente como uma aproximacao inicial de projeto. Como critério
final de avaliacdo da méxima difusdo permissivel utiliza-se o fator de difusdo ( DF')
que ¢ um fator mais elaborado. Na sua forma mais basica, o fator de difusdo reflete o
efeito da relagdo espacamento/corda e das velocidades relativas na entrada e saida das

pés do rotor conforme equacao a seguir.
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AC
DF=1-—2 A% S 2.1
vV, 2V, c

O fluido de trabalho quando passa por um aerofdlio ira acelerar quando a
superficie do mesmo for convexa (lado de succdo), e em uma pa estacionaria,
aumentard a queda na pressdo estatica. Na superficie concava (lado de pressdo) o
fluido ird desacelerar. A maxima velocidade na superficie de suc¢do ocorrera entre 10
e 15% da corda a partir do bordo de ataque da p4a, e decrescera constantemente até que

a velocidade de saida seja alcancada (Saravanamuttoo et al., 2001).

As perdas no conjunto das pas surgem primeiramente pelo crescimento da
camada limite nas superficies de suc¢ao e de pressdo das pas. Estas camadas se unem
no bordo de saida da pa formando uma esteira a qual aumenta a queda local da pressao
de estagnacao. Camada limite mais espessa, a qual resulta em maiores perdas, ocorrem
em regides onde hd uma mudanca répida de velocidade, ou seja, em regides com um

alto gradiente de velocidade. Estas regides estdo localizadas na superficie de succao da

I3

pa.

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), testes realizados em véarias geometrias de
uma sec¢do particular de aerofolios tipo NACA, considerando nimero de Mach
maximo local subsonico ou supersonico (baixos valores), apresentaram os seguintes
resultados: Na regido da raiz do rotor e nos estatores as perdas por atrito ndo sao
afetadas pela varia¢ao do fator de difusdo até um valor em torno de 0,6. Entretanto, na
regido da ponta da pa, as perdas aumentam rapidamente para valores de fator de
difusdo acima de 0,4. Logo, para valores de fator de difusdo acima de 0,6 (raiz) e 0,4
(ponta da pd) haverd um aumento das perdas por atrito a qual acarretarda numa

diminui¢ao da eficiéncia do estagio e consequentemente do compressor.

O grande mérito do fator de difusdo ¢ que ele permite impor um limite para a
maxima deflexdo do ar através de um célculo simples, bastando para isso apenas

construir os tridangulos de velocidades e escolher a relagdo espagamento/corda.
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2.4.6.Relacao de Pressao, Numero de Estagios e Eixos

A relagdo de pressdo a ser obtida para um dado ntimero de estagios é governada
por varios fatores. O mais importante ¢ o de satisfazer a margem de bombeamento em

rotagdes parciais com a melhor eficiéncia possivel.

Nos estagios frontais de um compressor o escoamento pode descolar em baixas
rotagdes. Quanto maior o numero de estagios e a relagdo de pressdo por estagio, pior ¢
este efeito. Para tentar reduzir os efeitos deve-se utilizar de artificios como
compressores com geometria varidvel, valvulas de sangria ou dividir o compressor em

Varios €ixos.

Quanto maior a relagdo de pressao global, para um dado numero de estagios e

consequentemente carregamento, menor sera a eficiéncia.

Dividir o compressor em dois carretéis possui algumas vantagens. Uma relagao
de pressao maior pode ser obtida com um numero menor de estagios, 0 que causa uma
reducdo da utilizacdo da geometria variavel. Elevando-se a velocidade periférica nos
ultimos estagios se permite que os mesmos tenham um valor reduzido de
carregamento, aliviando assim as perdas causadas por elevadas relacdes de didmetros

raiz/ponta da p4, ou seja, perdas devido a folga na ponta das pas.

2.4.7.Relagao de Diametros Raiz/ponta da Pa (Hub/Tip Ratio)

Quanto maior o valor da relagdo de didmetros raiz/ponta da pa, mais influente se
torna a folga nas pontas das pas (tip clearance) devido a menor altura das mesmas. Isto
contribui para um aumento das perdas chamadas de “tip clearance”, acarretando uma
reducdo da eficiéncia e da margem de bombeamento. Além disto, o projeto dos
estagios frontais se torna complicado (problemas de montagem, espacamento entre as

pas, etc.).

Para valores reduzidos da relacdo de didmetros raiz/ ponta da péa, mais longas
serdo as pas o que poderd contribuir para um aumento considerdvel das perdas

secundarias.
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Outro problema diz respeito a tensao centrifuga. Como a mesma ¢ fungao do
quadrado da relagdo de didmetros raiz/ponta da pé, uma relacdo muito reduzida elevara

a valores proibitivos (criticos) da tensdo centrifuga (Saravanamuttoo et al., 2001).

Assim, para se tentar minimizar estes problemas, testes realizados demonstraram
que o valor para essa relagdo deve-se situar preferencialmente em torno de 0,4 para os
primeiros estdgios e 0,8 para os ultimos estdgios do compressor axial. Alguns
compressores aeronauticos admitem valores acima de 0,65 para os estagios frontais.
Para compressores de elevada relacdo de pressdo admite-se valores de 0,92 para os

estagios finais.

2.4.8.Elongamento

O elongamento ¢ definido como sendo a altura da pa pela sua corda na linha

média.

Segundo Walsh e Fletcher (1998), se o peso do compressor for um parametro
importante de projeto (caso dos motores acronauticos) um alto valor de elongamento ¢
desejavel, pois o compressor se torna mais compacto. Entretanto, esta decisdo
acarretard uma reducdo da margem de bombeamento e um niimero maior de pés, o que
aumentard os custos de fabricagdo do compressor. Além disso, problemas de vibragao
e de estabilidade mecanica das pas devido ao seu longo comprimento poderdo
comprometer o seu funcionamento. Mesmo que os problemas mecanicos sejam
resolvidos, o desempenho aerodindmico limita a eficiéncia do compressor em valores
menores que 80% além de reduzir a margem de bombeamento e o carregamento

(Wennerstron, 1989).

Segundo Wennerstron (1989), compressores com relagdes de aspecto igual ou
menor que 2 sdo considerados de baixo elongamento; igual ou maiores que 4 de alto

elongamento. Walsh e Fletcher (1989) sugerem valores entre 1,5 e 3,5.
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2.4.9.Velocidade Periférica (Tip Speed)

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), esta velocidade esta relacionada com a
tensdao centrifuga maxima que o material utilizado na fabricagdo das pas e do disco
pode suportar. Esta tensdo ¢ mais acentuada (critica) nas pas frontais, pois sdo mais
longas que as pas finais. Ela depende da geometria, material e da temperatura com que

0 compressor opcera.

Para pas de titdnio em compressores de baixa pressdo, podem-se obter
velocidades periféricas na ordem de 500 m/s. Para compressores de alta pressdo com
discos de ligas de niquel nos ultimos estagios, velocidades periféricas em torno de 400
m/s podem ser alcancadas. Velocidades periféricas em torno de 350 m/s ndo

apresentam problemas mais severos em relagdo a tensao centrifuga.

2.4.10. Velocidade Axial, Relagao de Velocidade Axial e

Coeficiente de Vazao

Para se obter um alto desempenho de uma turbina a gas é necessario uma alta
velocidade axial para fornecer uma alta taxa de fluxo de ar por unidade de area frontal.

Entretanto, a velocidade axial do compressor ¢ limitada por razdes aerodinamicas.

A velocidade axial ¢ normalmente mantida constante ao longo do compressor.
Consequentemente, a area anular do compressor diminui ao longo do mesmo devido ao
aumento da densidade. J4 o nimero de Mach axial reduz devido ao aumento da

temperatura.

Normalmente, nos compressores axiais industriais a velocidade axial ¢ de
aproximadamente 150 m/s, enquanto que para motores aeronauticos (avangados)
podem-se obter velocidades de aproximadamente 200 m/s (Saravamamuttoo et al.,

2001).

A taxa de velocidade axial, isto €, a relagdo da velocidade axial na entrada pela
velocidade axial na saida do compressor deve se situar em torno da unidade com o

objetivo de reduzir o carregamento axial das pas do compressor.
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O coeficiente de vazao deve se localizar entre 0,5 ¢ 0,75. Valores maiores que
0,75 aumentam o nimero de Mach e conseqlientemente a possibilidade de se gerar

perdas causadas por ondas de choque.

2.4.11. Canal do Compressor

A passagem do fluxo de ar na se¢do meridional forma o canal axial. Esse canal
possui uma grande influéncia no desempenho do compressor e, por isso, seu projeto

deve ser executado com o maior rigor possivel.

Em unidades industriais utiliza-se com maior freqiiéncia o canal do tipo didmetro
interno constante (CID), pois permite que os discos do rotor sejam do mesmo didmetro,

reduzindo assim os custos de fabricagao.

Segundo Saravamamuttoo et al., 2001, com o objetivo de diminuir o peso € o
tamanho do compressor, e conseqiientemente de todo o motor de uso aeronautico, o
canal do tipo didmetro externo constante (COD), Figura (2.19), ¢ comumente utilizado,

uma vez que esse tipo de canal resulta em um numero menor de estagios.

2.5.0 BLOQUEIO ANULAR

Devido ao gradiente de pressdo adverso, a camada limite ao longo do canal
anular do compressor se torna cada vez mais espessa a medida que o escoamento
caminha para os estagios seguintes. A principal conseqiiéncia deste efeito ¢ a reducao
da area disponivel para o escoamento. Essa reducdo faz com que a velocidade axial na
altura média das pas seja mais acentuada que na sua base e ponta, aumentando a
medida que o fluxo de ar caminha para os estagios subseqiientes. Normalmente, este

pico de velocidade axial se torna estavel a partir do quarto estagio. Figura 2.2.



29

[

|

Altura |

(Q) da pd :
|

Cg—
S Camédio D

[

|

I

(b) Altura I
da pd :

|

Co—
Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 2.2 - Distribuicao da velocidade axial: (a) 1° estagio, (b) 4° estagio.

Velocidade axial elevada na altura média da pa causa um angulo de incidéncia
local negativo e reduz o trabalho realizado pelo estagio. Essa correcdo poderia ser
compensada por um alto angulo de incidéncia na base e na ponta da pa onde a
velocidade axial ¢ menor, mas a formagdo da camada limite nas paredes anulares, o
gradiente de pressdao adverso e a folga na ponta das pas impendem essa compensacao,

ou seja, a energia necessaria para recuperar o trabalho realizado ¢ deficitaria.

O escoamento ao longo do compressor ¢ extremamente complexo. Combinagdes
de sucessivas aceleragdes e desaceleragdes com mudangas na sua dire¢do tangencial,
os efeitos da folga na ponta das pas, fazem com que o cdlculo do crescimento da
camada limite se torne extremamente complexo. Desta forma, se utiliza de um fator

empirico de correcao baseada em testes experimentais.
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2.5.1.0peracao

2.5.2.Ponto de Projeto

O ponto de projeto ¢ a condi¢do onde se espera que a eficiéncia dos componentes
e, conseqiientemente, de toda a maquina seja maxima. Desta forma, o ponto de projeto
deve ser escolhido na condicdo aonde a méquina venha a operar o maior periodo

possivel.

Segundo Saravamamuttoo et al., 2001, o problema de se projetar um compressor
de maneira precisa estd em solucionar os problemas relacionados ao escoamento ao
longo do compressor. Os célculos sdo realizados através das leis fundamentais da
dindmica dos fluidos e da termodinadmica. Além disso, os valores devem ser passiveis
de serem operados utilizando-se de recursos computacionais para analisar o

comportamento do compressor.

2.5.3.Fora do Ponto de Projeto

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), o desempenho fora do ponto de projeto ¢é
definido como o desempenho do compressor em condi¢gdes onde o fluxo de massa e a
rotacdo sdo diferentes daquelas que foram previamente projetadas (ponto de projeto).
O compressor ndo apresentara a mesma eficiéncia se variar a rotagdo ou o fluxo de

massa do escoamento para uma posi¢ao distante do ponto de projeto.

Se o compressor possuir certas caracteristicas tais como pas guias de entrada
(PGE’s), estatores variaveis (EV’s), sangria ou multiplos eixos, caracteristicas estas
utilizadas em conjunto ou individualmente, a faixa de trabalho do compressor fora do
ponto de projeto sera aumentada. Desta forma, a eficiéncia e a relagdo de pressao fora
do ponto de projeto poderdo ser corrigidas para cada nova condi¢ao de funcionamento

do compressor.
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2.5.4.Caracteristicas

O desempenho de um compressor axial depende da pressdo e da temperatura
ambiente, o que torna necessario o uso da analise dimensional para que uma curva

caracteristica seja representativa em qualquer condi¢do ambiente.

De acordo com Saravanamuttoo et al. (2001), os grupos adimensionais que

descrevem as caracteristicas de um compressor sao:

p

=% : relagdo de pressdo de estagnacdo (2.2)
Poi
T,
—% : relacdo de temperatura de estagnagio (2.3)
01
m,/T,
L. vazdo em massa corrigida (2.4)
Poi
N . .
: rotagdo corrigida (2.5)
V TOl

A Figura 2.3 apresenta as curvas caracteristicas de um compressor axial
hipotético. Nota-se que o desempenho dos compressores axiais possui uma grande

dependéncia da rotacdo corrigida (Dixon, 1975).

O limite inferior de vazdo em massa corrigida para cada rotagdo corrigida ¢
representado pela curva trago-ponto, chamada de linha de bombeamento (surge line).
Esta ¢ formada pelos pontos de bombeamento (surging) para cada rotagdo. O
bombeamento ¢ um fenomeno de instabilidade que ocorre quando a vazao em massa ¢
inferior a um valor minimo e estd associado a propagacdo do descolamento do

escoamento ao longo dos estdgios do compressor.

Por outro lado, se a vazao em massa aumentar além de certo limite, ocorre o
entupimento (choking). Este fendmeno estd associado a maxima vazao em massa que o

compressor pode admitir, para uma dada rotacao.
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Figura 2.3 - Curvas caracteristicas de um compressor axial.

Normalmente, os pontos de bombeamento sdo atingidos pouco antes que as
curvas alcancem seu ponto maximo, € € nessa regido que se encontra o ponto de
operagao de projeto do compressor. Desta forma, verifica-se que a faixa de operacao
do compressor axial ¢ muito restrita, restringindo-se ainda mais quando se incorpora ao

compressor, a turbina propriamente dita.
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Cada série de estagios que compde o compressor axial possui suas proprias
caracteristicas. Essas caracteristicas sdo similares as caracteristicas gerais do

compressor, mas possuem valores de relagdo de pressao bem menores.

O fluxo de massa de ar ao longo do compressor esta limitado pelo entupimento
nos varios estagios e, sob certas condi¢des, o entupimento pode ocorrer nos primeiros

ou nos ultimos estagios.

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), se um compressor axial ¢ projetado para
trabalhar com velocidade axial constante, a drea necessaria deve ser progressivamente
reduzida, pois a densidade do ar aumenta ao longo do compressor. A area anular
necessaria para cada estagio sera determinada pelas condi¢des de projeto, e se houver
qualquer outra condi¢do de operagdo, essa drea fixa resultard em uma variagdo da

velocidade axial através do compressor.

Quando o compressor esta trabalhando em rotagdo menor que a de projeto, a
relagdo de pressao sera menor que a do valor de projeto e ocorrera um aumento menor
da temperatura. O efeito da reducdo da densidade do ar serd o de aumentar a
velocidade axial do fluido nos estdgios finais do compressor onde, eventualmente, o
entupimento ira ocorrer, limitando o fluxo de massa de ar. Assim, em baixas rotacdes,
o fluxo de massa de ar ao longo do compressor serd determinado pelo entupimento nos
seus estagios finais. A medida que a rotagdo aumenta a densidade do ar ao longo dos
estagios também aumenta até atingir o valor de projeto, e os estdgios finais do
compressor poderdo passar toda massa de ar proveniente dos estdgios iniciais.

Entretanto, pode ocorrer o entupimento nos estagios iniciais do compressor.

A regido de entupimento, no mapa do compressor, pode ser identificada pela
porc¢do praticamente vertical das linhas de rotacdo corrigida conforme mostra a Figura
2.4. Assim, nenhum aumento de massa corrigida no compressor ¢ possivel, uma vez
que o numero de Mach em algumas se¢cdes do mesmo alcangou a unidade. Neste caso,

diz-se que houve entupimento (choke).

Em rela¢do ao angulo de incidéncia, quando o compressor esta trabalhando no
ponto de projeto, todos os estagios estdo operando com seu coeficiente de vazdo
corretamente e, conseqiientemente, com os valores dos angulos de incidéncia também

corretos. Se o ponto de projeto for movido ao longo de uma curva de rotagdo corrigida
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constante, em direcdo a linha de bombeamento (A — B), verifica-se que a densidade
na saida do compressor aumentard devido ao aumento da relagcdo de pressdo, mas o
fluxo de massa apresentara uma pequena redugdo. Esses dois efeitos combinados irdo
fazer com que a velocidade axial nos ultimos estdgios reduza, causando um aumento
do angulo de incidéncia, Figura 2.5. Um pequeno aumento do angulo de incidéncia
causara um descolamento na pa. Assim, nota-se que o bombeamento em altas rotagdes

ocorre devido ao descolamento nos ultimos estagios.

Descolamento no // Entupimento
Ultimo estdgio \ na entrada
/
B
A
’
Foo
Fo1 ’
Descolamento no / Baixo 7. devido
primeiro estagio -

ao descolamento
em angulos de
C incidéncia negativos

4

Fluxo controlado

Vdrios estégios pelo entupimento
frontais nosluITlmos
descolados estagios

m\/ﬂ/Pm

Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 2.4 - Bombeamento e entupimento no compressor axial.

Se a rotagdo ¢ reduzida para uma outra linha de operagdao (A — C), o fluxo de
massa geralmente reduz mais rapidamente do que a rotacdo, e o conseqiiente efeito ¢ a
reducdo da velocidade axial na entrada do compressor causando um aumento do

angulo de incidéncia no primeiro estagio, Figura 2.6.

Ja nos ultimos estagios do compressor a velocidade axial aumentara devido a
menor relacdo de pressdo e densidade, fazendo com que o angulo de incidéncia
diminua. Assim, nota-se que o bombeamento em baixas rotacdes ocorre devido

provavelmente ao descolamento nos primeiros estagios do compressor.
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Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 2.5 — Aumento no angulo de incidéncia nos ultimos estagios.
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Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 2.6 — Comportamento do angulo de incidéncia nos primeiros e tltimos estagios.

A Figura 2.7 apresenta uma sec¢do de pas de rotor e estator na linha média, e a

Tabela 2.1 as varia¢des dos principais parametros termodinamicos nesta sec¢ao.

Linha Média

Rotor Estator

YW
(1]

Direcdo de
rotacdo

|————

Fonte: Walsh e Fletcher (1998).

Figura 2.7 — Rotor e estator na linha média.
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Tabela 2.1 — Variagao dos principais parametros termodinamicos num estagio.

Processo Termodinamico
Rotor Estator
Pressao Estatica Aumenta Aumenta
Pressao Total Aumenta Pequena diminui¢ao
Temperatura Estatica Aumenta Aumenta
Temperatura Total Aumenta Constante
Velocidade Relativa Diminui -

Velocidade Absoluta Aumenta Diminui
Entalpia Aumenta Constante
Densidade Aumenta Aumenta

Fonte: Walsh e Fletcher (1998).

A Figura 2.8 apresenta mais claramente o comportamento das velocidades

absoluta e relativa nos tridngulos de velocidades (linha média) no ponto de projeto.

Segundo Walsh e Fletcher (1998), nos estatores, os angulos de entrada e saida das

aletas coincidem com os angulos do escoamento absoluto de entrada e saida do ar, e

nos rotores, os angulos da pa coincidem

entrada e saida do ar.

com os angulos do escoamento relativo na

A Figura 2.9 apresenta os tridngulos de velocidades proximos a condi¢do de

bombeamento. A velocidade axial diminui devido a diminuicdo do fluxo de ar. As pas

do rotor entram no processo de bombeamento com a separagdo do fluxo de ar da

superficie de suc¢do da pa devido ao elevado grau de incidéncia positivo nas pas do

rotor.

Velocidade |

absoluta | |
Velocidade | |
da pé | |

Velocidade
relativa

Rotor
Fonte: Walsh e Fletcher (1998).

Velocidade | |

absoluta

|
hal
|

|
|\

Velocidade
relativa

Estator

Figura 2.8 - Triangulos de velocidades referentes ao no ponto de projeto.
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Figura 2.9 - Triangulos de velocidades referentes a condi¢ao de bombeamento.

A Figura 2.10 apresenta os triangulos de velocidades proximos da condi¢ao de

entupimento. A velocidade axial aumenta devido ao aumento do fluxo de ar. O fluido

no canal do rotor entra no processo de entupimento devido ao aumento do grau de

incidéncia negativo nas pas do rotor.
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Fonte: Walsh e Fletcher (1998).
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Figura 2.10 - Tridngulos de velocidades referentes ao ponto de entupimento.

2.5.5.0 Desempenho

A Figura 2.11 apresenta o desempenho de um rotor de um compressor axial de

baixa velocidade de estdgio unico. O compressor possui uma relacdo de didmetros
raiz/ponta da pa de 0,5 com um didmetro externo de 0,932 m. O compressor possui pas
guia de entrada, velocidade axial na entrada de 29 m/s, coeficiente de vazao de 0,56 e
coeficiente de aumento de pressdo de 0,486. As pas sdo do modelo NACA série 65

(Lakshminarayana, 1996).
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Figura 2.11 - Desempenho global do rotor de um compressor axial.

Entre os pontos A e B as caracteristicas medidas s3o praticamente lineares. Além
do ponto B, reduzindo a vazao em massa do escoamento, a taxa de aumento de pressao
ndo serda mais linear, mas mesmo assim continuard aumentando até o ponto D.
Entretanto, os efeitos do angulo de incidéncia e do gradiente de pressdo adverso no
escoamento através dos canais formados pelas pas e paredes do compressor
influenciam substancialmente o aumento de pressao a partir do ponto C, levando ao
inicio de um descolamento a partir do ponto D. Qualquer redu¢do da vazao em massa a
partir desse ponto resultard numa queda de pressao devido a separa¢do do escoamento
nas pas e nas paredes do compressor. Este inicio de descolamento pode levar a um
descolamento rotativo, o qual pode provocar um carregamento e descarregamento em
varios estagios resultando numa propagagdo de ondas de pressdo pelo compressor,
tendo como conseqiiéncia mais freqiiente e grave uma falha mecanica do mesmo.

Nestas circunstancias diz-se que o compressor operava em regime de bombeamento.

No caso da eficiéncia, ela aumenta até o ponto onde os efeitos da viscosidade
tendem a se tornarem apreciaveis (ponto C). Além deste ponto, o fluxo ¢ dominado

pelos efeitos viscosos resultando numa diminui¢ao da eficiéncia.
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Normalmente, no projeto de compressores axiais existe uma margem suficiente

de trabalho (A¢) localizado entre o ponto de inicio do descolamento (D) e o ponto de

operacao (C).

2.5.6.As Instabilidades

Uma operagdo eficiente para o compressor com rota¢do constante encontra-se a
direita da linha de bombeamento. Um compressor axial de multiplos estagios operando
com rotagdo corrigida constante comega a entrar na linha de bombeamento quando sua
relacdo de pressdo atinge abruptamente seu valor maximo. A linha de bombeamento
denota o limite de operagdo estavel do compressor. Esse limite pode ser alcangado
reduzindo o fluxo de massa corrigido (com uma valvula reguladora) enquanto a

rotacdo corrigida ¢ mantida constante.

Uma operagao instavel do compressor ¢ caracterizada por uma severa oscilagao
do escoamento através do mesmo. Verifica-se também um aumento no nivel de ruido,
indicado por uma pulsacdo do escoamento ¢ de uma vibragdo mecanica. Normalmente,
existe um numero pequeno de freqii€ncias superpostas que predominam quando do
aumento desse ruido. As freqliéncias mais baixas sdo comumente associadas com a
ressonancia do tipo Helmholtz para o escoamento através do compressor. As
freqiiéncias mais altas ocorrem devido ao descolamento rotativo e sdo da mesma

ordem da velocidade de rotagdo da pa.

O fenomeno do descolamento rotativo, Figura 2.12 ocorre quando existe uma
ndo uniformidade no escoamento ou na geometria dos canais. Neste caso hd uma
quebra do escoamento entre os canais fazendo com que o mesmo seja defletido a um
angulo de incidéncia reduzido no canal anterior € a um angulo de incidéncia elevado
no canal posterior. Isso acarreta o descolamento do escoamento no canal posterior
resultando numa reducdo do angulo de incidéncia no canal onde tinha ocorrido a
quebra do escoamento. O canal onde ocorreu a quebra do escoamento se recupera, mas
o descolamento passou agora para o canal posterior. Esse processo entdo se repete

onde o descolamento passa de canal para canal.
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Figura 2.12 - Fenomeno do descolamento rotativo.

O sentido de rotagdo do descolamento rotativo é o contrario da rotagdo das pas
do compressor. A velocidade de propagagdao do descolamento rotativo se encontra

entre 50 e 70% da velocidade tangencial da pa.

Lakshminarayana (1996) verificou que um compressor com uma vazao de saida
de 5 m’/s apresentou um descolamento rotativo intermitente (indicado por rapidas
oscilagdes) seguido do bombeamento, Figura 2.13. Neste caso, tanto o descolamento
rotativo como o bombeamento podem aparecer. Quando o compressor estava operando
com uma baixa vazdo de saida (0,03 m’/s) notou-se que somente o fendmeno do
descolamento rotativo aparecia. De uma maneira geral, concluiu-se que o
descolamento rotativo aparece numa freqiiéncia muito maior do que a freqiiéncia do

bombeamento.

A Figura 2.14 apresenta um mapa de desempenho de um compressor aeronautico

tipico e as varias fases do descolamento rotativo.
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Figura 2.13 - Oscilagdes padrao do descolamento rotativo e do bombeamento.
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Figura 2.14 - Mapa de desempenho de um compressor axial (Descolamento Rotativo).

O descolamento rotativo parcial geralmente se encontra nos estagios frontais do
compressor com elevadas relagdes de aspecto e baixas rotagdes. Normalmente, o
descolamento rotativo aparece durante a decolagem ou na partida do motor quanto o
escoamento € baixo e o angulo de incidéncia ¢ elevado. O descolamento total, ou seja,
em toda a pa, ocorre numa faixa média de velocidade e seu efeito ¢ muito mais danoso

para 0 Compressor.

As células de descolamento rotativo se estendem por todo o compressor levando

ao stress vibratério (ressonancia) se a freqiiéncia do descolamento rotativo coincidir
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com a freqiiéncia natural das pas. Entretanto, este efeito ocorre somente em picos de
carga e, a principio, numa condi¢do normal de operacdo, o compressor ndo deve atingir
este ponto. Mas se este pico acontecer, ocorrera uma redugdo dos valores da relagao de
pressao e de escoamento na camara de combustdo, o que pode causar uma parada
temporaria do motor. Apesar da capacidade do motor de se religar rapidamente, essa ¢

uma situagdo que deve ser evitada a0 maximo numa situagdo normal de operacao.

O descolamento rotativo carrega e descarrega cada p4 com uma freqiiéncia que
esta relacionada principalmente com a rotagdo do compressor. Essa freqiiéncia pode
estar perto da freqiiéncia natural de vibragdo das pas e por isso deve ser analisada com
precisao. Segundo Dixon (1975), varios casos de falhas nas pas devido a ressonancia
induzida pelo descolamento rotativo ja foram reportados normalmente com sérias

conseqiiéncias para 0 compressor.

Além da andlise de vibragdo feita por Lakshminarayana (1996), é possivel
distinguir entre o bombeamento ¢ o descolamento rotativo através da instabilidade que
ocorre na massa total de escoamento que passa pelo compressor. A caracteristica do
descolamento rotativo ¢ que o escoamento através do compressor ¢ constante com o
tempo. O descolamento rotativo simplesmente redistribui circunferencialmente o
escoamento ao longo do compressor. J& o bombeamento, envolve uma oscilagdo axial
da massa total do escoamento (alteracdo da massa), condicao esta altamente prejudicial

na operagao eficiente do compressor.

Segundo Harman (1981) existem trés formas de descolamento: o individual, o

flutuante e o profundo, também chamado de estagnacdo de altitude (caso mais severo).

O descolamento individual da pd ¢é caracterizado pelo desenvolvimento de
grandes regides de separacdo do escoamento, ou em zonas de baixo escoamento na

esteira de cada pa.

O descolamento flutuante ¢ uma oscilagdo que ocorre em elevados angulos de

incidéncia e esta associado com o descolamento individual das pés.

O descolamento profundo (ou estagnacdo de altitude) envolve uma condi¢do de

grande reducao de fluxo de massa do escoamento e de relacdo de pressdo o que pode
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levar a um superaquecimento da turbina a gas e, conseqiientemente, uma falha em todo

0 motor.

Tanto o bombeamento como o descolamento profundo sdo conhecidos apenas
como descolamentos. Qualquer opera¢ao do compressor nestas condi¢des pode resultar

numa ruptura de uma ou de varias pas.

Estes fendmenos podem ocorrer em qualquer condi¢ao de rotagdo de operacdao do
compressor. Podem aparecer também quando ocorrer uma partida quente (hot start) do
motor, fendmeno esse que acontece quando a taxa de fornecimento de combustivel for

excessiva.

Ja o ponto de entupimento representa a maxima vazao em massa que se pode
passar pelos canais do compressor para uma dada rotacdo. Assim, para aumentar a

vazao em massa ¢ necessario aumentar a rotagdo de operagao.

Segundo Hellmich e Seume (2004), além do fenomeno do descolamento rotativo,
a literatura mais recente cita trés outros fenomenos de distor¢ao do escoamento e de

instabilidades do escoamento nos compressores que podem ocorrer. Sdo eles:

o Instabilidades Rotativas (RI);
e Ruido de folga de ponta de pa (TCN);

e Ressonancia Acustica (AR)

As instabilidades rotativas (RI) sdo separagdes periddicas do escoamento que
ocorrem no rotor sem que o fendmeno do bloqueio do canal apareca. Estas
instabilidades aparecem na forma de um pico de freqiiéncia larga e achatada no
espectro de freqiiéncia do sinal da pressdo (estatica), e tem a caracteristica de ser maior

que a freqiiéncia da velocidade do rotor.

O ruido de folga de ponta de pa (TCN) ¢ similar ao fenomeno das instabilidades
rotativas, mas € causada pela reversdo do escoamento que ocorre na ponta da pa do

rotor e ¢ fortemente dependente do valor dessa folga.
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A ressonancia acustica (AR) rotativa causa um elevado e estreito pico no
espectro de sinal da pressdo (estitica) em certas freqliéncias de ressondncia. As
freqiiéncias de ressondncias sdo freqiiéncias naturais determinadas pela geometria do
compressor, as quais podem ser excitadas através da separagdo do escoamento,
interacao entre o rotor € o estator, pelo ruido causado pela folga na ponta da pa ou por

vortices no bordo de saida das pas.

A ressondncia rotativa ¢ um fendmeno que ocorre somente se a carga
aerodinamica do compressor for elevada, isso porque as condi¢des de ressonancia s
ocorrem se o didmetro do compressor for elevado e o nimero de Mach do escoamento

médio for reduzido.

Proximo ao limite de estabilidade do compressor (linha de bombeamento), a
reduc¢do do nimero de Mach do escoamento médio desloca a freqiiéncia de ressonancia
e a fase de velocidade (do escoamento) para a freqiiéncia harmonica do rotor. Dessa
forma, elevadas pressdes das ondas acusticas bloqueiam certos canais no rotor o qual

conduz ao bombeamento rotativo do compressor.

Segundo Harman (1981), uma mudancga subita da condicdo normal de operagdo
induz ao surgimento do descolamento. O compressor, entdo, ndo consegue mais
sustentar a relacdo de pressdo a qual devia estar operando (ponto de projeto), o que

pode conduzir o compressor ao bombeamento.

Uma rapida mudanca do fluxo de massa conduz a um comportamento
intermitente do bombeamento resultando em uma violenta oscilagdo de pressdo e de
propagacdo de ondas de pressdo, tendo como conseqiiéncia final uma falha mecanica

de todo o sistema de compressao.

O bombeamento pode ocorrer de modo silencioso ou como um grande estrondo.
Ele ird danificar as pas do rotor torcendo-as até que as mesmas toquem os estatores
que, dentre outras conseqiiéncias mais graves, pode fazer com que as chamas da

camara de combustao apare¢am na parte frontal do motor.

As causas que podem levar ao mal funcionamento do compressor incluem uma
incorreta montagem das pas e aletas, impacto de objetos estranhos, falha mecanica

individual de algum componente ou falha humana na operagao do equipamento.
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No caso de objetos estranhos, o seu impacto no compressor pode induzir
antecipadamente ao aparecimento do descolamento rotativo e do bombeamento, o que

diminui a margem de seguranca (margem de bombeamento) do compressor.

Assim sendo, pode-se dizer que um dos principais objetivos do projetista de
compressores axiais ¢ o de aumentar a margem de bombeamento, isto ¢, aumentar a
diferenca do fluxo de massa do escoamento entre a condi¢do de eficiéncia maxima ¢ do

ponto de bombeamento.

Uma das maneiras de se aumentar ou mesmo manter a margem de bombeamento
¢ através da utilizagdo das pas guia de entrada (PGE’s) em conjunto ou ndo com os
estatores de geometria variavel (EV’s). Esses dispositivos tém a capacidade de alterar o
angulo de incidéncia do escoamento a medida que o mesmo se aproxima da regido de
bombeamento fazendo entdo com que a faixa de bombeamento se alargue ou se

mantenha constante.

2.5.7.0s Efeitos da Compressibilidade

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), os efeitos da compressibilidade estdo

diretamente relacionados ao nimero de Mach. O numero de Mach critico (M_) se

refere a uma velocidade onde qualquer valor acima dela acarretard no aparecimento de
perdas que anulardo o efeito do aumento de pressdo, cessando assim o processo de

difusdo da pa.

O ntmero de Mach maximo (M, ) corresponde a valores limites que o

compressor pode operar. Em compressores subsonicos com angulo de incidéncia de
zero grau (teste em grades) os valores para este numero de Mach variam entre 0,7 e
0,85. A Figura 2.15 apresenta o coeficiente de perda de pressao e a variagao do angulo

de incidéncia para varios valores de numero de Mach (pas subsonicas).

A medida que o numero de Mach aumenta o nivel das perdas aumenta
substancialmente e a faixa do angulo de incidéncia para a qual as perdas sdo aceitaveis
reduz drasticamente. Isto significa que o desempenho do compressor na condi¢do de

operagao fora do ponto de projeto pode ser afetado seriamente.
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Figura 2.15 - Efeito do nimero de Mach nas perdas (pas subsonicas).

A faixa do angulo de incidéncia para numero de Mach 0,8, por exemplo, ¢ muito
estreita, 0 que mostra que um compressor com este tipo de perfil ndo pode ser utilizado

no caso de se operar com nimero de Mach proximo ou até maior que a unidade.

Os efeitos da compressibilidade aparecem de forma critica na parte frontal
(primeiros  estagios) do compressor onde a temperatura de entrada e,

conseqlientemente, a velocidade do som ¢ menor.

Normalmente, o nimero de Mach ¢ supersonico e crescente ao longo do perfil da
pé do rotor e atinge seu valor maximo (pico) logo ap6s o bordo de entrada da pa, entre
10 e 15% da corda. Esse valor mdximo esta relacionado com a velocidade relativa na
ponta da pa do rotor e ¢ um importante valor tanto do ponto de vista das perdas
causadas pelas ondas de choque como pelo nivel de ruido. Ja no estator o nimero de

Mach normalmente ¢ maior na sua base, diminuindo ao longo da direcao radial.

Andlises realizadas em varios compressores mostraram que as perdas para
condigdes subsonicas sao bem correlacionadas com base no fator de difusdao, mas sao
significativamente elevadas para condi¢des transonicas (velocidades supersdnicas na

ponta da pa e sonica em sua base). Para estas condi¢des, além das perdas causadas pela
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onda de choque, um aumento na relagdo espagamento/corda (reducao da solidez)

também contribui para um réapido aumento das mesmas.

Nos turbofans de alta relagdo de by-pass a velocidade na ponta das pés ¢
significativamente elevada (M = 1,4 a 1,6) apesar de sua velocidade de rotacdo ser
baixa em relagdo aos motores a jato. Nestes casos, utiliza-se um perfil de pa especial
com valor reduzido para o angulo de arqueamento, Figura 2.16, diferentemente de

perfis de seccdo tipo aerofdlio.

Para manter as perdas por choque em um nivel aceitdvel ¢ necessario
providenciar uma difusdo supersonica para um nimero de Mach em torno de 1,2 antes
do choque normal na entrada da passagem. Uma difusdo supersonica necessita de uma
diminui¢do da drea de passagem do escoamento. Isto pode ser obtido de duas maneiras,
tanto pelo decréscimo da area anular do compressor, como também fazendo com que o
lado da succ¢do da pa seja ligeiramente concavo. Ambos os métodos podem ser

utilizados em conjunto.

Velocidade relativa de entrada

e

_——

Direcdo de rotacdo
Fonte: Lakshminarayana (1996)

Figura 2.16 - Pas para um fluxo supersonico.

2.6.AS PERDAS

Segundo Denton (1993), as perdas podem ser classificadas basicamente em trés

categorias:
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e Perdas por atrito viscoso (Profile Loss);
e Perdas devido a folga de topo (Tip Leakage Loss).

e Perdas secundarias (Secondary Loss);

Entretanto, ja ¢ reconhecido atualmente que os mecanismos de geracdo destas

perdas ndo sdo independentes, o que dificulta a identificagdo exata das mesmas.

Para completar a lista de Denton (1993), foi incluido no presente trabalho um
outro tipo de perda que € caracteristico de escoamentos transonicos € supersonicos: as

perdas por onda de choque.

Com excec¢ao das perdas por onda de choque, a magnitude das perdas, depende
do tipo de maquina e de detalhes geométricos das pas, principalmente do elongamento
e da folga da ponta da pa (rotor e estator). Entretanto, em muitas maquinas elas sdo
comparaveis em magnitude, cada uma sendo responsavel normalmente por um terco do

total das perdas quando as ondas de choque nao estdo presentes.

2.6.1.Perdas por Atrito Viscoso (Profile Loss)

Segundo Denton (1993), as perdas por atrito viscoso ou perda bidimensional
estdo relacionadas com as caracteristicas da camada limite que se formam nas
superficies de suc¢do e de pressdo das pas, desconsiderando as extremidades das
mesmas (raiz e ponta da pa). Normalmente, as perdas devido a formagao da esteira no
bordo de saida (wake loss) sdo consideradas como parte integrante das perdas por atrito

V1SCOSO0.

O desenvolvimento da camada limite em uma superficie de um perfil ¢

basicamente funcao de trés fatores:

e QGradiente de velocidades na superficie;
e Numero de Reynolds com base na corda;

e Nivel de turbuléncia do escoamento livre a montante (entrada do compressor).
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O gradiente de velocidade estd associado ao dngulo de incidéncia e a geometria
do perfil, visto que, se o angulo de incidéncia aumenta, a camada limite fica mais
espessa. Numeros de Mach elevados, acima de 0,3 (para compressores subsonicos),
conduzem ao surgimento dos efeitos de compressibilidade do escoamento e, a partir de

um valor critico, levam ao aparecimento de ondas de choque.

Denton (1993) mostra que a superficie de suc¢do da pa ¢ dominante na geracao
deste tipo de perdas, aumentando numa propor¢do maior a medida que se eleva a
velocidade do fluido nessa superficie. Uma das maneiras de minimiza-las ¢ tentar
manter a camada limite em regime laminar na maior extensdo das superficies da pa

possivel.

A extensao laminar da camada limite estd relacionada diretamente com o valor
do numero de Reynolds, do nivel de turbuléncia e da distribuicdo detalhada da

velocidade na superficie de sucgao.

A rugosidade das pas ¢ um parametro importante que também influi na geracao

das perdas, principalmente, se o regime de trabalho do compressor ¢ turbulento.

Os estagios com alto grau de reagdo possuem uma alta velocidade na superficie
de sucg¢do o que contribui para o aumento destas perdas e conseqlientemente a

diminui¢do da eficiéncia do estagio.

A medida que a velocidade de entrada do escoamento se aproxima da condigéo
sonica, as perdas aumentam rapidamente. O pico de velocidade do escoamento na
superficie de suc¢do das pas estda bem acima do que na entrada do compressor,
alcangando velocidades sonicas quando o nimero de Mach na entrada estiver em torno
de 0,7. Um aumento maior que 0,7 acarretara num aumento do nimero de Mach sénico

na superficie de suc¢do causando um rapido aumento da velocidade axial.

Normalmente, as condi¢des sonicas sdo interrompidas através do aparecimento
de uma onda de choque. Assim, um elevado nimero de Mach na entrada do
compressor causara perdas devido a formagdo das ondas de choque e possivelmente a
uma separacdo da camada limite que, em conjunto, contribuirdo para um rapido

aumento das perdas.
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Segundo Denton (1993), as pas de compressores especialmente projetadas para
velocidades supersonicas reduzem esse aumento de perdas através de uma modificacao
em sua geometria. Estas sdo bem finas (estreitas) e possuem um angulo de
arqueamento bem reduzido de tal forma que o valor do pico do nimero de Mach na
superficie de suc¢ao ndo seja tdo maior do que o numero de Mach na entrada do
compressor. Isto faz com que as perdas por onda de choque possam ser toleradas até
certo valor de nimero de Mach na entrada do compressor, normalmente em torno de
1,4. A partir deste valor a formag¢do da onda de choque podera descolar a camada

limite na superficie de succ¢ao.

2.6.2.Perdas Devido a Folga de Topo (Tip Clearance Loss)

As perdas devido a folga de topo aparecem nas pontas das pas do rotor e do
estator. Existe uma interacdo muito forte entre este tipo de perda e as perdas devido a
interagdo das pas com a camada limite na raiz e ponta das pas do compressor (End-
Wall Loss). Neste caso, os métodos de previsdo de perdas ndo fazem distingdo entre

elas.

2.6.3.Perdas Secundarias (Secondary Loss)

As perdas secundarias sdo geradas basicamente de trés formas:

e Através da interacdo das pas e aletas com a camada limite nas superficies da
raiz e ponta da pas (End-Wall Losses);

e Pelo escoamento através da folga da ponta das pas e aletas (7ip Clearance
Losses);

e Pela interacdo entre os diversos vortices formados na regido da unido das pas

com a raiz e o escoamento principal.

Segundo Denton (1993) existe uma dificuldade em separar as perdas devido a
interagdo das pas com a camada limite, na raiz e na ponta das pas (End-Wall Loss) das

perdas por atrito viscoso (Profile Loss) ¢ das perdas por fuga de escoamento (7ip
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Leakage Loss). Neste caso, o titulo de perdas secundarias pode se referir a qualquer

tipo de perda que ndo esteja claramente identificada.

Nos métodos matematicos de previsao de perdas existe também outra dificuldade
que ¢ a de separar as “perdas devido a interagdo das camadas-limite nas pds com a
camada limite na raiz e na parede do compressor (End-Wall Losses)” das “perdas por
fuga de escoamento (Tip Leakage Losses)”. Nestes casos, os modelos mateméaticos nao

fazem distincao entre elas.

A Figura 2.17 apresenta a formagdo de alguns vortices que causam as perdas

secundarias.

As perdas secundarias possuem componentes que sao os mais dificeis de serem
compreendidos e previstos, razdes pelas quais todos os métodos de previsdo, para estes
tipos de perdas, sdo até hoje baseados em relacdes empiricas e correlagdes, em alguns
casos com pouquissima base tedrica. Normalmente, se utilizam métodos numéricos

computacionais para prever estas perdas.

Segundo Denton (1993), as perdas secundarias estdo relacionadas a espessura da
camada limite formada a montante da superficie do canal anular formado pela carcaga
e raiz da pa e, pelo valor do arqueamento da pa. Um arqueamento de pa bem reduzido
tende a reduzir as perdas secundarias, entretanto a espessura da camada limite
aumenta. O fato de o escoamento estar sendo desacelerado faz com o que a parte do
escoamento que estd proximo a carcaga € a raiz da pa apresente uma tendéncia de se

separar, o que causa um grande efeito no fator de bloqueio (aumento).

Viarias tentativas vém sendo experimentadas para se tentar reduzir os fluxos
secundarios e as perdas na carcaca e na raiz da pad dos compressores axiais.
Lakshminaryana (1996) reportou um caso onde uma reducdo de 10% das perdas
secundarias foi alcancada através da modificacdo tanto do angulo de montagem
(alterando o angulo de incidéncia do escoamento) como do arqueamento da pa

(alterando a curvatura do escoamento).

Segundo Wennerstrom (1989), a camada limite nas paredes do compressor (raiz
e ponta da pd) aumenta a medida que o elongamento aumenta conduzindo a um

bombeamento antecipado do rotor e do estator inicialmente nestes locais e depois
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podendo se propagar por todo o compressor. No caso de uma redugao do elongamento,

haverad uma tendéncia de aumento das perdas secundarias.
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Fonte: (Coppieters, 2003).

Figura 2.17 — Perdas secunddrias em um compressor axial (Coppieters, 2003)

2.6.4.Perdas por Ondas de Choque (Shock Loss)

Um aumento na velocidade relativa na entrada do compressor resulta em um
aumento da temperatura e pressao no compressor. Quando o nimero de Mach relativo
se torna maior que a unidade, o comportamento qualitativo e quantitativo do
escoamento se altera substancialmente. Ondas de choques sdo formadas no bordo de
ataque ou dentro do canal, resultando num elevado aumento da temperatura estatica, da

pressdo de estagnacdo e das perdas devido ao efeito viscoso do escoamento.

Nos compressores atuais, o0 nimero de Mach na entrada do compressor ¢ sempre
subsonico. Como a velocidade periférica U ¢é fungdo do raio, a velocidade da pa ¢
sempre maior na ponta. Com a tendéncia atual de se tentar obter elevadas velocidades
periféricas das pas, o nimero de Mach relativo pode alcangar a condigdo supersonica
na ponta da pa do rotor, enquanto que a velocidade do escoamento proxima a raiz da pa

se mantém subsonico.
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Nos compressores transonicos, o numero de Mach relativo ¢ menor que a
unidade proxima ao raio interno do rotor (raiz da pa), e maior que a unidade proxima
ao seu raio externo (ponta da pd). Isto acontece especialmente em compressores que
possuem um elevado valor de elongamento ou uma baixa relagdo de didmetros

raiz/ponta de pa.

Em alguns compressores compactos de baixo elongamento podem ocorrer casos
onde todo o escoamento, da raiz até a ponta da péa apresenta velocidade supersonica.

Esses sdo chamados de compressores supersonicos.

Aperfeicoamentos no projeto das pas vém sendo realizados com o objetivo de
minimizar os efeitos causados pelas ondas de choque. Os projetos que apresentam os
melhores resultados sdo aqueles baseados em aerof6lios de difusdo controlada (CDA) e
no conceito de projeto de aerofdlios livres de choque. Com isto uma alta eficiéncia

pode ser alcangada.

Em alguns experimentos, nimeros de Mach em torno de 2,4 para a velocidade de
escoamento ao longo da p4a ja foram alcancados. Estes valores estdo sendo possiveis de
serem alcancados principalmente devido a uma cuidadosa escolha do elongamento e

um estudo detalhado da variagao radial do perfil da pa.

Segundo Lakshminarayana (1996), as perdas por ondas de choque se elevam com
o aumento do nimero de Mach. Em velocidades transdnicas, as perdas e o escoamento
sdo extremamente sensiveis a geometria dos bordos de ataque e de fuga das pas. Foi
observado que as perdas sdo minimas quando o bordo de fuga ¢ mais “arredondado”,
mas que aumentam substancialmente a medida que se eleva a sua espessura mantendo

a mesma forma “arredondada”.

A configuragdo tipica das ondas de choque, utilizada em vérias correlagdes,
admite uma tnica onda de choque normal na se¢do de entrada do canal formado pelas

pas (Figura 2.18).

Segundo Coppieters (2003), devido a formagdo da camada limite, e conseqiiente
aceleracdo do escoamento no canal, admite-se a formag¢do de uma segunda onda de

choque localizada na saida do canal.
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Fonte: (Coppieters, 2003).

Figura 2.18 - Configura¢do da onda de choque normal em uma grade.

A regido das pontas das pas ¢ o local onde se apresentam as maiores perdas
causadas por ondas de choque (quando houver) devido ao elevado nimero de Mach
relativo assim como pelo proprio comportamento complexo do escoamento nessa

regido (folga na ponta da pa, camada limite e gradiente de pressdo adverso).

2.7.DADOS GEOMETRICOS TiPICOS

Os perfis das pas para compressores subsOnicos e supersonicos diferem
significativamente. O perfil das pas de um compressor subsonico ¢ similar ao perfil das
asas de um planador ou de uma aeronave leve, com espessura maxima variando de 0,1
a 0,15 do comprimento da corda, enquanto que as pas de um compressor transdnico

usualmente consistem de dois arcos circulares.

A posicao do ponto de arqueamento maximo influi na caracteristica do arrasto e
no comportamento de operagdo do compressor. Para um baixo valor de a/c (em torno
de 0,4), as pas serdo tolerantes a uma ampla faixa de angulo de incidéncia e as grades
que utilizam essas pas deixam de passar uma grande massa de escoamento sem que
ocorra o efeito do entupimento (operagdo adequada para os estdgios finais do

compressor). Ja para os estagios frontais sdo considerados valores adequados em torno
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0,6, com as vantagens de valores elevados tanto para o carregamento como para o

nimero de Mach, antes que o arrasto cresca inapropriadamente.

O valor do grau de reacdo dos compressores subsonicos situa-se entre 50 e 60%
no didmetro médio. Os compressores aeronauticos transonicos que possuem pas guia
de entrada (PGE’s) sdao projetados para operarem com um angulo de incidéncia em
torno de zero. Isso requer um alto valor para o grau de reacdo com conseqiiente

formac¢do de ondas de choque nas passagens.

Compressores que trabalham com gases mais leves, hélio, por exemplo, utilizam

um baixo grau de reacao para reduzir a velocidade e a tensdo centrifuga nas pas.

O arqueamento da pa ¢ escolhido de tal maneira a assimilar 0 maximo possivel as
condicdes reais de comportamento do escoamento. A escolha mais comum para
simplificar o célculo do escoamento recai sobre 0 método do escoamento de vortice
médio, calculado a partir do método do escoamento livre de vortice ¢ do método do
grau de reagdo constante. Dessa maneira, projetam-se as pas do rotor e do estator com

um arqueamento e uma variagdo do grau de reacdo moderados da raiz até a ponta da

7

pa.

Um alto valor para elongamento (h/c >3) produz uma alta relagio

sustentacdo/arrasto e uma alta eficiéncia do compressor. Um valor elevado h/c implica
num baixo valor de “c” o que gera um compressor de menor dimensao, rigido e mais
leve. Entretanto, na pratica, tais pas estdo mais propensas a falhas devido a vibracao
causada por excitagdes mecanicas ou flutuagdes aerodindmicas. O valor de “h” ¢
calculado em func¢ao da vazao em massa, do raio médio ¢ do valor da velocidade axial

ou do numero de Mach.

Os compressores aeronduticos atuais alcangam uma robustez ¢ um alto

desempenho utilizando baixo elongamento (de 1 a 2,5) e elevada velocidade axial.

Uma corda mais longa permite um espacamento maior entre as pas, um nimero
menor de pas e, conseqiientemente, um custo mais reduzido. A exce¢do estd nos

ventiladores de uso aerondutico que possuem valores de corda menores.
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A relagdo de didmetros raiz/ponta da pa ou relagdo de raio afeta o desempenho
do compressor de varias formas. Um baixo valor da relacdo de diametros raiz/ponta da
pa permite um pequeno diametro global para uma dada massa de escoamento.
Entretanto, com o aumento da altura da pa elevam-se os problemas do equilibrio radial
do escoamento. Se a corda também for aumentada para tentar manter-se constante o
elongamento, as perdas aerodindmicas geradas também irdo aumentar. Para
compressores de multiplos estdgios, o menor valor para o elongamento no primeiro

estagio se situa entre 0,4 ¢ 0,5.

Na saida dos compressores, as perdas devido a formagao da camada limite e a
folga na ponta das pas se tornardo excessivas se o elongamento aumentar acima de
0,92, o que resulta numa perda de eficiéncia do compressor. A queda da eficiéncia
comega a ser notada a medida que o elongamento aumenta para valores a partir de

0,85.

O desempenho do compressor também ¢ dependente da variagao do raio médio
anular. Trés casos podem ser observados, Figura 2.19.
a) Raio externo constante;
b) Raio médio constante;

¢) Raio interno constante.

Para uma dada taxa de reducdo de area do compressor, a configuragdo (a) fornece
pds mais curtas nos ultimos estdgios do que a configuracdo (c), e deve possuir,
necessariamente, menos estagios se a relacdo de diametros raiz/ponta da pa do ultimo
estagio nao exceder 0,92. Entretanto, a configuracao (c¢) pode gerar uma relacao de
pressdo maior, apesar de que o trabalho de entrada de cada estagio pode ser penalizado

devido a redugdo da velocidade média da pa.

N——s o

|y ———

Fonte: (Harman, 1981).

Figura 2.19 - Configuragao anular do compressor axial com variagao da relagao de

diametros raiz/ponta da pa e variagdo do raio médio.
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Segundo Harman (1981), se o numero de Mach for reduzido de 0,5 para 0,25 ao
longo do compressor e se o elongamento for igual a 0,92 na saida do mesmo, a
configuracdo do tipo (a) estard restrita a uma relacao de pressdo de 14; a configuracao
(b) a uma relacdo de pressdo que pode chegar a 24; e a configuragdo (c) a uma relagao

de pressao que pode exceder a 50.

2.8. MATERIAIS UTILIZADOS NA FABRICAGAO DO
COMPRESSOR AXIAL

Segundo Harman (1981), usualmente os materiais utilizados na fabricacdo das
pas dos compressores axiais incluem combinagdes de fibra de carbono, aluminio,
titdnio, ago e ligas de niquel. Estes materiais estdo listados em ordem crescente de peso
e da habilidade em suportar altas temperaturas. Os ultimos trés materiais sdo os mais
comuns. Além disso, na fabricagdo do rotor pode-se utilizar cada um desses materiais

em seqiiéncia de modo a suportar o aumento de temperatura ao longo do compressor.

As pas em fibra de carbono possuem uma alta relagdo resisténcia/peso, mas nao
podem suportar impactos continuos de chuva, granizo ou de objetos estranhos. As pas
de aluminio operam com muito sucesso, apesar de serem facilmente propensas a danos
causados pela erosdo, fricgao ou impacto de particulas sélidas. As pas de titanio sdo
amplamente utilizadas nos estdgios frontais de motores aeronduticos devido a sua
dureza, resisténcia e leveza, mas estdo propensas a uma falha rapida por fadiga causada
pela vibragdo. As pas de ago sdo mais seguras, entretanto sdo mais pesadas, enquanto

que as de liga de niquel sao utilizadas onde se t€ém temperaturas acima de 700 K.

O ago ¢ geralmente utilizado na fabricacdo dos eixos e dos discos do rotor, mas
para motores aeronduticos pode-se utilizar o titdnio nos estagios frontais e ligas de
niquel nos estagios finais. Os eixos e os discos também sdo projetados para suportar a
fadiga ciclica, apesar de que alguns materiais em titanio sdao sensiveis a fluéncia assim
como a fadiga. O tempo de exposi¢do que os eixos e discos permanecem sob uma alta
tensdo, assim como o numero de ciclos de tensdo, sdo pardmetros importantes que

devem ser considerados no projeto dos mesmos.
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O material utilizado nas pas do estator pode ser o mesmo do rotor, entretanto

utiliza-se com mais freqiiéncia o ago.

Os problemas de tensdo sao diferentes, pois ndo envolve cargas centrifugas, e as
longas pas sdo normalmente soldadas na parede interna do compressor evitando-se

assim falhas devido a vibracao.

A carcaga do compressor pode ser de varios materiais fundidos, entre eles, o
magnésio, aluminio, aco ou ferro, ou entdo fabricado em titanio ou aco. A escolha do
material ¢ influenciada principalmente pela conveniéncia da relacdo peso/custo, que

depende da aplica¢ao do motor.

2.9. TENDENCIAS NO DESENVOLVIMENTO DE
COMPRESSORES AXIAIS

Lakshminarayna (1996) fornece um sumario das tendéncias para o

desenvolvimento futuro dos compressores axiais.

2.9.1.Velocidades Periféricas Maiores

A tendéncia ¢ aumentar o nimero de Mach na ponta da pa assim como aumentar
o numero de Mach na entrada do compressor. Entretanto, o sucesso desse projeto

invariavelmente envolve a troca da maior eficiéncia pelo aumento de pressao.

2.9.2.Maior Aumento da Relagao de Pressao por Estagio

Para o caso de uma turbina a gés estacionaria, a vantagem de se aumentar a
relagdo de pressao por estagio ¢ que se reduz o peso e o coeficiente de arrasto do
compressor, resultando numa melhora no consumo especifico de combustivel. A
tendéncia ¢ de se aumentar a relagdo de pressdo acima de 2 a0 mesmo tempo em que se

mantém uma elevada eficiéncia.
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2.9.3.Maior Carregamento Aerodinamico

A busca por um elevado carregamento aerodinamico sem separar a camada
limite sempre sera um objetivo de um projetista de compressor axial. Controlando a
transicdo (pico de velocidade na superficie de succdo), a extensdo da camada limite a
sua separacdo (através de uma escolha apropriada do perfil da pa e da distribuicao de
pressdo) e o fator de difusdo (e, conseqlientemente, o coeficiente de aumento de

pressao) o compressor podera ser melhorado.

2.9.4.Menor Elongamento e Maior Solidez

Uma menor elongamento faz com que os compressores de uso aeronautico
alcancem um maior carregamento, maior eficiéncia, € um maior aumento na faixa de
descolamento/bombeamento. Além disso, compressores com baixo elongamento sio
mais robustos mecanicamente. Com a tendéncia do uso de aerofdlios de difusdo
controlada (CDA) e de elevada relagdo de pressdo, a solidez (inverso da relacdo
espacamento/corda) em compressores aeronduticos aumentou em mais de 40% nos

ultimos 40 anos, de 1 para 1,4.

2.9.5.Melhoria no Perfil das Pas

A tendéncia de projeto de pas inclui a utilizagdo especifica de um aerof6lio ao
invés de utilizar um modelo padronizado. Isto fornece um efetivo controle do gradiente
de pressdo ao longo da corda e do comportamento da camada limite, elevando-se assim

substancialmente o coeficiente de carregamento e de pressao.

2.9.6.Melhoria na Previsao e Controle das Perdas

Varios meios vém sendo utilizados na identificagdo das fontes das perdas
principalmente os relacionados ao seu controle e reducdo devido a formagdao da

camada limite e num melhor entendimento do comportamento viscoso do fluido ao
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longo do mesmo. As tentativas para se alcancar estas melhorias passam por técnicas

analiticas, melhoria no projeto das pas e de técnicas de reducao de perdas.

2.9.7.Projeto das Pas

A tendéncia atual ¢ marcada pela busca de altas relagdes de pressdo e baixo peso,
0 que requer uma reducdo no nimero de estdgios € um aumento no carregamento
aerodinamico das pas. Consequentemente, a velocidade relativa do escoamento nas pas
do rotor vem sendo elevada, podendo alcangar velocidades transonicas e supersonicas

alcangando condi¢des de escoamento supercritico nas pas do estator.

Em condi¢des de fluxo supercritico (nimero de Mach subsonico elevado),
encontrada nas pas dos estatores, o valor do nimero de Mach na entrada do compressor
se localiza entre 0,6 ¢ 1,0, mas o escoamento local na passagem da pa acelera além da
velocidade sOnica. A parte supersdnica que ocorre na porcao frontal da pa do rotor ¢
normalmente definida como passagem de choque normal. Além da velocidade elevada
do escoamento, outro requisito para as modernas pas dos estatores ¢ uma alta curvatura

para o escoamento.

Manter as perdas no menor valor possivel ¢ o grande desafio no projeto das
modernas pas dos estatores. Estas perdas referem-se as perdas de perfil, isto €, as
causadas por atrito viscoso (incluindo as geradas pela camada limite e pela esteira
formada a jusante da pd) e as formadas devido ao choque. Assim, o objetivo do
projetista ¢ o de tentar controlar a camada limite de modo que a mesma seja a mais fina
possivel e ndo apresente descolamento enquanto se evita a geracdo de ondas de
choque, ou pelo menos se tente diminuir o comprimento do choque e a interacao

choque/camada limite.

Este tipo de controle est4 contido no desenvolvimento do perfil de pa DCA, mas
somente para valores de numero de Mach até 0,8. Acima deste numero as perdas se
elevam abruptamente, pois se aumentado a velocidade e a deflexdo do escoamento, o
descolamento da camada limite se torna inevitdvel. Desta forma, conseguir uma alta
deflexdo do escoamento em uma condi¢do supercritica acaba sendo um grande desafio

para o projetista no que diz respeito ao projeto das pas dos estatores.
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Capitulo 3.

O PROJETO DO COMPRESSOR AXITAL

3.1.INTRODUGAO

Segundo Sun e Elder (1998), a metodologia convencionalmente aplicada ao
projeto de compressores axiais estd baseada em testes experimentais. A metodologia
proposta neste trabalho, o qual inclui a otimizagdo numérica, ¢ a de tentar obter
resultados o6timos para parametros fundamentais a partir de dados geométricos e
aerodinamicos de compressores axiais existentes, através da utilizacdo de ferramentas

computacionais, ou seja, uma combinacgao da parte numérica com dados experimentais.

As pas de compressores axiais (rotor e estator) podem ser projetadas para
diversas aplicacdes dependendo da necessidade e aplicacao da turboméquinas. As pas
podem ser classificadas como: pas subsoOnicas, pds transOnicas € pas supersonicas.
Também podem ser classificadas de pas de elevada/baixa deflexdo baseada no angulo

de curvatura da pa/fluido. A Tabela 3.1 resume a classificagao das pas (Song, 2003).
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Tabela 3.1 - Classificacdo da pas.

Categoria Entrada Passagem Saida Aplicacio
1 Subsodnica Subsodnica Subsodnica Rotor, Estator
1k Subsonica Transonica Subsonica Rotor, Estator
111 Supersdnica TransoOnica Subsobnica Rotor
v Supersdnica Transonica Supersdnica Rotor
Rotor Estator Nota
~ N Iment
Escoamento/Curvatura da Pa L.
necessario.

* Normalmente chamada de condig¢do de fluxo supercritico.
Fonte: Song (2003)

Para se projetar as pas de um compressor axial ¢ necessario fazer uso da teoria
aerodindmica assim como de dados experimentais (se disponiveis). Deve-se ater
também em tentar reduzir os diversos tipos de perdas e reduzir ao minimo possivel os
problemas de descolamento que podem ocorrer nas pas, especialmente se a relagdo de

pressao ¢ elevada.

3.2. PERFIS AERODINAMICOS E TIPOS DE PAS
UTILIZADAS

As grades sdao formadas por arranjos de pas retas construidas com certo tipo de

perfil. A nomenclatura utilizada no presente trabalho est4 apresentada na Figura 3.1.

As pas dos compressores axiais possuem um perfil aerodindmico porque desta
forma se consegue alcancar o aumento de pressao desejado de forma mais eficiente. As
superficies das pas sdo projetadas de tal forma que o escoamento apresente um
comportamento que gere o minimo possivel de perdas e o maximo possivel de aumento

de pressdo.

O tipo de perfil utilizado nos compressores axiais depende da sua aplicagdo e da
faixa de nimero de Mach desejada. E possivel especificar as pas para o compressor
axial de diversas maneiras. A maneira tradicional ¢ basear os perfis em familias de

perfis ja desenvolvidas: NACA série 65, série C (para nimero de Mach abaixo de 0,8)
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ou DCA (Double Circular Arc) conhecidos também como pas biconvexas que sdo
perfis para condigdes transonicas (n° de Mach entre 0,8 e 1,2), as quais ndo se parecem
com os perfis tradicionais aerodindmicos (aerofolio em forma de asa). As pds
subsonicas, por exemplo, usualmente possuem linhas de esqueleto na forma de arcos

circulares, arcos parabdlicos ou a combinagdo de ambos.

angulo de entrada da pd

angulo de saida da pd

angulo de arqueamento da pd

o' =0

dngulo de montagem da pé
espacamento

deflexdo

aq1—0s

angulo de entrada do ar (absoluto)
angulo de saida do ar (absoluto)
Ponto de mdximo velocidade de enfrada do ar (absoluto)
argueamento velocidade de saida do ar (absoluto)

angulo de incidéncia
S = g0
6 6 = angulo de desvio
\
%)

= ag_a‘z
c= corda

%
X

™ 0 e O,\?-S-

8 R

9

)

a2

Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 3.1 - Nomenclatura utilizada nas grades de perfis aecrodinamicos.

A maxima espessura do perfil da série C4 se encontra a 30%, da NACA série 65
a 40% e da série DCA a 50% da corda. O perfil da série C4 possui um bordo de ataque
mais espesso e da série DCA mais fino. Esta diferenga possui uma grande influéncia na

distribuicao da velocidade em torno das pas.

O comportamento de um perfil subsonico de um compressor axial pode ser

observado na Figura 3.2.

Nota-se que na superficie de pressdao da pa o fluxo ¢ desacelerado (a pressdo ¢
aumentada), e na superficie de succao o fluxo ¢ acelerado rapidamente até o ponto B.
Apbs o ponto B, o fluxo ¢ desacelerado até o nivel de pressao da superficie de pressao,
isto para que no bordo de saida a pressdo em ambas as superficies sejam

aproximadamente iguais.
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—— Valor calculado

O  Um estdgio (Rig Test)
Bolhas
supersénicas

O Teste em grade

1.2

1.0

N° de Mach na
superficie da pd

0.4

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0
% da corda

Fonte: (Lakshminarayana, 1996).

Figura 3.2 - Comportamento de um perfil subsonico de um compressor axial.

No ponto C a desaceleracdo ocorre sem formacao de ondas de choque e no ponto

D a difusdo ¢ controlada para evitar a separacdao da camada limite.

Recentemente, com o objetivo de se obter um escoamento operando em
velocidades supersonicas, mas sem ondas de choque, foram desenvolvidos os perfis

chamados de supercriticos ou de difusao, Figura 3.3.

Fonte: (Cumpsty, 1989).
Figura 3.3 - Perfil Naca (65), C4, DCA e supercritico.

A Figura 3.4 apresenta um diagrama do comportamento do perfil supercritico.
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N° de Mach
1.5 = Aceleracdo continua até o ponto
de transicdo da camada limite
{ ™ Pico do n° de Mach (<1,3)
. Sem choque
Condicdo sénica
1o—d—=-———— —— ) )
Desaceleracdo continua até
S d bordo de saida com baixo
atrito na camada limite
0.5
N° de Mach quase constante
para reter o fluxo laminar
na superficie de pressdo
0 | ] |

0 0.5 1.0
% da corda

Fonte: (Cumpsty, 1989).

Figura 3.4 - Comportamento de um perfil supercritco.

Partindo do bordo de ataque, o escoamento na superficie de succdo acelera
continuamente com o objetivo de manter a camada limite laminar até o ponto onde um
grande gradiente de pressdo adverso se inicia 0 que pode causar uma rapida transi¢cao
do fluxo. Na superficie de pressdo, a velocidade ¢ mantida aproximadamente constante
para também manter o escoamento laminar. O perfil da pa supercritica permite que nao
se formem ondas de choque quando da desaceleracdo supersénica do escoamento, ou
seja, o gradiente de pressdo adverso se inicia de forma severa e depois se enfraquece
gradualmente. O gradiente de pressdo na superficie de succdo ¢ escolhido de forma a

evitar a separacao da camada limite turbulenta.

Lakshminarayna (1996) comparou a distribuicao de pressao dos perfis NACA
série 65, C4 e DCA, todos eles com valores diferentes de espessura. As conclusdes
obtidas sdo muito especificas e ndo devem ser generalizadas, entretanto fornece uma

boa orientacdo como critério de selecdo dos perfis das pas.

e Os perfis NACA série 65 forneceram um maior aumento de pressao;
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e Tanto o perfil NACA série 65 como C4, os quais sdo amplamente utilizados
nos primeiros estagios dos compressores axiais, sofrem com baixas pressdes na
superficie de pressdao proximo do bordo de ataque. Uma aceleracdo e
desaceleragdo repentina ndo sdo condicdes desejaveis do ponto de vista do
crescimento da camada limite;

e O perfil DCA possui uma distribuicdo de pressdo bem melhor do que o perfil
NACA série 65 e C4, mas o pico de sucgdo estd proximo ao bordo de ataque e
o gradiente de pressdo adverso no lado da suc¢do em dire¢do ao bordo de saida
¢ muito extenso. Estas caracteristicas também sdo indesejaveis do ponto de
vista da separagdo da camada limite, pois a mesma pode ocorrer antes do bordo

de saida.

Desta forma, na sele¢gdo de um perfil para um compressor axial, os seguintes

itens devem ser verificados:

e A distribui¢do do carregamento e do coeficiente de sustentacdo, os quais afetam
diretamente o aumento de pressao;

e A localizagdo e a magnitude do pico de velocidade na superficie de succdo,
parametros que controlam o crescimento da camada limite no lado da sucgao;

e A selecdo de um perfil que evite a separacdo e reduza o crescimento da camada
limite;

e Um perfil que forneca uma distribui¢do de pressdo suave na superficie de
pressdo, evitando desta forma uma aceleragdo e desaceleragdo repentina

proximo ao bordo de ataque.

3.3.CONSIDERAGOES DE PROJETO DAS PAS

Uma vez determinado os angulos de distribuicdo do ar, os quais fornecerdo o
trabalho requerido para cada estagio, tornar-se necessario converter os mesmos em
angulos de distribuicdo das pds, e assim obter a sua geometria. As exigéncias mais

importantes para o conjunto de pas do compressor axial sdo:
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¢ Que as mesmas deflitam o ar com o angulo exigido, tanto pelo rotor como pelo
estator;
e Que executem o processo de difusdao com eficiéncia 6tima, ou seja, com perda

minima de pressao de estagnacao.

Com respeito a primeira exigéncia, o ar ndo deixa a p4 com o angulo na direcao
indicada de forma exata (o angulo médio do escoamento ndo acompanha o angulo da
pa), e no segundo caso, os angulos de entrada das pas devem ser similares com o

objetivo de tentar minimizar as perdas.

Na defini¢do do angulo da pa, deve-se notar que o compressor ird operar sob uma
grande faixa de rotagdes e¢ de relagcdes de pressdo e, em condigdes de operacio
diferentes do ponto de projeto, tanto a velocidade do fluido como a rotacao da pa
podera variar resultando numa mudang¢a nos angulos do fluido. Logo, para se obter o
melhor desempenho do compressor sob uma faixa de operagdo, ndo ¢ o melhor
caminho fazer com que o angulo de entrada das pas seja igual ao angulo de entrada do

fluido (Saravanamuttoo et al., 2001).

O ntmero de varidveis envolvidas na geometria das pas de um compressor ¢
muito grande. Para amenizar este problema estdo disponiveis para o projetista as
correlacdes experimentais resultantes de testes em tuneis de vento, tanto para uma pa
como para um conjunto de pas (grades). No caso de correlagdes para uma unica pa, ha
a necessidade de se aplicar fatores empiricos no seu projeto (correlagdes pouco
utilizadas). Ja para o caso das pas dispostas em grades, as complica¢cdes mecéanicas sao
bastante reduzidas ¢ as condi¢des de escoamento bidimensionais obtidas em tuneis de
segcOes retangulares simplificam bastante a interpretacdo dos resultados (correlagdes

mais utilizadas).

Os testes em grades mostram que a variag@o das perdas de pressdo de estagnagao

(valores médios) e a deflexdo média (E) podem ser expressas em funcao do angulo de
incidéncia (1), Figura 3.5. Esta perda total de pressdo média permanece praticamente
constante sob uma grande faixa de variagdo do angulo de incidéncia, aumentando

rapidamente quando o angulo de incidéncia apresenta um alto valor positivo ou
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negativo. Nesses extremos, o fluxo de ar que passa pelas pas se descola. A deflexao

média (¢) aumenta com o aumento do angulo de incidéncia, alcancando seu valor

maximo na regido de angulo de incidéncia onde ocorre o descolamento.
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Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 3.5 - Deflexdo média e perda média de pressdo de estagnacio para uma forma

geométrica fixada (grade).

Em condi¢cdes reais de operacdo, as pas do compressor irdo operar
indubitavelmente numa faixa de angulos de incidéncia que estara fora do ponto de
projeto. Nessas regides, os angulos de incidéncia devem se situar idealmente na por¢ao

achatada da curva.

Normalmente, o 4dngulo de deflexdo nominal (¢") é igual a 0,8 do angulo de
deflexdo de bombeamento (¢, ). Como ¢ dificil decidir o exato ponto onde o angulo de

incidéncia de bombeamento estd, admite-se, baseando-se em dados experimentais, que

0 mesmo ocorra quando as perdas alcangarem duas vezes o seu valor minimo.

O valor do angulo da deflexio nominal (¢") é dependente principalmente da
relagdo espacamento/corda (s/c) e do angulo de saida (o, ). Com isso, pode-se obter as
curvas apresentadas na Figura 3.6, onde a deflexdo nominal esta em funcdo do angulo

de saida do ar tendo a relagao espacamento/corda (s/c ) como parametro.
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Figura 3.6 - Curvas de deflexdo do ar em fun¢@o do angulo de saida do ar tendo o

espagamento/corda como parametro.

Esse conjunto de curvas ¢ importante, pois uma vez fixadas duas varidveis a

terceira ¢ determinada diretamente no grafico.

A determinac¢do do comprimento da corda (c) dependerd do espacamento (s), o
qual ¢ dependente da quantidade de pas que formard o conjunto. Uma vez escolhido
esse numero, o elongamento (h/c) da péa devera ser considerado devido ao seu efeito
nas perdas secunddrias. Deve-se notar que no célculo do comprimento da corda do
primeiro estagio, além das consideragdes aerodinamicas utilizadas, os danos causados
por objetos estranhos (Foreign Object Damage — FOD) também devem ser analisados

para o caso de motores aeronduticos.

O angulo de entrada da pa (o) é determinado pelo angulo de entrada do ar (a,),
e normalmente assume-se como sendo zero grau com o objetivo de se ter o, = a,.
Entretanto, o angulo de saida de p4 (a,) ndo pode ser determinado pelo angulo de
saida do ar (a,) até que o angulo de desvio (8 =a, —a,) tenha sido determinado.

Idealmente o, deveria ser igual a a,, mas na pratica existe um desvio que ocorre

devido a resisténcia do ar em defletir de acordo com o angulo definido pela pa. Uma

analise das relacdes entre os angulos de saida do ar e da pa mostra que suas diferencas
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sao dependentes, principalmente do angulo de montagem da pa, da relagdao s/c, da

forma da linha de arqueamento da se¢do da pa e do proprio angulo de saida do ar.

Segundo Saravanamuttoo et al. 2001, uma vez calculado os principais angulos, ¢
possivel esbogar o perfil da pa, tendo em mente que, uma vez fixado o espacamento no
diametro médio através da escolha do ntimero de pas, o espacamento em todos os
outros raios ja estard determinado. Como a relagdo s/c ¢ obtida pela deflexdo do ar
(Figura 3.6), o comprimento da corda em qualquer ponto do raio sera determinado pelo
espacamento. Assim, um completo desenho da pa pode ser visualizado, e a tensdo na
mesma pode ser precisamente avaliada, assim como o fator de difusdo de cada estagio.
O valor do fator de difusdo ¢ uma excelente aproximagao para verificar o carregamento

aerodinamico do compressor.

3.4.0 DESEMPENHO DO ESTAGIO

Depois de completado o projeto de todos os estdgios, torna-se necessario
verificar o desempenho dos mesmos, principalmente em relagdo a eficiéncia, a qual
para cada valor de trabalho fornecido indicard a relagdo de pressdo final. Essa

eficiéncia ¢ dependente do coeficiente total de arrasto para cada conjunto de pas.

A Figura 3.7 apresenta os valores dos coeficientes de sustentacdo (C,) e de

arrasto de perfil (C,,)) em fungéo da variagdo do angulo de incidéncia (i). A Figura

3.8 apresenta o coeficiente de sustentacdo (C, ) em funcdo do angulo de saida do ar

(a,).
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Figura 3.7 - Coeficiente de sustentagdo e de arrasto de perfil em funcdo do angulo de

incidéncia.

Antes que estes coeficientes sejam calculados, dois fatores adicionais devem ser
levados em consideracao: o efeito adicional do arrasto devido as paredes anulares do
compressor e as perdas secundarias devido aos vortices na saida das pas e na folga de

topo, Figura 3.9 e Figura 3.10 respectivamente.

As perdas secundarias exercem uma grande influéncia no desempenho do
compressor, ¢ a sua magnitude ¢ da mesma ordem das perdas de perfil das pas, e sdo
muito influenciadas pela folga de topo, a qual deve ser mantida num valor minimo,

normalmente entre 1 e 2% da altura da pa.
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Figura 3.8 - Coeficiente de sustentagdo em funcao do angulo de saida do ar.

NG T

0.

Arrasto anular

Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 3.9 - Arrasto anular no compressor axial.

As perdas devido ao arrasto anular sdo naturalmente dependentes do conjunto
das pas, onde sua influéncia aumenta a medida que as pas se tornam menores em

relagdo ao comprimento da corda.
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Perdas secunddrios

Fonte: Saravanamuttoo et al. (2001).

Figura 3.10 - Perdas secundarias no compressor axial.

Apobs o célculo dos coeficientes de arrasto, o coeficiente de perda pode ser
determinado, assim como o aumento tedrico de pressdo no estagio e, finalmente, a

eficiéncia do estagio.
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Capitulo 4.

O PROCESSO DE OTIMIZAGCAO

4.1.INTRODUCAO

O objetivo deste capitulo ¢ apresentar os conceitos de Programacao Matematica
(PM) necessarios a compreensdao do processo de otimizagdo de forma a discutir o
algoritmo de otimizagdo (Programacdo Seqiiencial Quadratica — PSQ) efetivamente
utilizado neste trabalho. Um tratamento mais detalhado da teoria e dos algoritmos de

PM pode ser encontrado em Nash e Sofer (1996) e Vanderplaats (1984).

Segundo Parente Jr. (2000), depois de terminada a fase de concepcdo de um
determinado projeto, passa-se a fase de dimensionamento, onde se busca determinar
todas as grandezas que descrevem o sistema. Estas grandezas sdo chamadas de
varidveis de projeto. Um conjunto de valores destas variaveis define uma configuragao
ou simplesmente um projeto. Um projeto, para ser vidvel, tem que atender a certo
conjunto de restricdes impostas por razdes de eficiéncia, peso, seguranga, utilizagao,

fabricacdo, etc.

A caracterizagdo da qualidade de um projeto ¢ feita através de uma fungdo das
varidveis de projeto chamada fung¢do objetivo. Um projeto melhor ¢ atingido sempre
que se consegue uma reducdo no valor desta funcdo. O projeto 6timo € aquele que,

dentre todos os projetos vidveis, possui 0 menor custo.
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O processo tradicional de dimensionamento se baseia na habilidade e na
experiéncia do projetista para fazer a determinacdo dos valores das varidveis de
projeto. Trata-se de um processo lento, trabalhoso e que nem sempre chega a
resultados satisfatorios, principalmente no caso de problemas com um grande niimero
de variaveis. Por isso, o desenvolvimento de técnicas matemadticas e computacionais

que ajudem nesse processo tem uma grande importancia.

A Programacgdo Matematica ¢ a disciplina que estuda a minimizacao de funcdes
em problemas com ou sem restrigdes. Matematicamente, estes problemas sio

enunciados como:

minimizar f(x) xeR"

sujeito a c,(x)=0 1=1..1

uj i(X) i @1
c,(x)<0 i=1+1..m

Onde x ¢ um ponto do R" sobre o qual sdo impostos os limites minimos ¢ maximos
(restrigdes laterais), f(x) ¢ a funcdo a ser minimizada e as fungdes c,(x) representam
as restrigdes de igualdade e desigualdade. Assume-se que tanto a fungdo objetivo

quanto as restrigoes sdo fungdes continuas no R". Em geral, elas sdo fungdes ndo-

lineares e implicitas das variaveis x que definem o problema.

Um ponto que satisfaga todas as restricdes ¢ denominado um ponto viavel e o
conjunto de todos os pontos que satisfagam todas as restrigdes ¢ conhecido como
regido viavel. Uma restrigdo de desigualdade define uma fronteira que divide o R" em
uma regido viavel e outra invidvel. Quando um ponto esta sobre esta fronteira, a
restricdo ¢ dita ativa; quando um ponto estd no interior da regido viavel, a restricdo esta

inativa e, quando um ponto esta fora desta regido, a restri¢ao esta violada.

O modelo de projeto 6timo baseado na equacao (4.1) € bastante geral, permitindo
sua aplicacdo em problemas de diversas areas da engenharia e sera aplicado na tese em

questao.
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4.2. CONDICOES DE OTIMO

Um ponto x ¢ um minimo local de f se existe uma vizinhanga deste ponto na
qual todos os pontos possuem valores de f maiores ou iguais ao valor de f em x. Um
ponto ¢ dito minimo global se todos os pontos da regido vidvel possuirem valores f

maiores ou iguais ao valor de f em x.

Sejam, g = Vf o gradiente ¢ H = V*f a matriz Hessiana da fungdo objetivo. Do

calculo diferencial, as condi¢des de primeira e segunda ordem para que um ponto x

seja um ponto de minimo local sdo:

g =0
. 4.2)
d'H'd>0, Vd=0

Ou seja, o gradiente deve ser nulo ¢ a Hessiana deve ser positiva definida. Estas

. . . ~ . . ~ L, . *
condi¢des indicam que ndo existe nenhuma direcdo de decréscimo em x .

No caso de problemas com restri¢cdes, as condigdes acima ndo sdo adequadas
para caracterizar um ponto de minimo, pois nestes problemas ¢ necessario garantir que
ndo exista nenhuma diregdo viavel de decréscimo em x . Assim, surge a necessidade
de definicdo das varidveis duais ou multiplicadores de Lagrange. De posse destas
novas variaveis ¢ possivel definir condigdes de oOtimo para problemas restritos

semelhantes as condigdes (4.2).

Sendo a fungdo lagrangiana definida como:
1
L(x,A) = f(x)+ D _hic;(x), (4.3)
i=1

a condicdo de estacionaridade para problemas apenas com restricdes de igualdade ¢

dada por:
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onde a; sdo os gradientes das restri¢des. Na equacdo (4.4), a primeira linha mostra que

o gradiente da fun¢do objetivo deve ser uma combinagdo linear dos gradientes das

restricdes e a segunda linha implica na viabilidade da soluc¢ao.

A generalizacdao da equacdo (4.4) para problemas com restricdes de igualdade e

desigualdade ¢ dada pelas condi¢des necessarias de primeira ordem:

V L(x,A)=0

c.(x)=0 i=1.1

c,(x)=0 i=1+1..m (4.5)
A >0 i=1+1..m

?»fci(x*)=0 Vi

Estas condi¢des sao conhecidas como condi¢des de Kuhn-Tucker. A ultima
equacdo ¢ chamada de condigdo de complementaridade, pois ela implica que uma
restricdo inativa tem multiplicador nulo e uma restricdo ativa tem multiplicador

diferente de zero. A condicao de segunda ordem exige que
d'W'd >0, vd =0 (4.6)

onde

W=Vi_f+>LVic 4.7)

i=1

¢ a Hessiana da fungdo lagrangiana em relagdo a x.
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4.3.FORMA GERAL DOS ALGORITMOS DE
OTIMIZAGAO

Os algoritmos de programag¢do ndo-linear sdo procedimentos iterativos em que

novos pontos x sdo gerados a partir do ponto corrente x, através da equagao:
X =X, +td (4.8)

Assim, os algoritmos podem ser divididos em duas etapas principais: a primeira
etapa ¢ a determinacdo da direcdo de busca d e a segunda ¢ a avaliagdo do pardmetro
escalar t que representa o tamanho do passo a ser dado ao longo da direcao de busca.
A partir da equacao (4.8), diversos algoritmos podem ser construidos utilizando

diferentes técnicas para a determinagdo da direcdo de busca e do tamanho do passo.

Os algoritmos de PM podem ser classificados de acordo com a ordem das
informagdes utilizadas para a determinacdo da dire¢do de busca. Desta forma, um
algoritmo ¢ dito de primeira ordem se utilizar apenas os gradientes da fun¢do objetivo
e das restrigdes para calcular a direcdo de busca. Por outro lado, se o algoritmo utiliza

informacodes sobre as Hessianas destas fungdes, entdo ele ¢ dito de segunda ordem.

4.4.0 METODO DE NEWTON

Este método ¢ bastante utilizado na solucao de problemas de otimizagdo sem
restricdes. A idéia basica do método ¢ fazer uma expansao da funcdo objetivo em série

de Taylor até a segunda ordem:

f(x, +d)=f(x0)+dtg+%ded (4.9)
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Nota-se que a equagdo acima ¢ fungdo apenas de d, uma vez que o ponto x,¢

conhecido. A minimizacao da equagdo (4.9) ¢ feita aplicando-se a condi¢do necessaria

de primeira ordem:

VE(x, +d)=g+Hd=0 (4.10)

Se H for ndo-singular, entdo, esta equacdo permite a determinacdo da direcdo de busca

d:

d=-H'g (4.11)

Além disso, se H for uma matriz positiva definida, entdo d ¢ uma direcdo de

decréscimo, pois:

g'd=—g'H'g<0 (4.12)

O método de Newton ¢ muito eficiente, pois possui convergéncia quadratica.
Entretanto, em um grande ntimero de problemas reais, o calculo da Hessiana a cada
iteracdo ¢ um processo bastante complexo e computacionalmente de alto custo,

inviabilizando a sua aplicagao.

Os métodos Quase-Newton surgiram para resolver esse problema sem perder as
boas propriedades de convergéncia do método de Newton. Nesses métodos, uma
aproximacao da Hessiana (ou de sua inversa) ¢ construida a partir dos valores dos
gradientes ao longo das iteragdes. Esses métodos, dos quais o BFGS ¢ o mais popular,
possuem convergéncia superlinear e sdo amplamente utilizados na solucdo de

problemas de otimizacao.
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4.5.BUSCA LINEAR

Ap6s a determinacdo da dire¢do de busca d, é necessario calcular o tamanho do
passo a ser dado nessa diregdo, a fim de obter o novo vetor das variaveis de projeto. O
tamanho do passo ¢ calculado fazendo-se uma minimizac¢ao da fun¢do unidimensional

p definida através da equacao:
p(t) =f(x, +td) (4.13)
A partir desta defini¢do, pode-se verificar que:

p(0) =f(x,) (4.14)

o) df)| o'd

4.15
Ox dt ( )

p'(0)

t=0

onde p’ indica a derivada em relagao a t.

A busca linear pode ser exata ou aproximada, dependendo do método utilizado
para a minimiza¢do. A busca aproximada ¢ uma forma mais moderna, na qual o
objetivo ¢ determinar t de forma que f apresente certo nivel de decréscimo, segundo

um critério preestabelecido como:
p(t)<f(x,)+tyd'g, ye(0,]) (4.16)

De acordo com esta equag@o, o pardmetro y controla o tamanho do passo. Assim, um
valor pequeno de y permite a utilizagdo de passos maiores ¢ a utilizagdo de um valor

maior dey forga a utilizacdo de passos pequenos.



81

Uma forma bastante popular de busca linear ¢ fazer uma aproximagao quadratica
de p e calcular t como o minimo desta aproximacao, verificando se a equagdo (4.16)
¢ satisfeita. Se isto ndo ocorrer, entdo a aproximacao ¢ atualizada utilizando o novo

ponto e o processo ¢ repetido.

4.6.PROBLEMA DE PROGRAMAGAO QUADRATICA

Um problema de programacgdo quadratica (PPQ) ¢ aquele em que a funcdo
objetivo ¢ quadratica e as restrigdes sdao lineares. Desta forma, um PPQ pode ser

formulado matematicamente como:

minimizar g'x +%xtHx
4.17)
sujeito a a;(x)=b, i=1..1
ai(x)<b, i=1l+1..m

Sendo H uma matriz positiva definida, o problema quadratico ¢ convexo e pode-se
garantir a existéncia de um nico minimo local. Outra caracteristica importante ¢ que
existem algoritmos especificos para resolver este problema. Estes algoritmos tém a
vantagem de terminar em um numero finito de passos e de detectar os casos em que o

problema ndo tem solugao.

A solugao deste problema pode ser obtida em trés etapas bem definidas:

1. As restrigdes de igualdade sao eliminadas diminuindo-se o nimero de varidveis
independentes para n—1. Obtém-se, entdo, um problema de programagao
quadréatica s6 com restri¢des de desigualdade (problema padrao).

2. O problema quadratico reduzido ¢ transformado em um Problema Linear
Complementar (PLC), que pode ser resolvido através de métodos de
pivoteamento.

3. Recupera-se a solucdo para o espago original com o cdlculo das variaveis

eliminadas na primeira etapa, obtendo-se os valores de x e A.
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4.7.PROGRAMAGAO SEQUENCIAL QUADRATICA
(PSQ)

Os algoritmos de programacao seqiiencial quadratica (PSQ) sdo, no momento, 0s
mais utilizados para a solucdo de problemas de programacdo ndo-linear. Uma
apresentacdo completa do algoritmo utilizado neste trabalho pode ser encontrada em

Nash e Sofer (1996) e Vanderplaats (1984).

O método de PSQ pode ser considerado como o resultado da aplicagdo do
método de Newton a minimizagdo da func¢do lagrangiana do problema. Este fato pode

ser demonstrado considerando o problema:

minimizar f(x)
. (4.18)
sujeito a c,(x)=0
cuja fungdo lagrangiana ¢ dada por:
1
L(x,A) =f(x)+ Y A,c,(x) (4.19)
i=1

Aplicando o método de Newton, descrito anteriormente, pode-se determinar d = x — X,

e VA=A—-A,:

v.L v,L][d V.L
= - (4.20)
V,L V,L||Ax V,L

Finalmente, substituindo-se as derivadas indicadas e agrupando-se alguns termos,

chega-se a equacao:

DV : } m: ‘H 4.21)

onde A ¢ a matriz dos gradientes das restri¢oes.
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Por outro lado, escrevendo-se as condi¢gdes de Kuhn-Tucker do PPQ:

minimizar ~ g'd+ %dth 4.22)

sujeito a c+A'd=0

pode-se verificar que estas condigdes correspondem exatamente a equagdo (4.21).
Desta forma, pode-se concluir que cada iteragdo da solucdo do problema original ¢
idéntica a solucdo do PPQ obtido pela linearizagdo das restricdes e pela expansio

quadratica de f em torno de x,. Contudo, a matriz Hessiana que deve ser utilizada

nesta expansdo ¢ a da func¢do lagrangiana e ndo a da func¢do objetivo. Este fato permite
a consideracdo das curvaturas das restri¢des, tornando a formulagdo mais eficiente. Na
pratica, para evitar a necessidade de calcular a Hessiana da fun¢do lagrangiana, o
método BFGS modificado por Powell (Nash and Sofer, 1996) ¢ utilizado para construir

uma aproximacao desta matriz.

Em problemas em que todas as restricdes sao de igualdade, a dire¢do de busca e
os multiplicadores de Lagrange podem ser obtidos pela solugao do sistema de equagdes
lineares gerado pelo método de Newton, como mostrado em (4.21). Entretanto, o
mesmo ndo ocorre para o caso de restricdes de desigualdade, em que seria necessario
resolver um sistema de inequacdes. Para superar este problema pode-se resolver o

problema geral de PM da seguinte maneira:

minimizar f(x)
sujeito a c,(x)=0 i=1..1 (4.23)
c,(x)<0 i=1+1..m

definindo uma dire¢do de busca d e uma nova estimativa dos multiplicadores de

Lagrange A através da solu¢dao do PPQ:
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minimizar g'd+ %dth
sujeito a c,+a,d=0 i=1..1 (4.24)

c,+a;d<0 i=1+l..m

cujos métodos de solu¢ao foram discutidos anteriormente.

Ap6s a determinacdo da direcdo de busca, o algoritmo utiliza como fungdo

objetivo na busca linear, a funcdo de penalidade exata (p). Esta fungdo ¢ definida pela

equacao:

p(x) =f(x)+ Zl:ri|ci (x)|+ imax[ci (x),0] (4.25)

i=1+1

onde os fatores de penalidade 7; sdo tais que r; > A,.

4.7.1.Implementacao do PSQ

O algoritmo descrito necessita de um ponto inicial x, e de uma matriz B

simétrica e positiva definida, que seja uma aproximacgdo de W . O algoritmo pode ser

dividido nos seguintes passos:

1. Obter os vetores d e A no ponto Xx,, a partir da solu¢do do subproblema de
programagao quadratica definido pela equagao (4.24).

2. Verificar os critérios de parada do algoritmo:

g'd
max (c;) < tol,

< tol,
(4.26)

onde o primeiro critério representa a variacao da func¢do objetivo na direcao d

e o segundo critério verifica explicitamente o valor da restricdo mais violada.
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3. Fazer a busca linear, utilizando a fungdo p(x) definida em (4.25), sobre a

dire¢do d, determinando o tamanho do passo t e o novo ponto x.
4. Atualizar a matriz B, que ¢ uma aproximacdo da Hessiana da funcao
lagrangiana, através do método BFGS modificado.

5. Fazer x igual a x, e retornar ao passo 1.

Nesta implementagdo, a aproximacdo inicial da Hessiana da funcdo lagrangiana ¢é

avaliada através da equagdo:
B=0b,l (4.27)

onde b, ¢ um parametro definido pelo usuario do algoritmo. A aproximacao

construida pelo método BFGS ¢ fung¢do do caminho percorrido pelo algoritmo de
otimizagdo. Assim, para obter uma aproximac¢do de qualidade ¢ necessario descartar a
influéncia dos pontos muito distantes do ponto corrente. Em termos de implementagao,
isto ¢ realizado através do recalculo periddico da matriz através da equagao anterior. O

numero de iteragdes entre o recalculo da matriz B ¢ controlado pelo parametro n_,

também definido pelo usudrio do algoritmo.

4.8. COMPARAGAO ENTRE ALGORITMOS

Nao existe algoritmo de otimizacdo que seja o melhor para todos os problemas,
visto que cada um tem suas vantagens e desvantagens. Na solu¢do de problemas
praticos, ¢ vantajoso dispor de varios algoritmos, devendo-se estudar qual o mais

adequado para o problema em questao.

Uma vantagem dos algoritmos PSQ ¢ que ¢ possivel utilizar pontos iniciais
viaveis ou inviaveis. Obviamente, quando a convergéncia for atingida o ponto final
serd viavel. O problema ¢ que nao se pode afirmar o mesmo sobre os pontos
intermediarios. Desta forma, se a convergéncia ndo for atingida, o ponto final nem

sempre pode ser utilizado. Mas, de acordo com Nash e Soffer (1996) os algoritmos
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baseados em PSQ estdo entre os mais robustos e eficientes, motivo pelo qual foi

escolhido para ser utilizado na tese em questao.
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Capitulo 5.

IMPLEMENTACAO COMPUTACIONAL

5.1.INTRODUGCAO

Uma grande quantidade de varidveis (geométricas, aerodinamicas e
termodinamicas) estd envolvida no projeto de um compressor axial de multiplos
estagios. Na busca de parametros 6timos de desempenho, independente da funcao
objetivo, o comportamento destas varidveis ao longo do projeto pode alterar
substancialmente o comportamento final do compressor. E esta busca pelas variaveis
otimas de desempenho que se baseia o problema de otimizagdo apresentado neste

trabalho.

A escolha do algoritmo ideal de otimiza¢ao depende das propriedades da fungao
objetivo. Um algoritmo de busca global se justificaria caso ndo houvesse nenhuma
informagao inicial sobre a geometria, dados aerodinamicos e termodinamicos, etc. do
compressor. Entretanto, no presente trabalho, tais dados estdo disponiveis ou serdo
gerados através do programa de computador AFCC Program (Tomita, 2003). Sendo
assim, optou-se por um algoritmo de busca local (PSQ). Portanto, ndo serd possivel
afirmar se o 6timo local encontrado ¢ também o6timo global. Mas, se houver resultados

que venham a melhorar o desempenho do compressor sem comprometer as restri¢cdes
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iniciais pré-estabelecidas os mesmos poderdo ser considerados como aceitaveis,

independentes de serem valores globais ou locais.

5.2.CONSTRUGCAO DO MODELO DE OTIMIZAGAO

Conforme descrito no capitulo anterior, qualquer problema de otimizacao
envolve a identificacdo de trés pardmetros bésicos: as variaveis de projeto, a funcao

objetivo e as restri¢des.

As variaveis de projeto sdo pré-selecionadas e podem assumir valores
independentes no processo de projeto. Os outros dados sdo fornecidos no inicio do

problema ou podem ser expressos em funcdo das varidveis de projeto.

No presente trabalho, os seguintes parametros geométricos foram definidos como
variaveis de projeto: a relagdo de didmetros raiz/ponta da pad e a relacdo
espagamento/corda dos rotores e estatores. A escolha de tais parametros se deve ao fato
de os mesmos serem de fécil identificagdo na fase inicial de projeto, além disso, sdo

adimensionais e representam as dimensdes basicas da maquina.

A fungdo objetivo, na sua forma mais geral, representa o parametro que se deseja
otimizar. Segundo Massardo e Satta (1990), para os compressores axiais aeronauticos,
0 peso, a eficiéncia e a margem de bombeamento sdo os parametros mais importantes a
serem considerados na funcdo objetivo e que, qualquer que seja o pardmetro ou
parametros escolhidos, a eficiéncia deve ser considerada, pois a mesma esta
diretamente relacionada com as perdas. Sendo assim, maximizar a eficiéncia, em um
determinado ponto de projeto indicado aleatoriamente, foi definida como funcao

objetivo.

Como restrigoes foram escolhidas o fator de difusdo, a altura das pas (rotor e
estator) e as dimensdes axiais do canal, pois os mesmos influem diretamente na
estabilidade do compressor e na sua viabilidade de fabrica¢do (Saravanamuttoo et al.,
2001, e Walsh e Fletcher, 1998). A mesma técnica aqui apresentada pode ser aplicada
ao estudo de outros parametros de projeto, como a distribuicdo do carregamento dos

estagios e os angulos de montagem das grades dos rotores e estatores.
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Para manter o peso inicial do compressor, através da manutencao das dimensoes
iniciais do seu canal, foi criado um fator que controla a distribuicdo da temperatura de
estagnagdo ao longo do mesmo carregando ou descarregando os estagios criticos
(frontais e finais). Alterando-se este fator ¢ possivel também alterar as dimensdes do
canal. Apesar desta alteracao nas dimensdes do canal possa ser realizada simplesmente
fixando-se a relacdo raiz/ponta da pa no inicio do processo de otimizacdo, a
possibilidade de carregar e descarregar os estagios criticos verificando a influéncia da
distribui¢do da temperatura de estagnagdo ao longo do compressor se mostrou mais

relevante.

A linha de bombeamento pode ser alterada através do reposicionamento das pas
guias de entrada (PGE) e dos estatores variaveis (ES’s). Este reposicionamento pode
ser verificado através da andlise do comportamento das curvas (mapas) do compressor

fora do ponto de projeto.

De forma a introduzir o modelo de otimizacdo corretamente, algumas
consideracdes devem ser previamente definidas. O primeiro objetivo no projeto de um
compressor axial deve ser o de gerar uma geometria que fornega a relagdo de pressao e
o fluxo de massa no ponto de projeto para cada estagio do compressor. A relagao de
pressao, o fluxo de massa e a velocidade de rotacdo devem ser obtidos segundo
critérios aerodindmicos e mecanicos com um nivel aceitavel de eficiéncia
termodinamica, margem de bombeamento e com um peso reduzido, este ultimo para o

caso de motores aeronduticos (Massardo e Satta, 1990).

Assim sendo, o projeto do compressor axial deve apresentar caracteristicas
geométricas que demonstrem uma estabilidade de opera¢do aerodindmica e mecanica,
incluindo uma margem de bombeamento adequada e uma eficiéncia termodinamica
aceitavel para qualquer condi¢do de operacdo. Tais pontos foram considerados no
programa inicial de projeto do compressor axial (AFCC Program) desenvolvido por
Tomita (2003), o qual serviu de base para o desenvolvimento do programa de

otimizagdo (AFCC Opimized Program) utilizado na tese em questao.

Partindo-se, entdo, de um projeto inicial, a configuracdo otimizada do novo
compressor deve no minimo, a principio, maximizar a eficiéncia mantendo o mesmo

peso inicial sem comprometer os pardmetros geométricos e termodinadmicos.
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No caso da relagao de pressdao, quanto maior for esta relagdo maior sera o nivel
das perdas e conseqlientemente menor serd a eficiéncia. O proprio fator de difusdo
poderé apresentar uma tendéncia de se aproximar do seu valor limite pré-estabelecido
0 que comprometeria a estabilidade do compressor. Assim sendo, tentar aumentar a
eficiéncia de um compressor tentando manter a sua relacao de pressao inicial fixa ¢ um
risco, pois tanto o algoritmo de otimizacdo pode ndo convergir como o nivel das perdas

pode alcancar valores proibitivos.

5.3.FLUXOGRAMA DO PROCESSO DE OTIMIZAGAO

A Figura 5.1 apresenta o diagrama de blocos bésico do programa de otimizacao

de projeto do compressor axial (AFCC Optimized Program).
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Figura 5.1 — Fluxograma do processo de otimizacdo — AFCC Optimized Program.

O programa AFCC desenvolvido por Tomita (2003), que serviu de base para o
desenvolvimento do programa da tese em questdo, pode ser executado de duas
maneiras. No primeiro caso, executa-se o calculo do projeto do compressor axial

resultando nos parametros geométricos, aerodinamicos e termodinamicos. No segundo
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caso, o compressor projetado ou um compressor existente pode ser analisado, isto €, o
seu desempenho pode ser verificado. O programa AFCC Optimized Program inicia-se
de uma geometria j& calculada pelo AFCC Program, e a partir dai busca-se otimizar a

sua eficiéncia.
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Capitulo 6.

RESULTADOS E ANALISES

6.1.INTRODUGCAO

O objetivo deste capitulo € o de apresentar os resultados e analises dos estudos de
caso realizados, aplicando o algoritmo de otimizacdo (PSQ) desenvolvido neste

trabalho.

Os resultados foram analisados no ponto de projeto. Os parametros geométricos e
aerodinamicos do compressor otimizado foram comparados com os parametros do

compressor original.

6.2. FORMULAGAO DO PROBLEMA DE OTIMIZAGAO

Qualquer problema de otimizagdo envolve a identificagdo das varidveis de

projeto, da fungdo objetivo e das restrigdes de projeto.

As variaveis de projeto sdo varidveis pré-selecionadas e assumem valores antes

do inicio do processo de otimizagdo. Outros dados do problema podem ser fornecidos
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tanto no inicio do processo de otimizacdo como podem ser expressos em funcao das

variaveis de projeto.

Os seguintes parametros geométricos foram escolhidos como variaveis de projeto
no processo de otimizacdo dos compressores axiais de multiplos estagios: a relagdo de
diametros raiz/ponta da pa e a relagdo espagamento/corda, tanto para os rotores como
para os estatores. Estes pardmetros foram escolhidos porque sdo facilmente
identificados no inicio da fase de projeto do compressor. Além disso, representam as
dimensdes bésicas da maquina. Seus valores iniciais foram obtidos através do

programa computacional AFCC Program desenvolvido por Tomita (2003).

Nos problemas de otimizagdo, a funcdo objetivo representa os parametros que
devem ser otimizados (maximizados ou minimizados). No caso de compressores axiais
de multiplos estagios utilizados em aplicacdes aeronduticas, o peso, a eficiéncia e a
margem de bombeamento sdo os principais critérios que preferencialmente devem ser
considerados (Massardo e Satta, 1990). No trabalho em questdo, a funcao objetivo
escolhida foi a de maximizar a eficiéncia do compressor no ponto de projeto, ou seja,
no ponto onde a maquina opera a maior parte do tempo. A técnica aqui apresentada
pode ser utilizada interativamente para se definir uma geometria basica de projeto que

permita, por exemplo, boa operagao do compressor fora do ponto de projeto.

Foi criado um fator que controla a distribuicdo da diferenca de temperatura de
estagnacdo ao longo do canal do compressor. Este fator influi no carregamento dos
estagios criticos, isto &, os estagios frontais e finais do compressor. Apesar de este
controle possa ser exercida fixando-se a relagdo de diametros raiz/ponta da pa, a
possibilidade de carregar e descarregar os estdgios criticos verificando o
comportamento da distribuicdo da temperatura de estagna¢do mostrou-se ser mais

relevante.

O fator de difusao e a altura das pas foram escolhidas como restrigdes de projeto.
O primeiro garante uma operagdo estavel do compressor, € o segundo garante a sua
manufaturabilidade, ou seja, uma garantia de uma altura minima para as pas

(Saravanamuttoo et al., 2001; Walsh e Fletcher, 1998).
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6.3. ANALISE DOS VALORES PARA AS VARIAVEIS DE
PROJETO

Segundo Saravanamuttoo et al. (2001), as perdas secundarias possuem uma
grande influéncia no desempenho dos compressores. Elas sdo fortemente influenciadas
pela folga na ponta das pas (tip clearance), as quais devem ser mantidas no menor
valor possivel. Pas muito curtas (elevados valores para a relacdo de diametros
raiz/ponta da pa) aumentam significativamente a influéncia da folga de topo da pé nas
perdas, as quais provocam uma redu¢do de eficiéncia e de margem de bombeamento.
Para valores reduzidos da relagdo de didmetros raiz/ponta da p4, as tensdes mecanicas
(estresse mecanico) causadas por pas longas se tornam proibitivas e os fluxos
secundarios aumentam consideravelmente, elevando assim, o nivel das perdas. Walsh e
Fletcher (1998) sugerem valores na faixa de 0,65 para os primeiros estagios ¢ 0,92 para
os ultimos estagios de compressores com alta relagdo de pressdo. A faixa de valores
limites para a relagdo de didmetros raiz/ponta da pa utilizada neste trabalho, e que nao

aumentam as perdas de forma consideravel, ¢ de 0,45 a 0,75.

O fator de difusdo expressa a difusdo local na superficie de suc¢do da pa. Ele ¢ o
reflexo do efeito do espacamento entre as pas (relagdo espagamento/corda). Segundo
Walsh e Fletcher (1998), os valores limites podem variar numa faixa de 0,45 a 0,65.
Entretanto, para elevados valores, em torno de 0,65, pode ocorrer bombeamento
prematuro nas pas do rotor ou nas aletas. Para valores reduzidos, em torno de 0,45, a
camada limite pode se tornar um problema, acarretando no seu descolamento.
Entretanto, deve-se ter em mente que tais valores sdo apenas valores aproximados.
Desta forma, foi definido um fator de difusdo maximo de 0,65. Com o intuito de
acelerar o processo computacional, o valor minimo para o fator de difusdo ndo foi

definido. Sua andlise foi realizada apos a execugdo do processo computacional.

Tanto o valor maximo como o valor minimo do fator de difusdo influem no nivel
das perdas. Sendo assim, o valor adotado e gerado para o fator de difusdo deve ser
analisado ndo isoladamente, mas em conjunto com os resultados referentes as perdas

geradas, as quais sdo fornecidas pelos graficos do coeficiente de perda de pressao total.
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Os valores definidos para a relagdo espagamento/corda neste trabalho foram de
0,45 a 1,50 (Saravanamuttoo et al., 2001). Tais valores se mostraram adequados
quando analisados em conjunto com os graficos do fator de difusdo e das perdas

geradas.

O valor minimo definido para a altura das pas foi de 10 mm. Isto porque valores

menores que este dificulta a manufaturabilidade das pas, além de perdas muito severas.

O valor de 0,20 foi escolhido como sendo o fator de distribuicao da diferenca de
temperatura de estagnac¢do ao longo do canal. Este valor mantém os estdgios criticos
(frontais e finais) descarregados, e significa que, 80% de todo o processo de
compressao ocorre nos estagios intermediarios, 10% nos estagios frontais e 10% nos

estagios finais.

6.4. DADOS DOS COMPRESSORES AXIAIS DE
MULTIPLOS ESTAGIOS

Os parametros de projeto dos quatro compressores axiais de multiplos estagios

estdo descritos na Tabela 6.1.

A forma do canal para os compressores 1, 2 e 4 ¢ o de didmetro externo
constante (COD), Figura 2.19, . Para o compressor 3, a forma do canal ¢ o de didmetro
médio constante (CMD). Este compressor apresenta uma distribuicdo da diferenca de
temperatura de estagnagdo que ¢ crescente, a qual ¢ caracteristica deste tipo de

compressor.

A Tabela 6.2 apresenta os limites laterais para as varidveis de projeto. A Tabela

6.3 apresenta os valores das restricdes de projeto.
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Tabela 6.1 — Parametros de projeto para os compressores axiais de multiplos estagios.

Compressor Compressor Compressor Compressor

(c1) (c2) (c3) (c4)

Pressdo de
estagnacao
na entrada
(kPa)
Temperatura
de
estagnagao 288,15 288,15 288,15 288,15
na entrada
(K)
N° de Mach
na entrada

N° de Mach
na saida

101,32 101,32 101,32 101,32

0,59 0,50 0,63 0,50

0,25 0,27 0,47 0,26

Relacao de

~ 11,14 3,90 3,04 544
pressao

Eficiéncia 0,89 0,89 0.87 0,89
Politropica

Nurn,erp de 3 5
estagios
Velocidade
periférica 340,00 340,00 433,23 355,00
(m/s)
Posicao
inicial das
pas-guia de
entrada
(PGE)

©)

5,60 5,60 0,00 0,00

Tabela 6.2 — Limites laterais para as varidveis de projeto.

relagﬁo de diémet,ros 0,45 < htr < 0,75
raiz/ponta da pa

relagdo espacamento/corda 0,45<s/c<1,50

Tabela 6.3 — Valores das restri¢cdes de projeto.

fator de difusdo DF <£0,65

altura minima das pas " h>10,0

1 .
): unidade em mm.
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6.5. ANALISE NO PONTO DE PROJETO

A Tabela 6.4 apresenta os resultados gerados pelo programa AFCC Optimized

Program no ponto de projeto.

Tabela 6.4 — Eficiéncias geradas pelo programa AFCC Optimized Program.

Original Otimizado Varia.gA:ﬁo .da
(%) (%) Eﬁc;encna
(%)
Compressor (cl) 82,78 84,69 +2,31
Compressor (c2) 82,95 86,37 +4,12
Compressor (c3) 86,97 90,25 +4,06
Compressor (c4) 82,46 84,39 + 2,34

Observa-se um aumento da eficiéncia em todos os compressores. Entretanto, esse
aumento nao pode ser analisado isoladamente. E necessario verificar o comportamento
de alguns parametros geométricos e aerodindmicos importantes para assegurar que este

aumento de eficiéncia ndo comprometera a estabilidade do compressor.

6.5.1.Analise do Compressor Axial (CA-1)

As Figuras 6.1 e 6.2 apresentam o canal do compressor axial e a distribui¢do do

aumento da temperatura para cada estagio do compressor (CA-1).

Observa-se que as dimensdes do canal se mantiveram praticamente constantes
para ambos compressores, original e otimizado (Figura 6.1). Isso pode indicar que o

peso do compressor otimizado praticamente ndo se alterou em relag@o ao original.

Devido a utilizagdo do fator de distribuicdo de temperatura (Figura 6.2), os
estagios criticos (frontais e finais) estdo menos carregados do que os estagios

intermediarios.
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As Figuras 6.3, 6.4, 6.5 e 6.6 apresentam uma comparagdao entre a relagdo
espacamento/corda (s/c) e o fator de difusdo para o rotor e para o estator entre os

compressores (CA-1) original e otimizado.

180
170
160
150
140
130
120
110
100

—A— compressor
original

Raio (mm)

—e— compressor
otimizado

300

Dimenséao Axial (mm)

Figura 6.1 - Canal do compressor axial (CA-1).

Verifica-se, na Figura 6.3, um aumento do valor da relacdo espacamento/corda
nos rotores de nimero 1 ao 6 e uma queda nos rotores 7 ¢ 8 do compressor otimizado
em relacdo ao compressor original. Como o fator de difusdo ¢ funcdo da relacdo
espacamento/corda  (Saravanamuttoo et al., 2001), esperava-se 0 mesmo
comportamento para o fator de difusdo para todos os rotores. Entretanto, tal
comportamento so se verificou nos rotores de nimero 1 ao 5 (Figura 6.4). Nos rotores
6, 7 e 8 o fator de difusdo se manteve praticamente constante quando comparado ao

compressor original.
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—/A— compressor
original

—e— compressor
otimizado

Aumento de Temperatura (K)

Estagio

Figura 6.2 — Distribui¢ao do aumento de temperatura ao longo do canal do compressor

(CA-1).

Este comportamento nos rotores 6, 7 e 8 estd provavelmente relacionado as
variagoes do numero de “de Haller”, isto ¢, ocorreram variagdes nas velocidades
relativas na entrada e saida, assim como nos angulos relativos de entrada e saida dos
rotores que mantiveram o fator de difusdo nestes rotores praticamente constante.
Nestes rotores, o numero de “de Haller” possui uma maior influéncia no
comportamento do fator de difusdo do que a relacdo espacamento/corda. Isto indica
que, ndo ha uma consideravel transferéncia de energia cinética ao fluido de trabalho

nesses rotores especificamente.

Este comportamento dos rotores do compressor otimizado faz sentido no que diz
respeito ao ganho de eficiéncia obtido (2,31%), pois, se ocorresse um aumento do fator
de difusdo nos rotores 6, 7 e 8, os niveis de perdas de pressdo nos mesmos (posi¢des
11, 13 e 15 - Figura 6.7) poderiam se elevar comprometendo o ganho de eficiéncia
obtido, principalmente nos rotores 7 ¢ 8. Da mesma forma, nota-se que o aumento do
fator de difusdo nos rotores de niimero 1 ao 6 ndo comprometeu o nivel das perdas de
pressdo. Nos rotores 3, 4 e 5 (posi¢des 5, 7 ¢ 9 - Figura 6.7) as perdas de pressdo

apresentaram uma pequena queda e nos rotores 1, 2 e 6 (posigdes 1, 3 e 11 - Figura



6.7) se mantiveram praticamente

original.
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constantes quando comparado com o compressor

1,55
1,45
1,35 -
1,25
1,15
1,05
0,95 -
0,85 -
0,75
0,65 -
0,55

Relagdo Espacamento/Corda

—A— compressor
original

—e— compressor
otimizado

4 5 6 7 8

Figura 6.3 — Relagao espagamento/corda do rotor do compressor (CA-1).

0,70
0,65 -
0,60 -
0,55 -
0,50 -
0,45 -
0,40 -
0,35 -
0,30 ~

Fator de Difusao

—A— compressor
original

—e— compressor
otimizado

0,25

4 5 6 7 8
Rotor

Figura 6.4 — Fator de difusao do rotor do compressor (CA-1).

Nos estatores do compressor otimizado (Figura 6.5) os valores da relacdo

espagamento/corda sdo maiores do que no compressor original o que gera maiores
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valores para o fator de difusdo (Figura 6.6). Isso indica uma maior transformagao da
energia cinética em energia de pressdo nos estatores o que contribui para o aumento da

eficiéncia do compressor otimizado.

1,10
©
e 1,00 -
o
Q
£ 090 -
3 —A— compressor

original

& 080 -
by —e— compressor
”; 0,70 - otimizado
v}
On
©
@ 0,60 -
(1’4

0,50

1 2 3 4 5 6 7 8
Estator

Figura 6.5 — Relagdo espagamento/corda do estator do compressor (CA-1).

Na Figura 6.7, os nimeros impares sdo 0s rotores € 0s nimeros pares sao 0s
estatores. Nota-se, na Figura 6.7, que ocorreu um pequeno aumento no nivel das perdas
nos estatores 1, 2 e 3 (posigdes 2, 4 e 6). Ja nos estatores restantes (posigoes 8, 10, 12,
14 e 16) o nivel das perdas se manteve praticamente constante. Assim como no caso
dos rotores, este comportamento nos estatores faz sentido no que diz respeito ao ganho
de eficiéncia obtido, pois, caso o nivel das perdas se elevasse, o ganho de eficiéncia

seria comprometido.

Nas Figuras 6.8 € 6.9, os nimeros impares sao os rotores € 0s nimeros pares sao
os estatores. Estas figuras apresentam uma comparacgdo entre os angulos de incidéncia
para ambos os compressores, original e otimizado. As incidéncias nominal, de

bombeamento e de minimas perdas foram calculadas de acordo com Tomita (2003).
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Figura 6.6 — Fator de difusao do estator do compressor (CA-1).
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Figura 6.7 — Coeficiente de perda de pressao total do compressor (CA-1)
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Figura 6.9 — Angulos de incidéncia do compressor otimizado (CA-1).
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6.5.2. Analise do Compressor Axial (CA-2)

As Figuras 6.10 e 6.11 apresentam o canal do compressor axial e a distribui¢ao

do aumento da temperatura para cada estagio do compressor (CA-2).

180
170 ph
160 -
150 -
140 -
130 -
120 -
110 -

—A— compressor
original

Raio (mm)

—e— compressor
otimizado

0 100 200 300

Dimensao Axial (mm)

Figura 6.10 — Canal do compressor axial (CA-2).

Observa-se que as dimensdes do canal se mantiveram praticamente constantes
para ambos compressores, original e otimizado (Figura 6.10). Isso pode indicar que o

peso do compressor otimizado praticamente ndo se alterou em relag@o ao original.

Devido a utilizagdo do fator de distribuicdo de temperatura (Figura 6.11), os
estagios criticos (frontais e finais) estdo menos carregados do que os estagios

intermediarios.

As Figuras 6.12, 6.13, 6.14 ¢ 6.15 apresentam uma comparagdo entre a relagao
espacamento/corda (s/c) e o fator de difusdo para o rotor e para o estator entre os

compressores (CA-2) original e otimizado.
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—/— compressor
original

—e— compressor
otimizado

Aumento de Temperatura (K)

Estagio

Figura 6.11 - Distribuicdo do aumento de temperatura ao longo do canal do compressor

(CA-2)

Verifica-se, na Figura 6.12, um aumento do valor da relacdo espagamento/corda
em todos os rotores do compressor otimizado em relagdo ao compressor original.
Como o fator de difusdo ¢ fungdo da relacdo espagamento/corda, observa-se 0 mesmo
comportamento para o fator de difusao (Figura 6.13). Isso indica uma maior
transformagdo de energia cinética ao fluido nestes rotores o que contribui para o

aumento da eficiéncia do compressor otimizado.

Nota-se, na Figura 6.16, que os rotores de numero 1 ao 4 (posicdes 1, 3,5 ¢ 7) do
compressor otimizado apresentaram uma queda no nivel das perdas quando comparado
com o compressor original. O rotor 5 (posicao 9) do compressor otimizado apresenta
um nivel de perda praticamente similar ao do compressor original. Tal comportamento
faz sentido no que diz respeito ao ganho de eficiéncia obtido no compressor otimizado
(4,12%), pois, qualquer aumento no nivel de perdas nestes rotores comprometeriam

este ganho.
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Figura 6.12 — Relagao espagamento/corda (rotor) do compressor (CA-2).
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Figura 6.13 — Fator de difusd@o nominal (rotor) do compressor (CA-2).

Nos estatores do compressor otimizado (Figura 6.14) os valores da relagdo
espagamento/corda sdo maiores do que no compressor original o que gera maiores

valores para o fator de difusdo (Figura 6.15). Isso indica uma maior transformacao da
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energia cinética em energia de pressao nos estatores o que contribui para o aumento da

eficiéncia do compressor otimizado.

0,80
B 0,75 -
S
§ 0,70 +
S —A— compressor
% 0,65 - original
®
2. 0,60 - —®— compressor
w otimizado
g 0,55 -
On
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¢ 0,50 -

0,45

1 2 3 4 5
Estator

Figura 6.14 — Relagdo espagamento/corda (estator) do compressor (CA-2).

0,60

0,55 -
o 0,50 -
s —A— compressor
=] ..
= . original
= 0,45 g
S
. 040 1 — e compressor
© otimizado
L 0,35

0,30 +

0,25

1 2 3 4 5
Estator

Figura 6.15 — Fator de difusd@o nominal (estator) do compressor (CA-2).
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Nota-se, na Figura 6.16, que ocorreu uma queda no nivel das perdas em
praticamente todos os estatores (posicdes 2, 4, 6, 8 e 10). Assim como no caso dos
rotores, este comportamento nos estatores faz sentido no que diz respeito ao ganho de

eficiéncia obtido, pois, caso o nivel das perdas se elevasse, o ganho de eficiéncia seria

comprometido.

012 | | |
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g 010 | . |
18 | A . | |
o : ° - |
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(] | | |
S 1 1 1
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@ 0,02 - l 1 1
S ¢ i | ¢

0,00 3 | |

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Rotor e Estator

Figura 6.16 — Coeficiente de perda de pressao total do compressor (CA-2).

As Figuras 6.17 e 6.18 apresentam uma comparagdo entre os angulos de
incidéncia para ambos os compressores, original e otimizado. As incidéncias nominal,

de bombeamento e de minimas perdas foram calculadas de acordo com Tomita (2003).

Nota-se que ambas as grades ndo apresentam o fenomeno do bombeamento, pois
o angulo de incidéncia calculado estd abaixo do angulo de incidéncia de bombeamento

para ambos os compressores, original e otimizado.
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Figura 6.17 — Angulos de incidéncia do compressor original (CA-2).
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Figura 6.18 — Angulos de incidéncia do compressor otimizado (CA-2).
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6.5.3.Analise do Compressor Axial (CA-3)

As Figuras 6.19 e 6.20 apresentam o canal do compressor axial e a distribui¢ao

da diferenca de temperatura de estagnagdo para cada estagio do compressor (CA-3).

190 i
170 - | 3
£ ; ; —A— compressor
E 150 - i } original
2 | |
o 130 - 1 —e— compressor
| | otimizado
110 | i
90 - ‘ ‘ l
0 50 100 150 200
Dimensao Axial (mm)
Figura 6.19 — Canal do compressor axial (CA-3).
68

—/— compressor
original

—e— compressor
otimizado

Aumento de Temperatura (K)

50 - !

1 2 3
Estagio

Figura 6.20 — Distribuicdo da diferenca de temperatura de estagnagdo ao longo do

canal do compressor (CA-3).
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Observa-se, na Figura 6.19, que o as dimensdes do canal do compressor
otimizado se alterou em relagdo ao compressor original. Verifica-se um aumento nos
raios do compressor otimizado (interno e externo) e uma pequena redu¢do na sua
dimensdo axial. Isto pode indicar que se houver um aumento do peso do compressor

otimizado, esta pode ndo ser tao significativa.

Devido a forma do canal deste compressor (diametro médio constante - CMD), a
distribuicdo da diferenca do aumento da temperatura de estagnagdo se comporta

confome observa-se na Figura 6.20.

As Figuras 6.21, 6.22, 6.23 e 6.24 apresentam uma comparagdo entre a relacao
espagamento/corda (s/c) e o fator de difusdo para o rotor e para o estator entre os

compressores (CA-3) original e otimizado.

Verifica-se, na Figura 6.21, um aumento do valor da relagdo espacamento/corda
em todos os rotores do compressor otimizado em relacdo ao compressor original.
Como o fator de difusdo ¢ fungdo da relagdo espacamento/corda, observa-se o mesmo
comportamento para o fator de difusdo (Figura 6.22). Isso indica uma maior
transformagdo de energia cinética ao fluido nestes rotores o que contribui para o

aumento da eficiéncia do compressor otimizado.

1,25
1,15
1,05 -

0,95 -
—A— compressor

0,85 - original
0,75 - — e compressor

0.65 - otimizado

Relagdao Espacamento/Corda

0,55 -

0,45

Figura 6.21 — Relagdo espacamento/corda (rotor) do compressor (CA-3).
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Figura 6.22 — Fator de difusao nominal (rotor) do compressor (CA-3).

Nota-se, na Figura 6.25, que os rotores 1, 2 e 3 (posi¢des 1, 3 e 5) do compressor
otimizado apresentaram uma pequena queda no nivel das perdas de pressao quando
comparado com o compressor original. Este comportamento faz sentido no que diz
respeito ao ganho de eficiéncia obtido no compressor otimizado (4,06%), pois,
qualquer aumento no nivel das perdas de pressdo nestes rotores comprometeria este

ganho.

Nos estatores do compressor otimizado (Figura 6.23) os valores da relagdo
espacamento/corda sdo maiores do que no compressor original o que gera maiores
valores para o fator de difusdo (Figura 6.24). Isso indica uma maior transformacao da
energia cinética em energia de pressao nos estatores o que contribui para o aumento da

eficiéncia do compressor otimizado.

Nota-se, na Figura 6.25, que o nivel das perdas de pressao dos estatores 2 e 3
(posi¢des 4 e 6) do compressor otimizado se manteve praticamente similar ao do
compressor original. Nota-se também, um aumento apenas marginal no estator 1
(posicdo 2) o qual se pode considerar ndo significativo. Assim como no caso dos
rotores, este comportamento nos estatores faz sentido no que diz respeito ao ganho de
eficiéncia obtido, pois, caso o nivel das perdas se elevasse, o ganho de eficiéncia seria

comprometido.
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Figura 6.23 — Relagdo espagamento/corda (estator) do compressor (CA-3).
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Figura 6.24 — Fator de difusao nominal (estator) do compressor (CA-3).
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Figura 6.25 — Coeficiente de perda de pressao total do compressor (CA-3).

As Figuras 6.26 e 6.27 apresentam uma comparagdo entre os angulos de
incidéncia para ambos os compressores, original e otimizado. As incidéncias nominal,

de bombeamento e de minimas perdas foram calculadas de acordo com Tomita (2003).

¢ incidéncia
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1
é —A— incidéncia de
T [ bombeamento
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S 2. O incidéncia de
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§, perdas
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calculada
-8
1 2 3 4 5 6
Rotor e Estator

Figura 6.26 — Angulos de incidéncia do compressor original (CA-3).
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Figura 6.27 — Angulos de incidéncia do compressor otimizado (CA-3).

Nota-se que ambas as grades ndo apresentam o fendmeno do bombeamento, pois
o angulo de incidéncia calculado est4 abaixo do angulo de incidéncia de bombeamento

para ambos os compressores, original e otimizado.

6.5.4.Analise do Compressor Axial (CA-4)

As Figuras 6.28 e 6.29 apresentam o canal do compressor axial e a distribuicao

da diferenca de temperatura de estagnagdo para cada estagio do compressor (CA-4).

Observa-se na Figura 6.28 que o as dimensdes do canal se mantiveram
praticamente constantes para ambos compressores, original e otimizado. Isso pode
indicar que o peso do compressor otimizado praticamente ndo se alterou em relagdo ao

original.

Devido a utilizacdo do fator de distribui¢do da temperatura de estagnacao,
(Figura 6.29) os estagios criticos (frontais e finais) estdo menos carregados do que os

estagios intermedidrios.
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Figura 6.28 — Canal do compressor axial (CA-4).

As Figuras 6.30, 6.31, 6.32 e 6.33 apresentam uma comparagdo entre a relacao
espagamento/corda (s/c) e o fator de difusdo para o rotor e para o estator entre os

compressores (CA-4) original e otimizado.

—/A— compressor
original

—e— compressor
otimizado

Aumento de Temperatura (K)

Estagio

Figura 6.29 - Distribui¢do da diferenca de temperatura de estagnagdo ao longo do canal

do compressor (CA-4).
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Verifica-se, na Figura 6.30, um aumento do valor da relagdo espacamento/corda
em todos os rotores do compressor otimizado em relagdo ao compressor original.
Como o fator de difusdo ¢ fungdo da relacdo espacamento/corda, observa-se 0 mesmo
comportamento para o fator de difusdo (Figura 6.31). Isso indica uma maior
transformagdo de energia cinética ao fluido nestes rotores o que contribui para o

aumento da eficiéncia do compressor otimizado.

Nota-se, na Figura 6.34, que o nivel das perdas dos rotores 1, 2, 3 e 5 (posi¢des
1, 3, 5 ¢ 9) do compressor otimizado se manteve praticamente similar ao do
compressor original. Uma queda um pouco maior é observada no rotor 4 (posicao 7).
Este comportamento faz sentido no que diz respeito ao ganho de eficiéncia obtido no
compressor otimizado (2,34%), pois, qualquer aumento no nivel das perdas de pressao

nestes rotores comprometeria este ganho.
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0,35
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Figura 6.30 — Relacdo espacamento/corda (Rotor) do compressor (CA-4).
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Figura 6.31 — Fator de difusdo nominal (Rotor) do compressor (CA-4).

Nos estatores do compressor otimizado (Figura 6.32) os valores da relacao
espacamento/corda sdo maiores do que no compressor original o que gera maiores
valores para o fator de difusdo (Figura 6.33). Isso indica uma maior transformacdo da
energia cinética em energia de pressdo nos estatores o que contribui para o aumento da

eficiéncia do compressor otimizado.
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Figura 6.32 — Relagdo espagamento/corda (estator) do compressor (CA-4).
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Figura 6.33 — Fator de difusao nominal (estator) do compressor (CA-4).
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Figura 6.34 - Coeficiente de perda de pressao total do compressor (CA-4).

Nota-se, na Figura 6.34, que o nivel das perdas nos estatores 1, 2 e 5 (posigdes 2,

4 e 10) do compressor otimizado se manteve praticamente similar ao do compressor
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original. Ocorre um pequeno aumento no nivel das perdas de pressao no estator 3
(posicdo 6) e uma pequena queda da mesma no estator 4 (posi¢do 8), o que pode se
considerar que nestes estatores em questdo ocorreu uma compensac¢do das perdas.
Assim, como no caso dos rotores, este comportamento nos estatores faz sentido no que
diz respeito ao ganho de eficiéncia obtido, pois, caso o nivel das perdas se elevasse, o

ganho de eficiéncia seria comprometido.

As Figuras 6.35 e 6.36 apresentam uma comparagdo entre os angulos de
incidéncia para ambos os compressores, original e otimizado. As incidéncias nominal,

de bombeamento e de minimas perdas foram calculadas de acordo com Tomita (2003).

Nota-se que ambas as grades ndo apresentam o fenomeno do bombeamento, pois
o angulo de incidéncia calculado estd abaixo do angulo de incidéncia de bombeamento

para ambos os compressores, original e otimizado.
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Figura 6.35 - Angulos de incidéncia do compressor original (CA-4).
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Figura 6.36 - Angulos de incidéncia do compressor otimizado (CA-4).

6.6. EFICIENCIA E RELACAO DE PRESSAO

As Figuras 6.37 a 6.43 mostram o aumento da eficiéncia e um aumento em
menor ou maior grau da relagdo de pressdo com um aumento da vazdo em massa
corrigida no ponto de projeto (indicado por setas) para rotagdo nominal constante nos
quatro casos estudados. Ou seja, havia espaco para que os parametros geométricos e
aerodinamicos se modificassem de forma a aumentar a eficiéncia do compressor sem

que se comprometesse a sua estabilidade.

Desta forma, o projetista tem a possibilidade de trabalhar com varios cenarios,
partindo de valores de projeto para a vazao em massa e para a relagao de pressao até os
valores otimizados (6timos) de forma a adequar o compressor a ser projetado com os
outros componentes da turbina a gias como a camara de combustdo e a turbina

propriamente dita.
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Figura 6.37 - Comparagdo entre as eficiéncias isentropicas (CA-1).

Relagao de Pressao

11,50

10,50 -

9,50 -

8,50 -

7,50 -

6,50
1,48

1,63 1,58 1,63
Vazao em Massa Corrigida

—A— compressor
original

—e— compressor
otimizado

Figura 6.38 — Comparagao entre as relagdes de pressao (CA-1).
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Figura 6.39 — Comparagdo entre as eficiéncias isentropicas (CA-2).
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Figura 6.40 — Comparagao entre as relagdes de pressio (CA-2).
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Figura 6. 41 — Comparagao entre as eficiéncias isentropicas (CA-3).
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Capitulo 7.

CONCLUSOES E RECOMENDACOES

7.1.CONCLUSAO

Como descrito no inicio deste trabalho, os fabricantes de turbinas a gas
aeronauticas estdo constantemente competindo entre si para produzir o equipamento
que seja sempre o mais eficiente, com o maior empuxo ¢ o mais leve possivel. Os
projetos que estao sendo desenvolvidos nos EUA e na Europa ilustram claramente essa

necessidade.

Basicamente, a pesquisa e o desenvolvimento de cada componente da turbina a
gas deve ser realizada de forma a buscar constantemente uma elevada eficiéncia, maior
poténcia de saida e menor peso. Essa busca passa obrigatoriamente pela necessidade de
se aumentar da eficiéncia do compressor axial, ou seja, melhorar o projeto das pas do

compressor que ¢ um dos pontos fundamentais para atingir tal objetivo.

A utilizagdo do algoritmo de otimizagdo nesta tese se deve ao fato de 0 mesmo
ser uma ferramenta poderosa quando se deseja atingir o objetivo de maximizar a

eficiéncia do compressor axial sem comprometer a sua operacao (estabilidade).

Desta forma, o algoritmo de otimizac¢do (Programacdo Seqiiencial Quadratica -

PSQ) utilizado nesta tese, teve o objetivo de maximizar a eficiéncia do compressor
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axial no ponto de projeto, levando-se em conta seus principais parametros geométricos
(relagcdo de diametros raiz/ponta da p4, relacdo espacamento/corda e altura minima da
pd), restringindo sua vazdo em massa ¢ relacio de pressdo (dados de projeto),
mantendo a sua estabilidade operacional através da restricdo de um dos seus principais

parametros aerodinamicos que ¢ o fator de difusdo.

Verficou-se que nos quatro casos estudados ocorreu o aumento da eficiéncia no
ponto de projeto. As perdas geradas nos compressores otimizados apresentaram, de
forma geral, um comportamento similar ao do compressor original indicando a eficacia

do algoritmo utilizado.

Assim, de forma a contribuir com os estudos de otimizacdo em projetos de
compressores axiais, os seguintes objetivos foram atingidos nesta tese:

- Desenvolvimento de uma metodologia de otimizag¢do de projeto de compressor
axial de multiplos estagios no ponto de projeto;
- Insersdo desta metodologia num programa de simulacao numérica de compressor
axial (AFCC Optimized Program) de modo a se obter a maxima eficiéncia no ponto
de projeto, mas com os pardmetros geométricos e aerodinamicos dentro de limites
pré-estabelecidos de forma a manter a estabilidade do compressor axial,
- Aplicagdo desta metodologia em varios compressores axiais analisando os seus
desempenhos no ponto de projeto (rotacdo nominal) validando a metodologia

utilizada.

Em relacdo ao algoritmo (Programagao Seqliencial Quadratica PSQ) utilizado,
pode-se dizer que o mesmo, apesar de ser um algoritmo de busca local, se mostrou
extremamente eficiente no seu objetivo, mesmo considerando a complexidade que ¢ o

projeto de compressores axiais.

7.2.RECOMENDAGOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Para que se tenha uma aproximacdo ainda maior das condicdes reais de operagao
dos compressores axiais otimizados e uma confiabilidade ainda maior na aplicagdo do

presente algoritmo utilizado, apresentam-se as seguintes sugestoes:
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Executar uma analise detalhada do comportamento da curvatura do perfil do

canal do compressor (tanto do original como do otimizado);

Validar esta metodologia através da utilizagdo de um programa utilizando o

Meétodo da Curvatura da Linha de Corrente (MCLC).

Analisar o comportamento do compressor otimizado fora do ponto de

projeto;

Desenvolver um algoritmo para otimizar a eficiéncia do compressor axial

fora do ponto de projeto;

Utilizagdo de um algoritmo de busca global (estatistico) para comparar os

resultados com o algoritmo de busca local utilizado na tese em questao;

Aplicagdao de algoritmos de otimizacdo de multiplos objetivos, para o qual

serd necessario obter outras fungdes objetivos.
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