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RESUMO

MIRANDA, R. A. C., (2015), Projeto de Turbinas Radiais Operadas com Fluidos Organicos
para Baixas Poténcias, Itajuba, 236p., Tese de Doutorado (Doutorado em Conversdo de

Energia) - Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de Itajuba.

Esta tese de doutorado apresenta o projeto aerotermodindmico preliminar de turbinas
radiais subsonicas para ciclos Rankine organicos (ORC) operando com os refrigerantes R123,
R134a, R141b ¢ R152a como fluidos de trabalho. Essa andlise é baseada na equagdo de
energia unidimensional e na equacdo de estado de Redlich-Kwong e incorpora todas as
equacdes e correlagdes necessarias mediante o uso da linguagem de programagdo FORTRAN
e a Dindmica dos Fluidos Computacional (DFC).

O programa “TurbinaDP-RG” utiliza uma solug¢do unidimensional para determinar as
caracteristicas do escoamento através da turbina radial ao longo da linha de corrente média
para as condicdes do ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.

A turbina radial operada com Rl14lb apresentou o maior tamanho,
r2r1410 = 114,144 mm e maior eficiéncia total-total, Ny ri41o = 70,504% em comparagio com a
turbina radial operada com R134a, que apresentou 12 ri340 = 63,783 mm e eficiéncia total-total

Niwri41b = 68,888%.

Palavras-chave
Fluidos organicos, turbina radial, voluta, bocal, rotor radial, linha de corrente média,

Dinamica dos Fluidos Computacional.



ABSTRACT

MIRANDA, R. A. C., (2015), Meanline design of Radial-Inflow Turbine Operated with
Organic Working Fluid for Small Power Systems, Itajuba, 236p., PhD. These - Instituto

de Engenharia Mecanica, Universidade Federal de Itajuba.

This thesis presents the preliminary meanline aero-thermodynamics design of a
radial-inflow subsonic turbine for an organic Rankine cycle (ORC) operating with refrigerant
R123, R134a, R141b and R152a as organic working fluid. This analysis is based on
one-dimensional energy equation and the Redlich-Kwong equation of state and incorporates
the necessary performance correlations by using the FORTRAN programming language and
the Computational Fluid Dynamics (CFD).

The “TurbinaDP-RG” program uses a one-dimensional solution to determine the flow
characteristics through the radial-inflow turbine along the meanline.

The radial turbine operated with R141b showed the largest size rori41, = 114.144 mm
and greater total-total efficiency N riaip = 70.504% as compared as the radial-inflow turbine
operated with R134a with overall results of 1, r134a = 63.783 mm and total-total efficiency

Nir141b = 68.888%.

Keywords
Organic Rankine fluids, radial-inflow turbine, volute, nozzle, meanline, Computational

Fluid Dynamics (CFD).
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Capitulo 1

INTRODUCAO

Neste capitulo se apresenta as generalidades, a justificativa, os objetivos, a metodologia
de implementacdo do programa computacional para determinar as condigdes do ponto de
projeto das turbinas radiais operando com fluidos organicos para baixas poténcias, a

contribuicdo da tese e finalmente a organizacao do trabalho.

1.1 GENERALIDADES

O consumo de energia elétrica doméstica tem aumentado na ultima década (Tabela 1),
apresentando uma taxa de crescimento média de 3,3% anual no mundo, 3,6% anual na
América Latina e 3,5% anual no Brasil, como ¢ mostrado na Figura 1.

Conseqlientemente, no mesmo processo tem-se langado grandes quantidades de dioxido
de carbono (CO,) na atmosfera, produto da gera¢do de energia elétrica a partir da combustao
de combustiveis fosseis, como ¢ mostrado na Tabela 2.

A Figura 2 mostra as emissoes de CO, na atmosfera na ultima década, apresentando
uma taxa de crescimento média de 2,3% anual no mundo, 2,6% anual na América Latina e
2,8% anual no Brasil. Portanto, as preocupacdes atuais sobre as mudangas climaticas exigem

medidas para reduzir as emissdes dos gases do efeito estufa.



Tabela 1 — Consumo de energia elétrica doméstica.

Periodo de analise, (anos)

2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012
Consumo de energia elétrica doméstica, (TWh)
Mundial 13821 14347 14989 15636 16277 17091 17401 17296 18498 19054 19462
America
Latina 818 860 901 937 978 1021 1059 1064 1125 1183 1224
Brasil 321 339 356 371 386 406 423 421 459 480 498
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Figura 1 — Consumo de energia elétrica doméstica.

Fonte: Enerdata, Global Energy Statistical Yearbook 2013.



Tabela 2 — Emissoes de CO,: combustiveis fosseis.

Periodo de analise, (anos)

2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012

Emissdes de CO,: combustiveis fosseis, (MtCO,)

Mundial 23430 24512 25465 26265 27011 27841 28081 27593 28743 29576 30062

America
Latina 1214 1222 1284 1363 1414 1450 1499 1467 1553 1606 1655
Brasil 299 293 308 313 317 328 346 326 368 383 410
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Figura 2 — Emissdes de CO,: combustiveis fosseis.

Fonte: Enerdata, Global Energy Statistical Yearbook 2013.



1.2 CICLO RANKINE ORGANICO - ORC

Muitas solugdes tém sido propostas para gerar energia elétrica a partir de baixas fontes
de calor, porém, os métodos convencionais para a recuperacao deste tipo de energia resultam
economicamente invidveis devido a baixa temperatura da fonte de calor, sendo esta inferior a
500 K (Lujén et al., 2012).

Infelizmente, nem todas as fontes de calor produzem a temperatura suficiente para
acionar o ciclo Rankine a vapor convencional, como o apresentado na Figura 3. Essas
temperaturas normalmente ndo sdo alcancadas quando se considera calor residual. Estima-se
que entre 20 e 50% da energia utilizada em processos industriais sdo perdidas na forma de
calor residual e 60% das perdas sdo a baixas temperaturas (inferiores a 503,15 K), as quais

ndo sdo acessiveis aos ciclos Rankine a vapor.

1) Caldeira 2) Filtro eletrostatico

3) Turbina a vapor 4) Gerador elétrico

5) Transformador de energia elétrica 6) Condensador

7) Torre de arrefecimento 8) Bomba de alimentacao

Figura 3 — Componentes de uma usina operando com ciclo Rankine a vapor convencional.

O ciclo Rankine organico ¢ uma tecnologia promissora que envolve a conversdo de
energia a partir de qualquer fonte de calor, incluindo fontes renovaveis, tais como solar,
geotérmica, biomassa ou calor residual, dentre outras. O uso de vapor organico em lugar de
vapor de dgua resulta uma alternativa muito interessante para pequenas e médias usinas, entre

50 e 5000 kW (Colonna et al., 2006).
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O ciclo Rankine organico ¢ semelhante ao ciclo Rankine a vapor convencional aplicado
a fontes de calor cuja temperatura ¢ superior a 613,15 K, exceto pelo fluido de trabalho. Este ¢
um fluido organico que substitui o vapor de dgua usado normalmente e permite a utilizacao do
calor para geracao de energia a partir de temperaturas tdo baixas quanto 338,15 K.

A Figura 4 apresenta o diagrama simplificado de funcionamento do ciclo Rankine
organico. O fluido de trabalho organico é bombeado (4-5) como liquido saturado para um
evaporador. Em seguida, no evaporador (5—ev) € incrementada a temperatura até converté-lo
em vapor superaquecido. O vapor superaquecido sai do evaporador com alta pressdo e
temperatura e logo entra na turbina (ev-3) que aciona o gerador elétrico (o vapor necessita sair
do dispositivo de expansao com titulo X = 1 ou seja, vapor saturado ou superaquecido, pois se
no fluido de trabalho houver em percentual de liquido durante a expansao, pode ocorrer
erosdo na pa da turbina). Apos passar pela turbina, o vapor superaquecido ¢ encaminhado ao
condensador, onde troca calor com a fonte fria (3-4), retornando ao estado liquido saturado

para ser bombeado e iniciar o processo novamente.

ey OWF: vapor superaquecido

Gerador

Evaporador
D L L e

Condensador
Fluido de refrigeracao

| B W oy iy ol R R D0 T LT

Fonte de energia: geotérmica, solar,
biomassa, calor de rejeitos industriais

OWF: liquido saturado

Figura 4 — Diagrama de funcionamento do ciclo Rankine organico (ORC).

O distintivo principal do ORC esta na operagdo com baixas fontes de temperaturas,
devido a caracteristica do fluido de trabalho orgéanico, além do potencial em reduzir a
polui¢do ambiental e o consumo de combustiveis fosseis. Neste contexto, o desempenho
econdmico, ambiental e operacional depende das propriedades termodinamicas e fisicas do

fluido de trabalho utilizado e das caracteristicas do projeto (Papadopoulos et al., 2010).
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O fluido de trabalho orgénico ¢ geralmente um refrigerante que ndo destr6i a camada de
0zonio e possui baixo potencial de aquecimento global (Cho et al., 2013). Além disso, deve
apresentar massa molar elevada, baixa temperatura de evaporagdo e alta temperatura de
condensagdo em comparacdo com o vapor de agua (Pei et al., 2011). Este tipo de ciclo utiliza
o calor da queima dos combustiveis ou de fontes alternativas de energia para aquecer o fluido
de trabalho orgénico e converté-lo em vapor, assim a energia térmica contida no vapor ¢
transformada em trabalho mecanico através de uma turbina de poténcia. Por exemplo, no caso
de uma turbina a gas de pequeno porte (100 kW), a vazdo méssica e a temperatura dos gases
de exaustdo (entre 473,15 e 573,15 K) fazem do ORC, a escolha mais adequada para um tipo
de sistema de recuperacao de energia de baixa temperatura (Clemente et al., 2013).

Apesar de o ORC ser fechado, normalmente ocorre adi¢ao de pequenas quantidades do
fluido de trabalho orgéanico para suprir as perdas nos processos.

Algumas diferengas entre o ciclo Rankine organico e o ciclo Rankine a vapor

convencional, referentes as consideragdes de projeto segundo Hattiangadi, (2013), sdo:

» Baixa temperatura de recuperacdo de calor: com baixo ponto de ebuli¢do, um
fluido de trabalho orgénico devidamente selecionado pode recuperar o calor em
temperaturas muito mais baixas quando comparado com os ciclos a vapor de agua
(fontes geotérmicas).

» Tamanho dos componentes: os OWF tém alta vazdo volumétrica na saida da
turbina, portanto, o tamanho do regenerador e condensador tende a ser maior em
tais sistemas.

» Caracteristicas dos fluidos de trabalho: agua como fluido de trabalho ¢é barato,
ndo téxico, ndo inflamével, tem baixo potencial de aquecimento global, ndo destroi
a camada de ozoOnio, quimicamente estavel e apresenta baixa viscosidade (baixas
perdas por atrito e altos coeficientes de transferéncia de calor). No entanto, o
tratamento da dgua deve ser integrado a central elétrica para alimentar o ciclo com
agua de alta pureza, deionizada e livre de oxigénio. Os fluidos organicos podem ser
relativamente toxicos e mais custosos do que a agua (excluindo os custos de pré-
tratamento da agua), porém Chen et al., (2010) sugerem que a producdo ou a
utilizacao de hidrocarbonetos de baixo custo em massa pode tornar sua utilizagao
economicamente viavel.

» Projeto da turbina: em um ciclo a vapor, a razdo de pressdo e a variagdo de

entalpia através da turbina sdo muito elevadas e como conseqiiéncia, sdo utilizadas
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turbinas com vérios estagios de expansdo. No ciclo Rankine organico, a variacdo de
entalpia ¢ muito menor, sendo um unico estagio suficiente visando a reducdo de
custos.

Temperatura de entrada da turbina: os ciclos Rankine a vapor necessitam de
superaquecimento e, portanto maior temperatura na entrada da turbina do que um
ciclo Rankine organico sendo que a temperatura de entrada esta limitada pela
estabilidade térmica do fluido, exigindo assim o uso de materiais resistentes as altas
temperaturas nas pas da turbina e na caldeira.

Superaquecimento: a classificagdo principal dos fluidos organicos com base na
inclinagdo de suas curvas de saturacao de vapor ¢ ilustrada na Figura 5. Os “Fluidos
Umidos” sio aqueles que tém uma inclinagdo negativa e necessitam de
superaquecimento, de modo a evitar a condensacdo durante o processo de
expansdo. Os fluidos ideais para ORC s3o os “isentropicos” e os “Secos”, pois
apresentam uma inclinagdo zero ou positiva respectivamente e, portanto nao

necessitam de superaquecimento.

>

1ds _
|— =
¢ S50 |dT
dT &
- - 62
g g RIS o5
E = ER=
: g -
Pressio, P 2 2 2
£ £
2 2 L
Pressdo, P Pressio, P
> > >
Entropia, s Entropia, s Entropia, s

Figura 5 — Classifica¢do dos fluidos organicos.

» Pressdo maxima do ciclo: a caldeira num ciclo de vapor ¢ normalmente submetida

a altas pressodes de cerca de 70.000 kPa, incrementando assim, a complexidade e os
custos de fabricacdo e manutengdo. Os ciclos Rankine organicos sdo utilizados em
aplicagdes de pequena escala e com trocadores de calor aletados compactos, que

impdem uma limitagdo na pressdo maxima de operacao que geralmente ndo excede

0s 4.000 kPa.



1.3 JUSTIFICATIVA DO TRABALHO

O consumo acelerado dos combustiveis fosseis nos ultimos anos tem causado muitos
problemas ambientais, tais como: o aquecimento global, a destrui¢do da camada de ozonio e a
poluicdo do ar. Portanto, as novas tecnologias utilizadas na conversdo de energia estdo
obrigadas a usar os recursos energéticos de maneira mais adequada sem causar poluigdo
ambiental, sendo as fontes de calor de baixa temperatura uma das principais candidatas para
este tipo de propdsito (Yamamoto et al., 2001).

A diversidade energética presente no Brasil (a energia eolica, biomassa e, no futuro, a
energia geotérmica e solar) mostra a tendéncia para a mini e microgeracdo de energia,
permitindo que o consumidor instale pequenos geradores em sua unidade consumidora e
venda o excedente a distribuidora local.

A aprovagdo das seguintes resolucdes permitiu desburocratizar a instalagdo da geracdo
distribuida de pequeno porte, que incluem a microgeragdo (inferior a 100 kW) e a

minigeracdo (entre 100 kW e 1 MW).

> Resolucdo Normativa N° 482, de 17 de Abril de 2012 — ANEEL.: estabelece as
condicdes gerais para o acesso de microgeracdo e minigeracdo distribuida aos
sistemas de distribui¢do de energia elétrica ou sistemas de compensacao de energia
elétrica, tomando as devidas providéncias.

» Resolugdo Normativa N° 228, de 25 de Julho de 2006 e N° 284, de 16 de
Outubro de 2007 — ANEEL: estabelece os requisitos para a certificagdo de
centrais geradoras termelétricas na modalidade de geracdo distribuida, para fins de
comercializagdo de energia elétrica no Ambiente de Contratagdo Regulada — ACR.

» Resolucdo Normativa N° 167, de 10 de Outubro de 2006 — ANEEL.: estabelece

as condicdes para a comercializacdo de energia proveniente da geragdo distribuida.

Esta tese de doutorado apresenta a analise aerotermodinamica preliminar de uma turbina
radial subsonica para ciclos Rankine organicos operando com refrigerantes como fluidos de
trabalho utilizando o método da linha de corrente média. Esta andlise ¢ baseada na equacao de
energia ¢ na equagdo de estado de Redlich-Kwong e incorpora as caracteristicas de
desempenho necessarias mediante o uso da linguagem de programacdo FORTRAN, que ¢
uma linguagem muito utilizada para o calculo numérico e a Dindmica dos Fluidos

Computacional.



As turbinas radiais apresentam vantagem como:

» Operam com vazoes massicas menores ¢ altas razdes de pressdes (maiores que 8:1)

num Unico estagio.

» No caso de cargas menores (vazado massica corrigida, MFP <0,05 kgK% /s kPa)

aumenta a eficiéncia isentrépica, devido a diminuicao das folgas, da espessura das
pas e da rugosidade das superficies em funcao do tamanho da turbomaquina.
» Largura axial menor se for comparada com uma turbina axial que, para operar na

mesma razao de pressdo, precisaria de dois estagios (Walsh e Fletcher, 2004).

O uso das propriedades termodinamicas e fisicas dos fluidos reais em todas as equagdes
de projeto evita a utilizagdo das relagdes isentropicas do gas ideal tradicionalmente usadas na
expansdo de gases (Fiaschi et al., 2012). Esta suposicdo ¢ enganosa no projeto preliminar, na
previsdo das caracteristicas de desempenho e no comportamento do escoamento no interior da
turbomaquina na regido termodinamica, pois a hipotese do gas ideal ndo se sustenta (Colonna
et al., 20006).

Na literatura, existem diferentes modelos para representar o comportamento dos
refrigerantes como gases reais, os quais variam de complexidade, sendo as equagdes cubicas
de duas constantes as mais populares por causa de sua relativa simplicidade e baixo custo
computacional (Lujén et al., 2012).

A equagdo de estado de duas constantes de Redlich-Kwong apresenta resultados 6timos
as pressdes e temperaturas menores do que o estado critico. Assim, em alguns casos, mostra
igual exatiddo do que a equagdao de estado de oito constantes de Benedict-Webb-Rubbin
(Wark e Richards, 2001).

Sendo desenvolvido o programa de calculo unidimensional “TurbinaDP-RG” para
turbinas radiais, a escolha dos OWF utilizados foi baseada na inclinacdo das curva de
saturacao de vapor, mostrando assim a versatilidade do programa desenvolvido, devido que
este pode determinar as dimensdes principais da turbina radial sejam os fluidos umidos, secos

ou isentropicos.
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1.4 OBJETIVOS DO TRABALHO

» Desenvolver um programa computacional de calculo unidimensional para o projeto
aerotermodindmico preliminar de turbinas radiais subsonicas para ciclos Rankine
organicos, operando com refrigerantes como fluidos de trabalho nas condig¢des
subcriticas para baixas poténcias. Os calculos s3o baseados na equacao de energia e
na equacdo de estado de Redlich-Kwong utilizando o método da linha de corrente
média mediante o uso da linguagem de programacdo FORTRAN.

» Avaliar a geometria ¢ o desempenho da turbina radial empregando os limites
aerotermodinamicos e construtivos.
» Realizar a analise tridimensional do escoamento usando a Dinamica dos Fluidos

Computacional (DFC).

1.5 METODOLOGIA

Na metodologia do projeto preliminar de turbinas radiais subsonicas operando com
fluidos organicos, o estudo ¢ realizado no plano meridional de cada componente da
turboméquina, baseado nas equagdes de conservagdo unidimensionais, bem como na equacao
de estado de Redlich-Kwong.

O programa utiliza uma solu¢do unidimensional para determinar as caracteristicas de
escoamento através da turbina radial ao longo da linha de corrente média para as condi¢des do
ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.

A Figura 6 mostra a metodologia do projeto da turbina radial. Inicialmente sao
fornecidas as condi¢des termodindmicas de operagdo, poténcia, vazdo massica, eficiéncia
total-total do bocal, eficiéncia total-total do estdgio inicial, assim como também algumas
relacdes geométricas e de velocidades. Em seguida, sdo determinadas as propriedades
termodinamicas em cada componente.

A turbina radial ¢ projetada em componentes cujas caracteristicas de funcionamento sao
modeladas a partir de suas condi¢des operacionais, sendo os dados de saida de cada
componente convertidos nos dados de entrada do componente seguinte.

O rotor radial é o primeiro componente a ser projetado, sendo determinados os

triangulos de velocidades, os nimeros de Mach, as propriedades de estagnacao, a geometria e
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também as caracteristicas de desempenho de maneira iterativa. Em seguida, ¢ projetado o
bocal realizando uma andlise na regido entre o bocal-rotor radial ¢ finalmente ¢ projetada a
voluta apos também realizar uma analise na regido entre a voluta-bocal.

As perdas sdao avaliadas mediante um processo iterativo que utiliza a eficiéncia total-
total do estdgio inicial para ser comparada com uma nova eficiéncia calculada atingindo a
convergéncia com uma percentagem de erro minima.

Uma vez determinada a geometria da turbina radial, esta ¢ avaliada fazendo uso dos
limites aerotermodinamicos e construtivos de cada um dos componentes apresentados no
Apéndice A visando encontrar uma op¢do que apresente altos niveis de desempenho para
finalmente analisar o escoamento tridimensional através da Dinamica dos Fluidos

Computacional.

| Requisitos do projeto preliminar da turbina radial |

. Modelo termodinamico: equacéo de estado de Redlich-Kwong |

. Modelo (1D) unidimensional da turbina radial: ponto de projeto [

Regido entre a

Regigo entre o *
voluta-bocal *‘_ bocal-rotor radial
L susonico

| Modelo de perdas na turbina radial

Projeto preliminar

v

 Modelo da turbina radial ] » Limites operacionais e construtivos |

v

Analise (3D) tridimensional do escoamento mediante
‘ a Dindmica dos Fluidos Computacional

Figura 6 - Metodologia do projeto preliminar da turbina radial.
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1.6 CONTRIBUICAO DA TESE

Neste trabalho ¢ apresentada uma metodologia para o projeto preliminar que permitira
gerar as dimensdes de uma turbina radial subsonica (voluta, bocal e rotor radial) operando
com fluidos orgénicos com base na equac¢do de estado de Redlich-Kwong.

Os estudos da literatura disponivel ndo concentram a andalise no projeto detalhado,
devido a falta de informacdo para a andlise aerotermodindmica preliminar do canal de
passagem da turbina radial que envolva as dimensdes principais € o comportamento do

escoamento no interior de cada componente.

1.7 ORGANIZACAO DO TRABALHO

Capitulo 1 — Introducdo. Neste capitulo se apresenta as generalidades, a justificativa,
os objetivos, a metodologia de implementacdo do programa computacional para determinar as
condi¢des do ponto de projeto das turbinas radiais operando com fluidos orgénicos para
baixas poténcias, a contribui¢do da tese e finalmente a organizagao do trabalho.

Capitulo 2 — Revisdo Bibliogréafica. Neste capitulo sdo apresentados, o funcionamento,
os fundamentos aerotermodindmicos e os principais estudos disponiveis na literatura
referentes ao projeto de turbinas radiais operando com fluidos organicos.

Capitulo 3 — Projeto Preliminar da Turbina Radial. Neste capitulo é apresentado o
projeto preliminar unidimensional, a analise aerotermodindmica ¢ o modelo matematico
baseado na equacdo de energia e na equagdo de estado de Redlich-Kwong para o ponto de
projeto de turbinas radiais subsonicas utilizadas em ciclos Rankine organicos para baixas
poténcias, considerando as propriedades fisicas e termodindmicas dos fluidos de trabalho
organicos, os parametros geométricos e as caracteristicas de desempenho, assim como os
limites aerotermodindmicos e construtivos.

Capitulo 4 — Modelo de Perdas da Turbina Radial. Neste capitulo sdo apresentadas a
formulacdo matematica e o procedimento de calculo unidimensional para a avaliagdo das
perdas e das caracteristicas de desempenho da turbina radial.

Capitulo 5 — Anélise do Escoamento Através da Turbina Radial: Analise dos
Resultados. Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos pelo programa de calculo

unidimensional “TurbinaDP-RG” para turbinas radiais ¢ a simulagdo numérica utilizando a
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Dinamica dos Fluidos Computacional para a obtencdo do campo do escoamento (3D) e a
analise de desempenho.

Capitulo 6 — Conclusdes e Perspectivas Futuras. Neste capitulo sdo apresentadas as
conclusdes obtidas nesta tese, bem como as perspectivas para trabalhos futuros. Finalizado

este capitulo, sdo mostradas as referéncias bibliograficas e os apéndices.
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Capitulo 2

REVISAO BIBLIOGRAFICA

Neste capitulo sdo apresentados, o funcionamento, os fundamentos aerotermodinamicos
e os principais estudos disponiveis na literatura referentes ao projeto de turbinas radiais

operando com fluidos organicos.

2.1 TURBINAS OPERADAS COM FLUIDOS ORGANICOS

Os fluidos organicos apresentam vantagens significativas numa variedade de aplicagdes,
como a possibilidade de projetar turbinas submetidas a baixos esforg¢os, econdmicas e
eficientes para uma ampla faixa de temperaturas, onde as turbinas a vapor sdo pouco atrativas
e/ou ineficientes (Hattiangadi, 2013).

Os fluidos orgéanicos possuem certas caracteristicas que influenciam o projeto de uma

turbina, tais como:

» Massa especifica: ¢ inversamente proporcional ao volume especifico, portanto, os
fluidos organicos apresentam altos valores dela, permitindo o projeto de turbinas
com dimensdes menores quando comparado aos projetos que utilizam agua.

» Variacdo de entalpia: ¢ relativamente pequena devido ao alto valor da massa
molecular do fluido. Portanto, existe a possibilidade de projetar um unico estagio

com altas razdes de velocidade (U, /C, ) e velocidade periférica moderada (U, ).
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> Velocidade do som: é baixa e resulta em elevados nimeros de Mach na entrada do

rotor, o que influencia a formagao de ondas de choque que incrementam as perdas.

2.2 TURBINAS RADIAIS

As turbinas radiais (nas quais os gases fluem radialmente em relagdo ao eixo da
maquina) de escoamento compressivel sdo turbomaquinas térmicas capazes de aproveitar a
energia proveniente de um fluido em forma de impulso rotatdrio. Este tipo de turboméquina ¢
a mais utilizada para pequenas demandas de poténcia, devido ao projeto simples, facil
manutengao ¢ baixo custo.

Uma turbina radial de um estagio como a mostrada na Figura 7 esta composta por uma
voluta, um bocal e um rotor radial, local o qual um fluido de trabalho se expande nas

condi¢cdes de operagdo estabelecidas.

Entrada

Bocal

Rotor radial

Voluta

Figura 7 — Componentes da turbina radial.

2.2.1 Principio de Funcionamento

O processo termodindmico que acontece neste tipo de turbina ¢ mostrado num diagrama
de Mollier (Figura 8). A figura apresenta o diagrama entalpia-entropia dos principais

componentes da turbina radial.
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O processo (ev-sv) corresponde a voluta, o processo (sv-0) corresponde a regido entre a
voluta-bocal, o processo (0-1) corresponde o bocal, o processo (/-2) corresponde a regido
entre o bocal-rotor radial e finalmente o processo (2-3) corresponde ao rotor radial. As linhas
de cores conectam os pontos correspondentes entre as entradas e saidas de cada componente.

Na passagem do escoamento através dos estagios estacionarios da turbina radial (voluta
e bocal), a energia cinética (velocidade) aumenta ¢ a entalpia de estagnacdo permanece

aproximadamente constante (4, =/

Osv

=h, =h, =h,), porém a entalpia estdtica, assim
como a pressdo estatica diminuem. Finalmente o processo (ev-svy-0s-1,-2,-35) corresponde a

uma expansao ideal ou isentropica sem perdas.

Py Pyny Py Py Py

b 01/ o2
=
£
& I Regiéo entre a voluta-bocal
| =
= =
= s
o =
= 1; -
| P: 1 I Regi&o entre o bocal-rotor radial
w

Rotor radial

Entropia, s

Figura 8 — Diagrama de Mollier entalpia-entropia da turbina radial: processo de expansao.

2.2.2 Transformacéao da Energia

A medida que o escoamento se move através do canal de passagem e se acerca ao €ixo
da turbina na dire¢do radial, este tendera a acelerar-se com uma velocidade periférica maior
do que a velocidade periférica do rotor radial. No entanto, a presenca das pas impede esta

aceleracdo e o escoamento exerce pressao sobre a face mais avangada na dire¢do do
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movimento (face de pressdo). As pressdes (maiores € menores) desenvolvem a forga sobre a
pa e subseqiientemente, o torque e a poténcia no eixo.

Finalmente, o escoamento ¢ forcado a girar, tomar a direcao axial e chegar ao exducer,

que tem como fun¢do dar ao escoamento uma componente tangencial da mesma intensidade,

porém oposta a velocidade periférica, para que a velocidade absoluta na saida do rotor radial

seja completamente axial.

2.3 EQUACAO DE ESTADO DE REDLICH-KWONG

Existem muitas equagdes de estado de duas constantes que foram propostas em
diferentes épocas a partir da equacdo cubica de estado de Van der Waals, apresentada em
1873, até as mais recentes que exigem quinze constantes. O uso dos métodos computacionais
torna-se necessario devido a alta complexidade destas equagdes.

A equacdo de estado de Redlich-Kwong foi proposta por Otto Redlich e
Joseph Neng Shun Kwong em 1949, sendo outra modificagdo da equacdo de estado de

Van der Waals e do Berthelot, apresentando as seguintes caracteristicas:

» Equacdo algébrica com duas constantes (arg € brg) que relacionam a pressdo, a
temperatura e o volume do gas.

» Equagdo empirica com 6timos resultados: os autores nao apresentam a derivagdo da
equacdo na publicacdo original, argumentando que sua validade ¢ baseada nos
resultados obtidos (Helrich, 2008).

» Valida para gases ndo polares nas regides subcriticas, criticas e supercriticas. Além
disso, o valor do fator de compressibilidade critico ¢ Z.,;; = 0,333 apresentando um
desvio de 11% em comparacdo com os valores experimentais pois este valor deve

estar na faixa entre 0,2/<Z7Z . <0,3.

» A Tabela 3 apresenta a listagem de uma serie de equagdes cubicas de estado ¢ a
variagdo do termo de atracdo ao longo do tempo em fungdo de cada autor.
Ressalta-se que na Tabela 3 o termo de repulsdo (ndo mostrado) ¢ semelhante em

todas as equagdes de estado.



18

Tabela 3 — Modifica¢des do termo de atragdo de diferentes equagdes cubicas de estado.

Equacdo cubica de estado geral

RT
F = (V Obj _Pa;f(To’vo)

0 Termo de atragdo

Termo de repulsdo

Equacéo cubica de estado de: Ano Termo de atracéo
Ayaw
Van de Waals (VdW) 1873 v
aC
Clausius (C) 1880 T (v ‘e )2
0 0 C
aB
Berthelot (B) 1907 Tv;
_ Y
Whol (W) 1914 v, (Vo _bW) v,
Ay Yy
Whol modificada (W) 1914 Tv, (Vo _bW) v
X aRK
Redlich-Kwong (RK) 1949 T %v (V +bh )
0 0 0 RK
. . a (T)ARK
Aungier-Redlich-Kwong (ARK) 1955 v v +b. ) (V b )
0 0 ARK
. a (T)SRK
Soave-Redlich-Kwong (ARK) 1972 v (v +bh ) (V b )
0 0 SRK
. a(T),,
Peng-Robinson (PR) 1976 V1 2b v —b
0 PR” 0 PR
a(T)
Hederer-Peter-Wenzel (HPW) 1976 V(TIZDW)
0 0 HPW
a(T)
Soave-Redlich-Kwong-Boston-Mathias 1980 y (v _i_S;KBM )
(SRKBM) 0 0 SRKBM
a(T)
Soave-Redlich-Kwong-Peneloux 1982 V(T%
(SRKP) 0 0 SRKP

A equacao de estado de Redlich-Kwong requer da utiliza¢ao da temperatura critica, 7,
e a pressdo critica, P, nos parametros aggx € bpx para cada componente analisado, sendo

formulada assim:

T (1)
0 1
V, =Dy T(,AV()(V0+bRK)
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Sendo que o parametro aggx representa o termo corretivo das forcas de atracdo
intermoleculares e o parametro bgx representa o termo corretivo para o volume ocupado pelas

moléculas (co-volume).

1
RT): sendo, 2 =~ =0,42748
aRK:-QaP—m ’ 9(2%—1) @
crit
RY:’rit % -
b =42, N sendo, 2, = 2221 0864 3)
crit 9
A constante do fluido de trabalho é:
R.
R= 4)
MW

A equagdo de estado de Redlich-Kwong de forma cubica polinomial, assim como seus

coeficientes para o volume especifico em fungdo da temperatura e da pressao sio:

v +ayv, +a,v,+a, =0 (5)
RT, dpe bR, 5, A i Dric
a, Po 2 POTO% Pg RK 3 POTO% (6)

A massa especifica ¢ obtida de forma simples assim:

Py =" (7)

A equagdo de estado cubica polinomial de Redlich-Kwong assim como seus
coeficientes também podem ser representados como uma equacdo do fator de

compressibilidade em funcao da temperatura e da pressao reduzida, portanto:

Z) -7} +Z,( Ay~ By, —B})— 4B, =0 (8)
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T
14 .‘2 / B 12 T;e SeIldO J — e iR =— (9)

Finalmente, o fator de compressibilidade pode ser determinado assim:

By v, a 1
7 —10% _ 0 _ Y
’ RT, v,-b R];)% {voerRKj (10)

RK

2.4 MODELO TERMODINAMICO DO GAS REAL

O comportamento do escoamento compressivel é essencial para modelar o processo de
expansao num ciclo Rankine organico, a fim de obter um modelo de gas real adequado para
calcular as propriedades termodinamicas de forma tao precisa quanto for possivel. Portanto,

as propriedades do gas real sdo determinadas como ¢ descrito a seguir:

2.4.1 Calores Especificos do Géas Real

O calor especifico de uma sustancia é definido como a quantidade de calor necessaria
para elevar em um grau, a temperatura de uma massa unitaria da sustancia. Como esta
propriedade ¢ dada para uma massa fixa de sustincia, significa que ¢ uma propriedade

intensiva, sendo desenvolvida a seguir:

2.5.1.1 Calor Especifico a Volume Constante do Gas Real (C )
O calor especifico a volume constante do gas real ¢ a soma da contribui¢do como gas

ideal e a correcao residual devido ao comportamento nao ideal do gas, portanto:

3a v
_ _ _ _ RK 0
Co= Cou Cor = CpO,id R- 7 In v +h (11)
— — [ —
Contribui¢do Corregdo C .. 4b T 0 RK
como gds ideal residual v0.id

E a contribui¢do como gas ideal é:
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C 0id — Cp(),id -R (12)

14

Neste estudo, foi utilizado um polindmio de quarto (4°) grau para determinar o calor

especifico a pressao constante como gas ideal.
Cp(),id = C;O,idR = (Cpl + szTo + Cp3T02 + Cp4T03 + Cp5T04 )R (13)

Finalmente , a correcdo residual mediante a equagdo de estado de Redlich-Kwong ¢:

3a 1%
C,p=——""=%& ln[ g ] 14
i 4bR1<T()% Vo + by (14

2.5.1.2 Calor Especifico a Pressédo Constante do Gas Real (Cp)

O calor especifico a pressao constante como gés ideal ¢ obtido calculando o valor de

C,, da equacdo (11) e substituindo este valor na equagao (15).

(— ()

2.4.2 Derivadas Parciais do Gas Real

As derivadas parciais do volume especifico e da pressdo sdo resolvidas mediante a
equacdo de estado de Redlich-Kwong utilizando as relagdes termodinamicas generalizadas.
Desta forma, a taxa de variacdo da pressdao em relagao a temperatura para o volume especifico

fixo é:

o, R Apy
= 7 (16)
o1y ), Vo~bu  2T72v,(v,+by)
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A taxa de variagdo da pressdo em relacdo ao volume especifico para a temperatura fixa

(aP()] - _ RT;) + aRK [i+ ] ] (17)
oy ) (VO ~bre )2 ]:)%Vo (Vo +bRK) Yo (V” +hy)

Finalmente, a taxa de variagdo do volume especifico em relacdo a pressdo para a

temperatura fixa ¢:

(61/0] 1
oF, ), ( P, ] (18)
Wy ),
2.4.3 Entalpia Especifica do Gas Real
A fungdo entalpia é uma propriedade que nao é possivel ser medida diretamente. Porém,
ela pode ser expressa de forma matematica em funcao da temperatura ou da pressao, assim

como da entropia como variaveis independentes, portanto 2 = f (T, P) ou h = f (s, P).

2.5.3.1 Entalpia Especifica do Gas Real — Primeira Forma: h = (T, P)

dhoz[%j dT+[%] dP (19)
o )y, ok ),
Com:

oh,

— v =C .

(aTo J )

(%] =V, + T;} [%] (21)
op, ). oF, ),
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o) __[(on
[aPo j ) (afo ] (22

Substituindo as equagdes (20) e (21) em (19), tem-se:

dh,=C, ,dT + [v,, +T, (%] ]dP (23)
B

0

Finalmente, substituindo a equagdo (22) em (23), tem-se:

dh, = Cp(),iddT + [Vo -7, (%j ]dP (24)
P

0

2.5.3.2 Entalpia Especifica do Gas Real — Segunda Forma: h = f(s, P)

an, =| Do | gg4| Do | ap (25)
0s, 5 OF, .
Com:

Oh,

A R

[ﬁso ]p ’ (20)
oh, | _

(aPo J o 0

Substituindo as equagdes (26) e (27) em (25), tem-se:

dh, =T,ds +v,dP (28)

Sendo:



Da equacao (32) em (31), tem-se:

D | [
oF, ), o1, ),

Substituindo as equagdes (30) e (33) em (29), tem-se:

c
ds = —204d dT—(éV"] dP
T o, ),

Finalmente, substituindo a equagdo (34) em (28), tem-se:

dh=C., dT+|v,~T,| %] |ap
o0 o1, ),

0

2.5.3.3 Entalpia Especifica do G&s Real — Equacéo de Estado de Redlich-Kwong

24

(29)

(30)

€2))

(32)

(33)

(34)

(35)

A entalpia especifica do gas real, segundo Dicken e Marida, (2008) mediante a equagdo

de estado de Redlich-Kwong ¢ determinada por:



25
hy=(H-H°) +H,,+h,, (36)

Sendo que (H -H’ )0 ¢ chamada de entalpia residual e representa a diferenca entre a

propriedade do fluido real e a propriedade do gas ideal de uma determinada substancia a uma

temperatura e pressao fixa.

(H-H") =-RT, 1—20+Lg1n[1+bﬂJ 37)
2b, RT)" v
A contribuicdo da entalpia como gas ideal ¢:
o 7;) o
H,,=Hj,R= RIT , Cp(),iddT (38)

H,,=|C,(T,-T,

0,id — ref

Finalmente, 4, ¢ a entalpia do gés a temperatura (7, ) e pressdo ( £, ) de referéncia.

2.5.3.4 Entalpia de Estagnacéo (ho)
A entalpia de estagnagdo ¢ a entalpia que uma corrente de gas, com entalpia estatica e
velocidade teria quando ¢ desacelerado adiabaticamente até a condigdo de repouso sem transferir

trabalho, portanto:

hy=h+h,, Sendo, h, =— (40)

2.5.3.5 Temperatura de Estagnacao (To)
A temperatura de estagnacdo ¢ determinada calculando-se o valor do fator de estagnagdo e
da temperatura dindmica da equagao (42). Logo, substituindo este valor na a equacao (41), tem-

SC:
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(41)
(an’J
T, ( ov 7, |\ 9T, C’
S =201 20| Z0)_-__"“% Tmz 42
Sendo, ©; Vo(ﬁToL v (op e d 2C, (42)
ov,

2.5.3.6 Expoente Isentrdpico (ng)

O expoente isentrépico para a variagdo de volume ¢ determinado segundo
Bar-Meir, (2013) da seguinte forma:

) = m (43)

e segundo Horvath, (1974), também pode ser determinado pela equacdo (44):

(v0+bRK]_ Ak [2+b}ekj(v0_bm<j
n Coo | \ Vo —bpg RT%VO Vo )\ Vo + bk
)=

(44)
Ch I+ b | ane b
I v ) R, v |

2.5.3.7 Rotalpia (1)

A rotalpia ndo ¢ uma propriedade amplamente conhecida e utilizada como as outras,

porém ¢ estavel o suficiente para se manter invaridvel ao longo do rotor (I ,=1 3),

independentemente da geometria do mesmo, seja axial, radial, ou misto (Baskharone, 2006).

CZ
]2 = hoz _Uzcaz = (hz +72j—U2C€2 (45)

C2
13 = h03 - U3C93 = (h3 + ?j - U3C63 (46)



2.5.3.8 Entalpia de Estagnacao Relativa (horei)

Esta variavel é determinada da seguinte forma:

w; c\ Wi
Py = hy + 2= |y =2 |+ 22
02rel 2 2 [()Z ZJ 2

w; ci\ Wi
By = hy 2= | By == |+ 2
03rel 3 2 (()3 2) 2

2.5.3.9 Temperatura de Estagnacao Relativa (Torer)
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A temperatura de estagnacao relativa ¢ determinada da seguinte maneira:

WZ
1) :T2+Sf(2CZ J:

po

w? C?
Tosrezsz"'Sf(ZCf ]: T(B_Sf(ch J"'

po po

2.4.4 Entropia Especifica do Gas Real

CZ
wesw o
po

(47)

(48)

i 49
2C,, 49
W32 50
%, (50)

A entropia do gas real, segundo Horvath, (1974) e Dicken e Marida, (2008), mediante a

equacao de estado de Redlich-Kwong, ¢ determinada utilizando-se:

s, =(S-8° )0 + 85 + S,

Na qual, a entropia residual é:

(S—S") =RIn Z,)—bRKPO - aRK3 In
’ RT, ) 2y}

A entropia como gés ideal é:

(51)

1 +bﬂﬂ (52)
V()
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Sy =SouR = RLZ %cﬁ (53)
2 3 4
S =| Con(Ty-T O (-7 )+ Culli-Ty)  Culli-T,)  Cull-T,) |, 54)

2 3 4

Finalmente s ., ¢ a entropia do gas a temperatura e pressdo de referéncia.

ef °

2.4.5 Velocidade do Som do Gas Real

A velocidade do som do gas real ¢ determinada mediante a seguinte relacao

termodinamica:

a, = [%J = _[CP")—VOZ
"A\m, ), C.y {avj (55)
T

Segundo Bar-Meir, (2013) a velocidade do som também pode ser determinada pela

equacao (56).

a, =+Z,n,RT, (56)

2.4.6 Propriedades de Transporte do Gas Real

Na auséncia de reagdes quimicas, as propriedades de transporte sdo descritas

detalhadamente a seguir:

2.5.6.1 Viscosidade Dinamica (w)

A viscosidade dindmica ¢ uma medida das forcas de viscosas, sendo fun¢do da
composi¢do e da temperatura estatica do géas. A viscosidade dinamica ¢ utilizada para
determinar a condutividade térmica e o nimero de Reynolds, sendo este usado para

determinar as perdas e caracteristicas de desempenho da turbina radial.
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Utilizando o modelo de interagcdo das esferas ou de efeito das forcas intermoleculares

apresentado em Poling et al., (2001), tem-se:

o’ m’

v

M,.T
4, = 26,69 QWG x 107 (&j (57)

Sendo que M, em g/mol, €2 representa a colisdo integral das moléculas, 7" ¢é a
temperatura adimensional que depende da temperatura critica, da constante de Boltzmann, &,
e da profundidade do potencial, &. A Tabela 4 apresenta as constantes utilizadas para

determinar a colisdo integral das moléculas. A equacdo (58) ¢ aplicavel se 0,3<T" <100

com uma margem de erro de 0,064%, sendo a forma:

Q=a(r)" +ce” g (58)

v

Tabela 4 — Constantes da colisdo integral das moléculas.

A =116145 B =0,14874 C,=0,52487
D.=0,77320 E.=2,16178 F. =243787

£ _ . T 1,2593T
k, 12593 7 T (59)
kg

crit

Finalmente, o didmetro da esfera ou da molécula em colisdo é:

o=0,8093v,,., (cm%w l) em angstroms (60)

2.5.6.2 Condutividade Térmica (A)
Com o valor calculado da viscosidade dinamica do gés real mediante a equacdo (57), o
valor da condutividade térmica ¢ estimado substituindo-se este valor na equagdo (61),

utilizando o método de Eucken modificado, que apresenta uma margem de erro inferior a 7%

(Poling et al., 2001).
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g =G| gy, D77 t(Croae =) 1324277
Mmg (CVO,[% ] Mmg Cpo,,‘dg _] (61)
1000 Rus 1000 Roe

Sendo as variaveis C,, .., C e Rug (J/molK).

p0,idg

2.4.7 Caracteristicas de Desempenho da Turbina Radial

A avaliacao do projeto unidimensional da turbina radial ¢ realizada mediante o uso das

caracteristicas de desempenho adimensionais e semi-adimensionais, descritas na seqiiéncia:

2.5.7.1 Eficiéncia total-total (7)
Representa a relacdo entre a entalpia de estagnacdo atrdves da turbina e a entalpia

isentrépica.

W"S ev ~ h
My =—"= ”—h‘” (62)
" o3s

iso Oev

2.5.7.2 Eficiéncia total-estatica (7:s)
Representa a relagdo entre a entalpia de estagnacdo atraves da turbina e a variacao de
entalpia, porém na condi¢do estdtica, considerando a energia cinética na turbina como

perdida.
(63)

2.5.7.3 Eficiéncia do bocal ()
A eficiéncia do bocal ¢ expressa em termos dos coeficientes de perdas (Dixon, 1998),

assim:
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C2
hyy —h / C? 1
= /2 g (64)
’ h()o _hls C% C12s ’ 1 +‘§b

2.5.7.4 Grau de Reacéo (Dyy)

Define como se comporta o estagio durante o processo de expansao através de voluta,

do bocal e do rotor radial (Baskharone, 2006).

y) 2 2 2 772
D :hz_h3: A[(VVs VVZ)J'_(UZ U3):| (65)

b [ -w )+ (U =0T +(Ci-C)]

Algumas consideragdes sobre o grau de reagdo sdo apresentadas na Tabela 5

(Moustapha et al., 2003):

Tabela 5 — Grau de reagao.

D, <0 O escoamento desacelera no canal de passagem do rotor
D, =0 W,=W;eC>>C,
D, >0 C, =W, e C, =W, (em magnitude)

D,>1 O escoamento acelera no rotor e diminui no bocal

2.5.7.5 Vazao Massica Corrigida (MFP)

A cada rotacdo da turbina, a vazao massica se incrementa com a razdo de pressao até

atingir o valor maximo que ocasiona o entupimento, portanto:

* Ve
MFP = m Y0 (66)

Oev

2.5.7.6 Rotacao Especifica (Nss)
Este parametro ndo estd relacionado com as dimensdes fisicas, mas sim com as
grandezas de funcionamento da turbomaquina: rotagdo do rotor, vazao volumétrica na saida

do rotor e trabalho especifico isentrépico.



N NG
58 Ah %

INY

2.5.7.7 Diametro Especifico (Dss)
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(67)

Este parametro esta relacionado com a rotagdo especifica, porém inclui a dimensdo da

turbomaquina.

3
L _ D

N
[

0,

2.5.7.8 Parametro de Tamanho (Shape Factor - SF)

E um fator dimensional que determina a largura aproximada da turbomaquina.

A}’
2.5.7.9 Numero de Mach (M)
O numero de Mach absoluto é:
- €
a,

Finalmente, o nimero de Mach relativo é:

=
a

2.5.7.10 Namero de Reynolds (Re)
Os numeros de Reynolds para cada componente da turbina radial

Glassman, (1976) sao:

(68)

(69)

(70)

(71)

segundo
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w,C.
Re =£5%m p (72)
c.C
Re, = % (73)
b
CL
Rev — psvlurv hv (74)

2.5.7.11 Coeficiente de Perda de Entalpia (&)
Os coeficientes de perdas para cada componente da turbina radial segundo

Moustapha et al., (2003) sdo:

52%_%
A (75)
2
& _h—hy :L_
o C K} (76)
2

2.5.7.12 Coeficiente de Velocidade (K)

Os coeficientes de velocidade para cada componente da turbina radial sdo:

w;?
Kz _ 03 rel ’ W2 . (MO
= ; ustapha et al., 2003) (77)

r 2
03,rel 35 VV—?% W?s + r

/ /
sz _ G = ; (Mizumachi, 1960) (78)

2
()() Iv C/ C]v + b

2.5.7.13 Coeficiente de Perda de Pressao Total (Y)

Os coeficientes de perda de pressao para cada componente da turbina radial sao:
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P, .-P;.
Yr _ Z02rel ~ 03rel ; (Bensona 1970) (79)
EB,rel_ 3
P,-P
Y, === - (Benson, 1970) (80)
’ POI’P/
PP, e Mart
Y, = Pev PSV ; (Romagnoli e Martinez-Botas, 2011) (81)
Osv sy

2.5.7.14 Razéo de Velocidades
Através da utilizagdo da andlise dimensional, um grupo de n-variadvel pode ser expressas
como uma fung¢do de (n-3) grupos ndo adimensionais. Estes grupos sdao obtidos fixando trés

variaveis ndo dependentes, p,,, @ € D que sdo escolhidos para este fim, de modo que os

grupos ndo-dimensionais apresentados na Tabela 6 sdo obtidos:

Tabela 6 — Outras correlagdes de desempenho nas turbinas.

Caracteristicas de desempenho Simbolo
U
Razao de velocidade tangencial e final do estagio C—Z
[
~ . . C92
Razao de velocidade na entrada do rotor radial .
2
. ~ . CmZ
Coeficiente de vazao na entrada do rotor radial U
2
. ~ , . Cm3
Coeficiente de vazao na saida do rotor radial U
2
~ . . g . Cm3
Razdo de velocidades meridionais C
m2
. A . Wesp
Coeficiente de poténcia U°
2
Fator de poténcia do estagio Sy
UZ

Velocidade adimensional do rotor radial
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2.5 REVISAO DA LITERATURA

A analise da literatura disponivel mostra que autores como Rohlik, (1968);
Wasserbauer e Glassman, (1976); Glassman, (1976); Katsanis e McNally (1977);
Meitner e Glassman, (1983); Simpson et al., (2006); Qiu e Baines, (2007); Qiu et al., (2009);
Cox et al., (2009); Whitfield e Baines, (1990) e Miranda, (2010) desenvolveram programas
para o ponto de projeto e analise de desempenho de turbinas radiais porém operadas com
gases ideais, baseados em no modelo unidimensional das equagdes de conservacdo para
diferentes condigdes de operacao.

Biancardi et al., (1966) apresentam um moédulo de geracao termelétrica ORC que utiliza
um rotor de turbina radial operando com Tiofeno (C4H4S).

Meacher e Ruscitto, (1982) apresentam um modulo de geracdo termelétrica ORC
hermético que utiliza um rotor de turbina radial projetado somente para operar no ponto de
projeto atingindo uma eficiéncia maxima de 84%.

Yamamoto et al., (2001) apresentam o projeto ¢ as caracteristicas de desempenho de
uma turbina radial operando com o HCFC-123 e agua. Baseados nas simulagdes com o
software HYSYS, os resultados o6timos para a agua sdo atingidos quando se eleva a
temperatura de entrada da turbina, porém para o HCFC-123 os resultados melhoram quando a
temperatura na entrada da turbina é menor que a do ponto de ebuli¢do do fluido de trabalho.

Colonna et al., (2006) avaliam a influéncia de trés diferentes equagdes de estado
(equagdo de estado dos gases ideais, Peng-Robinson-Stryjek-Vera e Span-Wagner) no
comportamento ¢ desempenho aerodinamico do bocal de uma turbina ORC operando com
siloxano. A simulacdo numérica usando o DFC zFlow, mostra consideraveis diferengas nos
comportamentos entre as diferentes equacoes de estado.

Brasz e Biederman, (2006) apresentam um sistema de refrigeracdo ajustado para operar
como moddulo de geragdo termelétrica ORC, onde o rotor da turbina radial ¢ na realidade o
rotor do “compressor centrifugo” operando em sentido inverso. No modo compressor
(refrigeracao), ele opera com o refrigerante R134a, devido a razdo de compressao de 344,74 a
1241,06 kPa. No modo turbina (geragdo), ele opera com o R245fa, devido que a pressdo na
entrada da turbina pode atingir 3.247,38 kPa, sendo este valor de pressdo alto para operar com
este tipo de refrigerante.

Brasz e Biederman, (2007)a apresentam o projeto do bocal baseado no difusor de um

compressor centrifugo operando em sentido inverso como turbina radial, utilizando fluidos de

trabalho organicos com razdo de raios do bocal na faixa entre 1,25<r,/r, <1,4.
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Brasz e Biederman, (2007)b apresentam a adaptagdo e ajuste do sistema de refrigeracao
Carrier 19XR2 baseado num rotor do compressor centrifugo radial operando em sentido
inverso como turbina radial.

Marcuccilli e Zouaghi, (2007) apresentam as considera¢des no projeto e utilizacdo de
turbinas radiais em ciclos de geragdo geotérmicos (Kalina e ORC), além de mostrar que o uso
de este tipo de turbinas em ciclos binarios ndo exige desenvolvimentos especiais, permitindo
ser em utilizadas com pequenas modificagdes.

Feng et al., (2009) apresentam a simulacdo numérica mediante o ANSYS CFX 11 para
uma turbina centripeta (rotor e bocal) mediante a equagdo de estado de Redlich-Kwong,
utilizando o R-245fa como fluido de trabalho organico.

Marcuccilli e Thiolet, (2010) apresentam uma selecao de fluidos organicos que podem
ser aplicados em projetos de geragcdo de energia reais e ndo apenas nos estudos teoéricos, além
de mostrar que, para os ciclos bindrios, as turbinas radiais sdo ideais devido as elevadas razdes
de pressao e vazdes massicas menores. Assim, as baixas temperaturas garantem um
funcionamento muito proximo na regido de maxima eficiéncia isentrdpica.

Quoilin et al., (2010) apresentam os critérios para a selecdo de um fluido de trabalho
organico, assim como as consideracdes e limitacdes das turbomaquinas de expansdo tais como
o parafuso expansor, as turbinas radiais e o expansor espiral.

Nakano et al., (2010) apresentam a modificacao da turbina radial de uma microturbina a
gas de 2,4 MW e eficiéncia elétrica de 41,6%, operando com vapor de agua e obtendo uma
poténcia de 150 kW e eficiéncia elétrica de 44,2%.

Asti et al., (2011) apresentam um moddulo de geragdo termelétrica ORC com dois
rotores radiais utilizando um bocal de geometria variavel para cada rotor.

Sauret e Rowlands, (2011) apresentam projeto preliminar de diferentes turbinas radiais
usando uma variedade de fluidos de trabalho organicos de alta densidade operando nas
condi¢des subcriticas.

Pei et al., (2011) apresentam a andlise e testes de laboratorio preliminares de um sistema
de geracdo de energia ORC de 3,75 kW, utilizando uma turbina radial projetada para operar
com o R123 e obtendo uma eficiéncia isentrdpica do estadgio e uma eficiéncia do ciclo de 65%
e 6,8% respectivamente.

Teguh et al., (2011) apresentam o projeto de uma turbina radial de 100 kW, de um tnico
estagio operando com n-butano e uma eficiéncia de 79,43 % utilizando o método da linha de

corrente média.
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Kopecek et al., (2011) apresentam o sistema de controle das condi¢gdes de entrada de
uma turbina radial, mediante o uso de sensores que medem a pressdo e temperatura do fluido
de trabalho organico.

Marconcini et al., (2012) apresentam o projeto unidimensional, assim como a simulagdo
tridimensional usando as técnicas de DFC em uma turbina radial, sendo o foco principal do
estudo a variacdo entre os modelos de gas ideal e real.

Hun Kang, (2012) descreve o projeto e estudo experimental de uma turbina radial
operando com o R245fa considerando as condi¢cdes de operagdo do ciclo, assim como as
propriedades termodinamicas do fluido de trabalho organico para aumentar seu desempenho.
Ele apresenta uma eficiéncia do ciclo e da turbina de 5,22% e 78,7% respectivamente.

Fiaschi et al., (2012) descrevem o projeto preliminar de uma turbina radial de 50 kW
para ciclos ORC operando com 6 tipos diferentes de fluidos orgénicos, sendo o R134a o
fluido que apresentou a maior eficiéncia isentropica de 85% .

Quoilin et al., (2013) apresentam as diferentes fontes para a geragdo de energia em
baixa temperatura, assim como as consideracdes e limitagcdes dos diferentes tipos de
turboméquinas candidatas para sua utiliza¢do na recuperagdo de energia em baixa temperatura
operando com fluidos de trabalho organicos.

Clemente et al., (2013) descrevem as consideracdes iniciais para o projeto preliminar de
ciclos combinados, sistemas expansores ¢ de turbina a gas para a recuperacao de energia,
utilizando diferentes fluidos de trabalho organicos, tais como o R245fa, isopentano, isobutano
e trés siloxanos diferentes (MDM, MM ¢ D4).

Cho, et al., (2013) apresentam a analise do ciclo ORC utilizando o R245fa como fluido
de trabalho para turbinas radias de pequeno porte (entre 5 ¢ 30 kW)

Bao e Zhao, (2013) descrevem alguns critérios para a selecdo de OWF, assim como uma
ampla lista de fluidos organicos candidatos para ser utilizados em ciclos Rankine orgénicos e
as vantagens da utilizagdo de turbinas radiais.

Paltrinieri, (2013) apresenta o projeto de uma turbina radial operando com R245fa
usando um codigo implementado em MATLAB para determinar a geometria e o software
REFPROP-NIST para calcular as propriedades termodinamicas.

Hattiangadi, (2013) apresenta o modelo preliminar de uma turbina radial operada com
silixano usando a metodologia unidimensional e analisada mediante o software
CYCLE TEMPO.

Finalmente Harnick et al., (2013) apresentam a andlise tridimensional viscosa mediante

a dinamica de fluidos computacional em regime permanente de uma turbina de 5 kW de um
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ciclo ORC, incluindo o bocal, rotor e difusor, operando com tolueno como fluido de trabalho

organico.

2.5.1 Sinopse da Revisao da Literatura

A Tabela 7 apresenta a sinopse geral da revisao da literatura realizada nesta tese, a fim

de mostrar os estudos realizados no projeto aerotermodindmico de turbinas radiais operando

com fluidos organicos.

Tabela 7 — Sinopse geral da revisao da literatura.

Turbinas radiais operadas com fluidos organicos

Topico

Referencia bibliogréafica

Ponto de projeto e analise de
desempenho de turbinas radiais
operadas com gases ideais

Rohlik, (1968); Wasserbauer ¢ Glassman, (1976);
Glassman, (1976); Katsanis e McNally (1977);
Meitner e Glassman, (1983); Simpson et al., (2006);
Qiu e Baines, (2007); Qiu et al., (2009);

Cox et al., (2009); Whitfield e Baines, (1990);
Miranda, (2010)

Turbinas radiais operando com:
tiofeno, R245fa, HCFC-123,
vapor de agua, R123, n-butano

Biancardi et al., (1966); Hun Kang, (2012);
Yamamoto et al., (2001); Nakano et al., (2010);
Pei et al., (2011); Teguh et al, (2011);
Cho, et al., (2013); Paltrinieri, (2013)

Modulo de geracao termelétrica
Kalina e ORC

Meacher e Ruscitto, (1982);
Marcuccilli e Zouaghi, (2007)

Bocal operando com siloxano e OWF

Colonna et al., (2006); Brasz e Biederman, (2007)a;
Hattiangadi, (2013)

Sistema de refrigeracao operando como
modulo de geragdo termelétrica ORC

Brasz e Biederman, (2006);
Brasz ¢ Biederman, (2007)b

Analise tridimensional de turbinas
utilizando DFC para diferentes OWF

Feng et al., (2009); Marconcini et al., (2012);
Harnick et al., (2013)

Moédulo de geracao termelétrica ORC
com dois rotores radiais

Asti et al., (2011)

Critérios de selecao e projeto preliminar
turbinas radiais usando OWF

Marcuccilli e Thiolet, (2010);
Quoilin et al., (2010); Sauret e Rowlands, (2011)

Limitagoes das turbomaquinas e sua
utilizagdo em ciclos ORC

Quoilin et al., (2013);
Clemente et al., (2013)

Sistema de controle de turbina radial

Kopecek et al., (2011)

Fluidos organicos candidatos para
turbinas radiais

Bao e Zhao, (2013)
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Capitulo 3

PROJETO PRELIMINAR DA TURBINA RADIAL

Neste capitulo ¢ apresentado o projeto preliminar unidimensional, a andlise
aerotermodindmica ¢ o modelo matematico baseado na equacdo de energia e na equagdo de
estado de Redlich-Kwong para o ponto de projeto de turbinas radiais subsonicas utilizadas em
ciclos Rankine organicos para baixas poténcias, considerando as propriedades fisicas e
termodinamicas dos fluidos de trabalho orgénicos, os parametros geométricos e as

caracteristicas de desempenho, assim como os limites aerotermodinamicos e construtivos.

3.1 ANALISE AEROTERMODINAMICA DA TURBINA
RADIAL OPERANDO COM FLUIDOS ORGANICOS

Esta analise ¢ realizada ao longo da linha de corrente média e no plano meridional de
cada componente da turbina radial. Portanto, o procedimento inicia-se com a determinacao da
geometria e das condig¢des aerotermodinamicas do rotor radial, seguido do bocal e finalmente

da voluta.

3.1.1 Projeto Preliminar Integrado

O método de projeto preliminar da turbina radial estd dividido em duas (2) etapas

descritas a seguir, como este método ndo ¢ linear, € necessario o uso de um processo iterativo.
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» Célculos Termodinamicos Baseados nas Condicfes de Operagao: nesta primeira

etapa todos os célculos sdo baseados nas propriedades fisicas e termodinamicas do
gas real e na equagao de estado de Redlich-Kwong sendo estas comparadas com a
base de dados do NIST (National Institute of Standards and Technology, USA).

Anélise Aerotermodinamica: esta segunda etapa ¢ realizada no plano meridional,
ao longo da linha de corrente média de cada componente da turbina radial como
mostrado na Figura 9, considerando a espessura das pas e das palhetas. A Figura 9
descreve o fluxograma do processo de projeto integrado. Nas regides entre a
voluta-bocal e entre o bocal-rotor radial, o estudo ¢ orientado a determinar o angulo
do escoamento em funcdo da taxa de variacdo da massa especifica estatica. Apos
uma iteracdo, uma nova turbina é analisada e se encontra-se fora dos limites
estabelecidos, em seguida, a desvantagem desta turbina ¢ tomada como orientacao
para melhorar a iteragdo seguinte. O processo iterativo termina quando a turbina
atende aos requisitos aerotermodinadmicos estabelecidos no ponto de projeto, assim

como os envolvidos nos limites aerotermodinamicos € construtivos.

Requerimentos do projeto preliminar: condigbes termodinédmicas de operacio, vazédo

massica, tipo de fluido orgénico, relagbes geométricas e razdes de velocidades

| Modelo termodindmico: equacédo de estado de Redlich-Kwong ]

| Modelo (1D) unidimensional da turbina radial: ponto de projeto f

I
=
- Projeto preliminar do rotor radial |
v

- .
Regido entre o bocal-rotor radial | 1 E
* =

®

I—

o

P =]

I Bocal subsonlco| =

I | s

'Regido entre a voluta-bocal ! 1 o

Figura 9 — Fluxograma do projeto preliminar integrado.
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3.1.2 Consideracdes do Projeto

» Entalpia de estagnagdo constante ou processo isentalpico através dos componentes
estacionarios: voluta, regido entre a voluta-bocal, bocal e regido entre o bocal-rotor
radial.

» As pressoes de estagnacdo na saida da voluta, na entrada e saida do bocal, assim

como na entrada do rotor radial sdo determinadas assumindo quedas de pressdo de

estagnacdo através da voluta (AP), na regido entre a voluta-bocal (AP, _,), no
bocal (AF,) e na regido entre o bocal-rotor radial (A4F,_,).

» Escoamento compressivel, em regime permanente, adiabatico ¢ unidimensional.

3.2 PROJETO PRELIMINAR DO ROTOR RADIAL

As condigdes aerotermodinamicas € os parametros geométricos na entrada e saida do

rotor radial sdo determinados nesta se¢ao:

3.2.1 Entrada do Rotor Radial

3.2.1.1 Propriedades Termodinamicas de Estagnacdo na Entrada do Rotor Radial
A pressao de estagnacdo na entrada do rotor radial ¢ determinada assumindo uma queda

de pressao de estagnacgdo através da voluta (AP)), na regido entre a voluta-bocal (4P, ,), no

bocal (4F,) e na regido entre o bocal-rotor radial (A4P,_,), assim:

P,=PB,-| AP+ AP, +AR+ AP,
o T (82)
Voluta  regido entre a  Bocal  regido entre o
voluta—bocal bocal—rotor
Vv
AP

ev-2

A temperatura de estagnacdo na entrada do rotor radial é determinada de maneira
iterativa mediante a equacdo cubica de estado de Redlich-Kwong para o volume especifico,

considerando uma expansao isentadlpica através dos estdgios estacionarios da turbina radial
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(hy,, = hy, = hy, = h,, = h;,) e um valor minimo inicial dela (7},,), e incrementando este valor
(T,, =1,,, + AT') ate atingir convergéncia com os dados de entrada estabelecidos.
O volume especifico na entrada do rotor radial ¢é:

3 2 —
VOZ + aI,OZVOZ + a2,02V02 + a3,02 - 0 (83)

E os coeficientes da equagao (83) sdo:

RT, a b RT, Ay b
a,,=— v Ar00 = RKy — 2 by, 50y = ——5 1;( (84)
£, .15’ By .15’
A massa especifica na entrada do rotor radial é:
Poz = ! (85)
02—
Vo2
A entalpia de estagnagdo do gas real na entrada do rotor radial é:
hy, = (H —-H’ ),,2 +H,,, (86)
E a entalpia de estagnacdo residual na entrada do rotor radial é: dada por
(H—H”) =—-RT, ]—(B”V"Z}- LI ln[[—i—bRK] (87)
” RT, 7 v
02 2b, RT}, 02
H_/
ZOZ

A contribuicdo da entalpia de estagnagcdo como gés ideal na entrada do rotor radial é:

. T2 T’ T? T
H02,id = HOZ,idR = (Cplz)z + sz %"' Cp3 %"’ Cp4 %"' Cp5 %)R (88)
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O calor especifico a pressdo constante como gas ideal na entrada do rotor radial ¢é:
Cp()Z,id = CZ()Z,idR = (sz + sznz + Cpaz)g + Cp47—;); + Cp51—;)g ) R (89)

O calor especifico a volume constante do gas real na entrada do rotor radial ¢é:

3a 1%
Co=C, — RS zn[ g j
v02id

O calor especifico a pressdo constante do gas real na entrada do rotor radial é:

2
_p Nl ),

1)

A taxa de variagdo da pressdo em relagdo a temperatura para o volume especifico fixo

na entrada do rotor radial é:

oP R a
%) A on
02 Voo —bre 2T}V, (V()2+bRK)

Vo2

A taxa de variagdo da pressdo em relacdo ao volume especifico para a temperatura fixa

na entrada do rotor radial é:

(aPoz] ___RL,  ay (L+ ! J o)
Vo Tz (VO2_bRK)2 Z)?Voz(voz"'biek) Vo2 (V02+bRK)

A velocidade do som na entrada do rotor radial é:
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a. = |- Coon Vo
C C., [avmj (94)
Oz Jr,

A taxa de variacao do volume especifico em relacdo a pressdo para a temperatura fixa

na entrada do rotor radial é:

( ov,, ] B 1
o )y, [anj (93)
T
A entropia de estagnacao do gas real na entrada do rotor radial ¢é:
S0 :(S_Su) + 802 (96)

02

E a entropia de estagnagao residual na entrada do rotor radial é:

(S—S”)()Z:Rln(Zoz—bRKE”J— Dk zn(nb&] (97)
RT), ZbRKTO? Vo2

Finalmente, a contribui¢ao da entropia de estagnagdo como géas ideal é:

(98)

c.r, c.,, C.T
S =S| a1, 7, 7 S S

3.2.1.2 Propriedades Termodinamicas Estaticas na Entrada do Rotor Radial

As propriedades estaticas sdo determinadas mediante um processo iterativo, sendo a

area A,, a velocidade absoluta C, e o estado termodinamico de estagnacdo especificado. O

procedimento ¢ descrito a seguir:

1) Determinar a temperatura estatica na entrada do rotor radial:
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_(%j -

C? T 87;)2

T =T7T.-|S, |—_ Sendo, S =202 TV 99

2 02 102{26,}702} endo 102 Vs (%j ( )
L Vg Ty,

2) Determinar a pressdo estatica na entrada do rotor radial:

p = RT, _ Ay

2

Vy =Dy Vv, (V2 + by )T2% (100)

3) Determinar a entalpia estatica do gas real na entrada do rotor radial:

2
hZ:hoz—& (101)
2
4) Determinar a entropia estatica do gés real na entrada do rotor radial:
5,=(5-5"),+5,, (102)

Finalmente, os resultados da entropia sdo comparados:
% Se s,, =S5, 0 processo iterativo termina.
% Se s, #5, ¢ usado um método iterativo para modificar o valor do v, até atingir

convergéncia com as condigdes estabelecidas.

3.2.1.3 Diagrama de Velocidade na Entrada do Rotor Radial
A projecdo do plano meridional da pa do rotor radial onde sdo desenvolvidas as
equacdes para a analise aerotermodindmica unidimensional do escoamento, juntamente como

o dimensionamento da turbomaquina é mostrada na Figura 10.
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Figura 10 — Plano meridional da pa do rotor radial.
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Sendo S, <0, (medido em relagdo a direcdo radial como é mostrado na Figura 11), os

elementos que compdem o triangulo de velocidade sdo determinados da seguinte maneira:
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(97 R

- l -
Co2 | Wo3

b) Localizagdo no rotor radial. c¢) Localizagdo na linha de corrente média.

Figura 11 — Tridngulo de velocidade na entrada do rotor radial.

O angulo do escoamento absoluto na entrada do rotor radial é:

sinf
a, =tan” | ——2— 103
? (cosﬂz—]} (103)

Enquanto, a velocidade absoluta na entrada do rotor radial ¢:

c, =\/Uzcm (ﬂ} (104)

cosp, +1

As componentes das velocidades na entrada do rotor radial sao:



C,, = C,sina,

C,, =C,cosa,

C
W,=—2;sendo C,, =W,
cosp,

Wy, =W,cosp,
U,=Cyp+W,
O trabalho especifico do rotor radial é:

Wesp = Aho = hOev - h03 =U,C, -U,C,;
Sea,=0"—>C,;, =0

W, = Uz Caz

esp
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(105)

(106)

(107)

(108)

(109)

(110)

Finalmente, os numeros de Mach calculados pelas propriedades de estagnagdo e

estaticas na entrada do rotor radial podem ser determinados da seguinte forma:

C
_ 4
M, =—"
ay,
C
_ 9
M,=—
a,
M = —WZ
02,rel —
ay,
M, = —W2
2rel
a

(111)

(112)

(113)

(114)
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3.2.2 Saida do Rotor Radial

3.2.2.1 Propriedades Termodinamicas de Estagnacao na Saida do Rotor Radial
As condigdes de estagnagdo isentropicas na saida do rotor radial sdo definidas apos
determinar 4gey = A Toev, Poev) € Soev = fATpevs Poev) como foi mostrado no iten 3.2.1.1. Logo,

considerando uma expansao isentrdpica onde sg., = 593; como mostra a Figura 12a, tem-se:

Sp3s = f(Toss’ BB) = Spev
Voss = f(S03s’ B)s) (115)
]-;)33' = f(S03s’ EB)

As condigdes reais de estagnagdo do escoamento na saia do rotor radial Az, vp3, € Tp;
sdo determinadas de forma iterativa fazendo uso de um valor de eficiéncia total-total inicial

Mu.i» N equagdo (116), como é mostrado na Figura 12b. Portanto:

hyy = hy,, — [nzt,i (hOev = hys, )] (116)

>
>

Oev Oev
X r WA 7y
\\\
£ £ NS, 3
E- - ] & “‘\ o=
o -1 ‘e o \\\ '
5| * s| * .
i 3 € 3 e I
= P w _Co . &
I I =
3 o
= £
= <
h 4
03s
: > _
Entropia, s Entropia, s
a) Trabalho isentrépico. b)Trabalho real.

Figura 12 — Diagrama entalpia-entropia da turbina radial.

Utilizando os dados de entrada F); e T,, determina-se o volume especifico na saida do

rotor radial a seguir:

3 2 _
Vis + 0, 03Vos + 0503V + a5, =0 (117)
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Os coeficientes da equagdo (117) na saida do rotor radial sdo:

RT a b« RT, A b
ap; = —— a,p; = RK] EE—— _b1§1< 303 =~ RE 1;{ (118)
By BT s BT
A massa especifica na saida do rotor radial ¢:
Pos = ! (119)
03—
Vos
A entalpia de estagnacdo na saida do rotor radial ¢:
hys :(H_HO )(,3 +H,;, (120)
A entalpia de estagnagao residual na saida do rotor radial € :
P
(H-H°) =-RT, 1—( ”3‘/”3} Ia ln£1+bRKj (121)
03 RT, 7 v
03 2b, RT}, 03
[ —
ZOS

A contribuicdo da entalpia de estagnagdo como gés ideal na saida do rotor radial ¢:

2 3 4 5
H R:(CPIZB+Cp2%+Cp3i+Cp4%+Cp5%jR (122)

03,id

_ o
- H03,id

3

Os calores especificos sdo calculados da seguinte forma:

Cp03,id = C;03,idR = (sz + Cp2]—b3 + Cp3]—b§ + Cp4]—(vf? + Cpﬂb? )R (123)
3a v
c,.=C, . —R-— R In 03
vo3 = Cposia 4bRKT022 [Vw by, ] (124)
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(125)

A taxa de variagdo da pressdo em relagdo a temperatura para o volume especifico fixo

na saida do rotor radial é definida como:

of; | ___ R Ak
= + 7 (126)
T} vy Y037 bre 2172, (Vos +bgec)

A taxa de variacdo da pressdao em relagdo ao volume especifico para a temperatura fixa

na saida do rotor radial é:

oL RT), Arx 1 1
8 T R ) (127)
Yos Jr, (V03 — by ) T35V, (V03 +bpy ) Vo (V03 + Org )

A velocidade do som na saida do rotor radial é descrita como:

a. = |- Coos Vis
* C,; {a%} (128)
aP(B T3

A taxa de variacao do volume especifico em relacdo a pressdo para a temperatura fixa

na saida do rotor radial é:

(81/03) B 1
Oy ), [anj (129)
Tps

A entropia de estagnacao do gas real na saida do rotor radial é:
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So3 = (S_SO) + 8034 (130)

03

Sendo que a entropia de estagnacdo residual na saida do rotor radial é:

(S—S”)03=Rln[203—bRKP”3]— Tk m[zﬂ‘i] (131)
RT; 2bRKT0? Vs

Finalmente, a contribui¢ao da entropia de estagnacdo como gas ideal é:

(132)

cC.T> C.,1> C.T!
S03,id =Sg3,idR=[Cp] In(]-;)3)+cp2]:)3+ e et R 03JR

3 4

3.2.2.2 Propriedades Termodindmicas Estaticas na Saida do Rotor Radial
As propriedades estdticas na saida do rotor radial sdo determinadas seguindo o

procedimento descrito no item 3.2.1.2.

» Determinar a temperatura estatica na saida do rotor radial:

C? T Ty,
T, =Ty —| S| —=— Sendo, Sy =2 < (133)
3 03 |: f03[2cp03J:| f03 V03 (aEBj
I ov,; Tw

» Determinar a pressdo estatica na saida do rotor radial:

=t (134)
3
Vi=bue v, (v, +bRK)T3%

» Determinar a entalpia estatica do gas real na saida do rotor radial:

c;

hy = ho == (135)
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» Determinar a entropia estatica do gas real na saida do rotor radial:
S3:(S_So)3+S3,id (136)

Finalmente, ¢ realizada uma comparagao dos valores obtidos:
% Se s,; =S5, 0 processo iterativo termina.
% Se s, #5, ¢ usado um método iterativo para modificar o valor do v, até atingir

convergéncia com as condi¢des estabelecidas.

3.2.2.3 Diagrama de Velocidade na Saida do Rotor Radial
Sendo a; =0, o escoamento apresenta somente saida axial (Figura 13), portanto os

demais componentes que conformam o triangulo de velocidade na saida do rotor radial sdo

calculados assim:

C3=Cn3= W3

Ye

. |
U3=W93 I

Figura 13 — Triangulo de velocidade na saida do rotor radial.

A razdo de raios na ponta e entrada do rotor radial é:

7 . f]—cosﬁ2
= =W, sinf, |[—= 137
r wsinf, 1+ cosp, (137)

Os elementos do tridangulo de velocidade na saida do rotor radial sdo:
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U, =U, [r—j (138)
T
— U3s
o (139)
U
C.=C. =W =
3 m3 m3 tanﬂ3 (140)

Finalmente, os niumeros de Mach na saida do rotor radial sdo:

C
M()3 =— (141)
a()3
C
M, =— (142)
a;
w.
M03,rel :a_3 (143)
03
w.
M,,, = a—3 (144)

3.2.3 Largura Axial do Rotor Radial

As curvas da raiz (hub) e da ponta (shroud) do rotor radial sdo construidas para
minimizar os efeitos da curvatura da passagem e obter uma razoavel distribui¢ao da area.

A seguir s3o mostradas as equacdes das curvaturas da raiz, da linha de corrente media
(LCM) e da ponta para a construgdo do plano meridional do rotor radial, baseadas na equacao
da elipse. Os modelos mais utilizados para a determinacao da largura axial do rotor radial sao
apresentados na Tabela 8. Nesta tese foi utilizada a equagdo (148) sendo esta baseada na

equacao da elipse.
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+ *—— =1 Ponta (145)

L+ LM =] Linha de corrente média (LCM)
b, b, (146)
Y ry=h+ B
X! Y’
—+-—"——=1 Raiz (147)
L; (rz £y )
Tabela 8 — Determinagdo da largura axial do rotor radial.
Largura axial Referencia bibliografica Equagéo
L,=b,+ (’"z -1, ) Glassman, (1972) (148)
L,=1, 5( ry, — ;»jh) Aungier, (20006) (149)

L,= (],0 ~ ],3)[;»2 - 3m] Walsh e Fletcher, (2004) (150)

3.2.4 Niumero de Pas do Rotor Radial

Existem varios critérios de selecao do nimero de pas para rotores radiais, tais como:
Z, = (%)(110—0{2 )tana, ; (Glassman, 1976) (151)

Z,=—1 — 2 . (Whitfield e Baines, 1990) (152)

br — 2 -
cos‘a, 1-cosp,

Z, =2mtana, ; Jamieson apuc Whitfield e Baines, (1990) (153)

Finalmente, Aungier, (2006) apresenta uma modificacdo da equacao de Rohlik, (1968)

2
Z,, =0,03[33°-(90°-a,) | +12; Aungier, (2006) (154)
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Numero de pas do rotor, Z,,
1 0

0 5 10 30 35 40
0 L L L L L L L L J

?'20 EEREL R IR L i
= xo--T
5 -40
g
0
o -60 - p itfi
3 : «+++ Equagdo de Whitfield
=] = Equacdo de Glassman
S -80
e == Equagdo de Jamieson
-m -3 -
%100 =¥=Equacdo de Rohlik
'g =»=Equacdo de Rohlik Modificada
=1
120
o
o
?.;140
c
el

-160

Figura 14 — Critérios de selecao do nimero de pas do rotor radial.

A Figura 14 mostra os resultados obtidos para as equagdes de Whitfield, Glassman,
Jamieson, Rohlik e Rohlik modificada para determinar o numero de pas do rotor radial em
funcao do angulo relativo da pa na entrada do rotor radial. Nesta tese foi utilizada a equagao
empirica de Glassman, (1976), devido que pode ser obtido um menor numero de pas. Na
construcao deste tipo de rotores ndo ¢ recomendavel utilizar uma grande quantidade de pés,
devido ao fato de ocasionar estrangulamento do escoamento na saida, além que uma maior

superficie de contato do rotor com o fluido de trabalho acarreta elevadas perdas por atrito.

3.2.5 Fator de Bloqueio no Rotor Radial

O fator de bloqueio ¢ a diferenca entre a area efetiva através da qual escoa o fluido e a
area geométrica do componente. As Figuras 15 e 16 mostram o fator de bloqueio na entrada e

saida do rotor radial respectivamente.
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Figura 15 — Fator de bloqueio na entrada do rotor radial.

Figura 16 — Fator de bloqueio na saida do rotor radial.

A Tabela 9 mostra os modelos mais utilizados para determinar o fator de bloqueio na

entrada do rotor radial.
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Tabela 9 — Determinagdo do fator de bloqueio.

B, Referencia bibliografica Equacéo
B -1 2nr, —t.Z,, (155)
I —2711’2 Moustapha et al., (2003)
B _ 1 terr . (1 56)
2= 2z, sin(90° + B, ) Aungier, (2006)

O fator de bloqueio na saida do rotor radial é:

(157)

5 _]_Lﬁrji(l—uz)—bnger

B mffs(]—l)z)

3.2.6 Razéo de Velocidade Tangencial e Final do Estagio

Uma forma de determinar a velocidade tangencial na entrada do rotor radial ¢ utilizando
a amplamente aceita razdo de velocidades tangencial na entrada do rotor e final do estagio, j&
que relaciona a velocidade tangencial na entrada do rotor radial e o trabalho isentropico do

estagio, portanto:

Para B, =0, a;=0" e C,; =0, tem-se:

U,

= 0,707 (158)

Oiso

Nota-se que esta razdo de velocidades ndo considera os efeitos do angulo do
escoamento relativo na entrada do rotor radial.

Nesta tese ¢ sugerida uma modificacdo desta razdo de velocidades, a qual consiste em
relacionar a velocidade tangencial na entrada do rotor radial com o trabalho especifico do
estagio incluindo os efeitos da varia¢do do angulo do escoamento relativo.

A Figura 17 mostra os limites de operagdo de U,/C,, na faixa

—-20° < 3, < —40° recomendados para rotores radiais.



U,/Cop = 0,8079

U,/Con = 0,7294

-40 -35 -30 -25 -20 -15 -10 -5 0
B2 (°)
Figura 17 - U, /C,,, em funcdo de f,.

Considerando os tridangulo de velocidades das Figuras 11 ¢ 13 e para S, #0°,

C,; =0, tem-se:

ﬂ,z%zcosﬁ2

Da equagao (159), tem-se:
Cy, =U,cos p,
Substituindo a equacao (160) em (159), tem-se:

h(:‘V_h ’ CzL’S
Wesp:( - 2 03) = (;P :UZCHZ

772
Wesp - U2 cos IB 2

59
0,817

0,807
0,797
0,787
0,777
0,767

0,757

Uo/Com

0,747
0,737
0,727
0,717

0,707

(159)

(160)

(161)

(162)
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Finalmente, substituindo a equa¢do (162) em (161), tem-se:

C? 2 2
Utcos =0 _Cou Vs L U 79, 1 (163)
2 2 C., 2cosB, C,, cos f3,
3.2.7 Dimensionamento do Rotor Radial
O grau de reagao ¢ calculado por:
p, -t oW W) +(UE V) (164)
" hy=hy (W -wl)+ (U -UD)+(C-C)]
As vazdes massicas adimensionais s3o:
o=—" 20, [&J [LJ [&] (165)
. 2 p OevCev p Oev Cev rZ
L [ﬁj (i] (@J (166)
27rb, p,,C,, B, \T, )\ Z,
R _ (ij(ij(@} (167)
T35 (1 —v )p03cm3 F; \T; )\ Z;
A razdo de areas na saida e entrada do rotor radial ¢:
A, 6,p,,C
As _ UPobs (168)
4, 0,p,C,5
A largura adimensional da p4 em fun¢do do didmetro de entrada do rotor radial é:
b __ m (169)

D, - 47rp2Cer22
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A razao de raios na saida do rotor radial é:
v=— (170)
A razdo de raios na ponta e entrada do rotor radial segundo Rohlik, (1968) é:

B 2 129N (171)
s

A razdo de raios médio quadratico é:

rl’lnY rS ]+v2
o — [rij > (172)

2

O raio médio na saida do rotor radial é:

ry = (173)
2
A razao de raios médio e na ponta do rotor radial ¢:
r 1+o
Im _( ) (174)
75, 2
A vazao volumétrica na saida do rotor ¢:
0,=" (175)
Loz
Os espacamentos das pas sdo determinados assim:
2mr,
l, = (176)

Z,

”
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o = 2;% (177)
A vazdo maéssica na entrada do rotor radial ¢é:
m=p,C A, (178)
E na saida do rotor radial é:
m=p,C, A, (179)
Area de entrada do rotor radial é:
A, = 2rr,b,B , = 47} (b—zj B, (180)
, D,
Finalmente, a area de saida do rotor radial é:
4, = M (181)

A Figura 18 apresenta a correlagdo entre o diametro especifico e a rotagdo especifica
para diferentes tipos de turbinas operando em seus melhores pontos de eficiéncias. As regides
azul e vermelha representam o campo de operagao e o setor de maxima eficiéncia das turbinas

radiais respectivamente.
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Rotacdo especifica, (Ns)

Figura 18 — Correlacdo entre o diametro especifico e a rotacdo especifica para turbinas.

Fonte: Boyce, (2006)



A rotagdo especifica €:

7

A

E o didmetro especifico é:

L _D.an;

0;
O trabalho isentropico ou ideal do rotor radial ¢é:

Wooa = Al =hy,, —h

i iso — ""0ev 03s

Os coeficientes de vazdes sao determinados a seguir:

) sina
“2 = sina, cos A, = -
U, 2
r
m3 __ "3s COtﬂ3S
> h

Onde, a corda da pa do rotor radial (Figura 10) ¢ definida como:

64

(182)

(183)

(184)

(185)

(186)

(187)

(188)
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2
C, :\/(rz -y, +b72j +(ry -1y ) (189)

E finalmente, o comprimento da linha da corrente média do rotor radial (Figura 5c) é:

T |1 bY 7 |1
2
LLCM:E El:(rz'r3s+72j +(r2_r3m) }:3 Ecrzr (190)

3.2.7.1 Geometria da Entrada do Rotor Radial

A geometria do rotor radial ¢ determinada mediante dois métodos descritos a seguir, os

quais estdo em funcdo da rotacdo do rotor:

a) Rotacdo da Turbina como Dado de Saida: a largura adimensional da pa na entrada

do rotor radial é:

by |1\ CoYr) (s
b))z en]a.

E o raio de entrada do rotor radial é:

(192)

A rotacao da turbina é:

N, =, (ﬂj = [ﬂj (ﬂ) (193)
T n )\m
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b) Rotagéo da Turbina como Dado de Entrada: o raio de entrada do rotor radial ¢é:

7, = Y (ﬂj 194
b (194)

A largura da pé na entrada do rotor radial é:

m (195)

2

ZEFszcszﬂ

3.2.7.2 Geometria da Saida do Rotor Radial

O raio na ponta das pas do rotor radial na saida ¢é:

r, = (i} 196
3 - 2 ( )
2

O raio de raiz das pas na saida do rotor radial ¢é:
Ty = 13,0 (197)
Finalmente, a largura da pa na saida do rotor radial ¢é:

v

b, =r,r, (198)

3"

3.3 REGIAO ENTRE O BOCAL-ROTOR RADIAL

Um espagamento minimo entre o bordo de fuga do bocal e o bordo de ataque do rotor
radial ¢ admitido com o objetivo de produzir um escoamento circunferencial uniforme na
entrada do rotor radial, além de obter um sistema compacto, porém na realidade esta

separac¢do (folga) ¢ consideravel, sendo conhecida como interface (Whitfield e Baines, 1990),
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como ¢ mostrada na Figura 19, ocasionando variagdo nas propriedades termodinamicas e um

desvio nos angulos a,; € a.

Figura 19 — Regido entre o bocal-rotor radial.

3.3.1 Angulo do Escoamento Absoluto na Saida do Bocal

Sendo f, <0°, o angulo do escoamento absoluto da palheta na saida do bocal ¢, pode

ser determinado baseado em trés (3) hipdteses, assim:

a) Massa Especifica Variavel: considera p, # p,, portanto:

b, =b,=b, =b,
a, =tan™ (&fan az) lanay _pp A &éAnz—r Sendo, 4, =27nb, (199)
P tano,  p; A, p; 4 A = 27rb
y S <D,

A Figura 20 mostra a varia¢do do angulo do escoamento absoluto na saida do bocal em
funcdo da razdo de massa especifica na regido entre o bocal-rotor para diferentes angulos do
escoamento absoluto na entrada do rotor radial. Nota-se que & medida que se incrementa Ap

aumenta-se «;.
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1,00 1,10 1,20 1,30 1,40 1,50

Ap=pi/p,

1,60 1,70

1,80

1,90 2,00

Figura 20 — Variacao do angulo do escoamento absoluto na saida do bocal em fung¢ao da razao

de massa especifica.

b) Massa Especifica Constante: considera p, = p,, portanto:

sino; _r, _

D, 1

D,

Y B I
a, = sin ](_151”%] — ;se C, =

7 sina, 1, Ar,

—r

&

(200)

A Figura 21 mostra a variagdo do angulo do escoamento absoluto na saida do bocal em

funcdo da razdo de raios bocal-rotor radial para diferentes angulos do escoamento absoluto na

entrada do rotor radial. Nota-se que a medida que se incrementa Ar diminui ¢;.
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80
78
76
74
72
70
68
66
64
62
60
58
56
54
52
50
48
46
44 +—r—r-r-r-r-——T—rTrrrrrrr T

1,00 1,05 1,10 1,15 1,20 1,25 1,30 1,35
Ar=ryfr,

Ly, (0)

Figura 21 — Varia¢do do angulo do escoamento absoluto na saida do bocal em funcdo da razao

de raios bocal-rotor radial.

c) Razéo de Raios na Regido Bocal-Rotor Radial: segundo Watanabe et al., (1971), a

razao de raios na regido entre o bocal-rotor radial pode ser determinada assim:

A, :r_1:1+(2b2 COS%J 201)

" r

Ainda, segundo o mesmo autor, a maxima eficiéncia em turbinas radiais ocorre quando:

v, —r
a,=cos™| -—= 202
weor( 23] o

1

3.4 PROJETO PRELIMINAR DA GRADE INJETORA

O bocal ou grade injetora de uma turbina ¢ usualmente um simples canal de passagem

de largura constante (ndo sendo necessariamente uma restricdo), que t€ém como fungdes: a
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distribuicdo uniforme do escoamento e, por conseguinte da vazdo massica e desta forma
aumentar a velocidade, ocasionando uma diminui¢do da pressao do fluido.

A geometria do bocal ¢ especificada na entrada e na saida, sendo designada pelos
subscritos 0 e I respectivamente. Em cada uma destas estacdes, o raio 7, a largura do canal de
passagem b, o angulo absoluto a,e espessura da palheta ¢, sdo definidas.

A Figura 22 mostra a geometria e a projecao meridional do plano meridional da palheta

do bocal onde é realizada a analise aerotermodindmica unidimensional do escoamento.

a) Palheta do bocal. b) Projecao do plano meridional.

LCM

2_
25
=3
£s Plano Meridional
S =
(&)

A
—

Fo
5

r

«I_ _I_I_I_I_I_I_I_I’

¢) Plano meridional.

Figura 22 — Plano meridional da palheta do bocal.
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3.4.1 Saida do Bocal

3.4.1.1 Diagrama de Velocidade na Saida do Bocal
Uma vez determinadas as condi¢des na entrada do rotor radial, o diagrama de

velocidade na saida do bocal (Figura 23) ¢ construido do seguinte modo:

Figura 23 — Diagramas de velocidades do bocal.

O raio de saida do bocal é:

n=ntdr,, (203)

Os elementos do diagrama de velocidade na saida do bocal sdo determinados mediante a

teoria do vortice livre da seguinte forma:

r 1
Cor = (ij Cpr = (—J Cor (204)
I"1 Arb—r
C
C =—" (203)
sina,
C
C,=—2 (206)
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3.4.1.2 Propriedades Termodinamicas de Estagnacdo na Saida do Bocal

A pressao de estagnagdo na saida do bocal é determinada assumindo quedas de pressao

de estagnacdo através da voluta (AP), na regido entre a voluta-bocal (4P, ,) e no bocal

(AR,)). Portanto:

By =P,~(4P+4P_,+AR) (207)

\
Abyy, g

A temperatura de estagnacdo na saida do bocal é determinada de maneira iterativa
mediante a equagdo (5), utilizando um valor minimo de temperatura como ponto de partida e

incrementando este valor (7, =T, , + AT") até atingir os dados de entrada estabelecidos:

h01 = hOev (208)

O volume especifico na saida do bocal é:

3 2 —
1/01 + aI,OIVOI + a2,01V01 + a3,01 - 0 (209)

Os coeficientes da equagdo (209) sao:

RT, a b RT, Apb
a,, =——4 Gy = T b @y == (210)
By B, T3’ 01 B, 157
A massa especifica na saida do bocal é:
Por = ! (211)
01—
VO]
A entalpia de estagnacdo na saida do bocal é:
hm:(H—H")oﬁHW (212)

A entalpia de estagnacdo residual na saida do bocal é:
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3
(H-H"), =-RT, ]—Zol+%ln£]+bﬂJ (213)
2by RT}? Vor
O calor especifico a pressdo constante como gas ideal na saida do bocal é:
Cp()],id = C;()I,idR = (Cpl + Cp27;)1 + Cp37-(')21 + Cp47—;)§ + Cp57-(')4]t )R (214)
A contribuicdo da entalpia de estagnagcdo como gas ideal na saida do bocal é:
T, T,

o T T’
Hyu=HpR= (CpITEU +C,, 7"‘ C,; 3 +C,, % +C,; %jR (215)

Os calores especificos do gas real na saida do bocal sdo calculados da seguinte forma:

3a V,
Cpy=C pu—R——n o
vol = “potid 4bRKT0iA [Voz by ] (216)
Cooria
2
oy

T, ),

Coo = -1, —— (217)

A taxa de variagdo da pressdo em relagdo a temperatura para o volume especifico fixo

na saida do bocal é:

oF, R a
(B e aro
ot bt Vor TP 2T72v, (Vy; + by )

A taxa de varia¢do da pressdo em relagdo ao volume especifico para a temperatura fixa

na saida do bocal é:
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i RT), Ay 1 1
6_ =- 7+ 7 _+—b (219)
Vor )z, (VO] —bRK) 1;%v,, (Vm +bRK) Vor (V()/ + RK)

A velocidade do som na saida do bocal é:

a = |- Cror Vii
o C,, (61/0, j (220)
6%] Ty

A taxa de variacdo do volume especifico em relacdo a pressdo para a temperatura fixa

na saida do bocal é:

(GVMJ _ 1
O, ), (aPm] (221)
T()I

M, =— (222)

Finalmente, a velocidade absoluta ideal na saida do bocal, segundo Dixon, (1998), é:

2
C, - e (223)
m

3.4.2 Entrada do Bocal

3.4.2.1 Diagrama de Velocidade na Entrada do Bocal

O 4angulo do escoamento absoluto na entrada do bocal ¢, ¢ medido com respeito a

componente radial (Figura 23) e determinado como ¢ mostrado a seguir:
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a, =sin”’ [Q sinajj (224)

"

O raio de entrada do bocal é:

1
r,=r 225
b 1[ AVO_J (225)

A velocidade absoluta na entrada do bocal é:

P — (226)
2nr,b,p,cosa,

A velocidade absoluta na dire¢do tangencial na entrada do bocal é:

C,, = C,sina, (227)
Finalmente, a velocidade meridional na entrada do bocal é:

C,, =C,cosa, (228)

3.4.2.2 Propriedades Termodinamicas de Estagnacgio na Entrada do Bocal
A pressdo de estagnagdo na entrada do bocal ¢ determinada assumindo uma queda de

pressdo de estagnacdo através da voluta (AP) e na regido entre a voluta-bocal (4P, ).

Assim:

B, =B, - w (229)

AF,,

A temperatura de estagnagdo na entrada do bocal ¢ determinada de maneira iterativa
mediante a equacdo cubica de estado de Redlich-Kwong, utilizando um valor minimo de

temperatura como ponto de partida e logo, aumentando este valor (1), =T}, + AT") até atingir

os dados de entrada estabelecidos, assim:
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hoo = hOev (230)

O volume especifico na entrada do bocal é:

3 2
Voo +@100Vio + Ay00V0 + A399 =0 (231)

Os coeficientes da equagdo ctbica de estado de Redlich-Kwong (Equagao 231) sdo:

RT, a b RT, Ap b
) = ——2 g = r= = b G == (232)
Fyy B Toy? 00 BT’
A massa especifica na entrada do bocal é:
Poo = ! (233)
00—
Voo
A entalpia de estagnacdo na entrada do bocal ¢ determinada assim:
hyy = (H —-H’ )00 +Hy), (234)
. 3a b
(H-H"), =-RT, 1—200+%ln[1+ﬂJ (235)
2bu RTjy Yoo

O calor especifico a pressdo constante e a entalpia como gas ideal na entrada do bocal é:
Cp()(),id = CZ()(),idR = (Cpl + szToo + Cpsz)?) + Cpﬂ;)i) + Cp51—;;(l) ) R (236)

o T, T Ty Ty
Hyyy =HgpyR=|C, Ty +C,, 7"’ Cps ?"’ Co 7"' C,s 5 R (237)



5 2
( of, ] _ R + Ay
3
o7y, Vin Voo — bry ZTOOAVOO (Vo() + by )

[apoo J RT), Ari ( 1 1
00 —_ + - S
OV T, (Voo —bpe )2 7;)?‘/00 (Voo +bRK) Voo (Voa +bRK)

A velocidade do som na entrada do bocal é:

2
_ CPOO Voo
Ao = |~ C
V00 [a Voo J
T()O

OF)

3a v
Cop = CpOO,id -R- RKy ln( oob ]
—— 4b,T;? Voo + Dy

v00.,id

O calor especifico a pressao constante do gas real na entrada do bocal ¢:

2
OF)
0Ty,

ov,, .

Finalmente, o numero de Mach na entrada do bocal é:

CpOO =Clo0—Thy

|
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(238)

(239)

(240)

(241)

(242)

(243)

(244)
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3.4.3 Dimensionamento do Bocal

A corda da palheta do bocal (Figura 24), segundo Glassman, (1976) ¢:

sina,
Cop=ty| ——— (245)
tana, - cosq,

Figura 24 — Corda do bocal.

O angulo entre os raios da palheta do bocal (Figura 24) é:

i+ -C
W, =01 (246)

2nyr,

O numero de palhetas do bocal é:

_ 2mr,

Zy, (247)

teb

A solidez do bocal ¢é determinada assim:
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1,25<0, <1,75 (Linhardt, 1974)
G, =~ (248)
Lop 1,0< 0, <2,8 (Simpson et al., 2008)

Os espagamentos entre as das palhetas do bocal sdo:

P 2nr, (249)
eb
be
(=22 (250)
sb be
O raio da garganta do bocal é:
0, =t,cosq, (251)
O ntimero de Reynolds do bocal é:
cC
Re, =Lt (252)
M,

As vazOes massicas do bocal sdo calculadas assim:

m= p()Cm()AO (253)

m=p,C A, (254)
Finalmente, as areas de entrada e saida do bocal sdo:

A, =2mb,B,, (255)

A, =2mrb,B, (256)
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3.4.4 Fator de Bloqueio do Bocal

A Figura 25 mostra o fator de bloqueio na entrada e saida do bocal, sendo definidos nas

equagdes (257) e (258).
A’”"% =2rr,,
+ 21 »
o Zo
; I e
Lo o o e e e e e e e e e o 1
* A ’l —_— —
offo0.1 g =271y, ~t,Z, t

Figura 25 — Fator de bloqueio no bocal.

B, = ]_(%J : entrada (257)
0
2nr, —t 2
B, = 1_(%} ; saida (258)
1

3.5 REGIAO ENTRE A VOLUTA-BOCAL

Existe um espagamento entre a saida da voluta e o bordo de ataque do bocal devido ao

fato de que o sistema ndo ¢ compacto, como ¢ mostrado na Figura 26. Portanto, aplica-se o
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mesmo principio utilizado na andlise da regido entre o bocal-rotor radial para avaliar as
condigdes nesta se¢ao.

Considerando p,, # p,, tem-se:

a,, =tan™ (& tan ao] (259)
P
Ar =1+ ( 2b,, cosa, J (260)
To

A rv—b

Figura 26 — Regido entre a voluta—bocal.

A Figura 27 mostra a varia¢do do angulo do escoamento absoluto na saida da voluta em

funcdo da razdo de massa especifica na regido entre a voluta-bocal para diferentes angulos do
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escoamento absoluto na entrada do bocal. Nota-se que a medida que se incrementa Ap

aumenta-se o,

80
75
70
65
e0 = - -
—
.
355
5‘”50 — G, =70
—G.2=ED
45 — a, =55
o, =50
40 w288
0‘.2=4D
35
30 T T T T T T T T T Tt}

1,00 1,10 1,20 1,30 1,40 1,50 1,60 1,70 1,80
Ap =pg/po
Figura 27 — Variacao do angulo do escoamento absoluto na saida da voluta em fung¢ao razao

de massa especifica.

3.6 PROJETO PRELIMINAR DA VOLUTA

A funcdo da voluta ¢ a distribuicdo do escoamento ao redor da periferia da entrada do
bocal ou do rotor radial (voluta aletada). O comportamento do escoamento no interior da
voluta ¢ complexo, independentemente da forma da secdo transversal, devido a sua
configuracdo de canal curvo, onde o escoamento evolui em func¢do do angulo azimute.

Os métodos convencionais para projetar uma voluta sdo baseados na abordagem
unidimensional que impde uma distribui¢do circunferencial uniforme da vazao massica e da

energia no contorno de entrada do bocal ou do rotor radial, através da hipotese de vortice livre
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(Chen, 2009) ou da velocidade média constante do escoamento (Baloni et al., 2012). Portanto,

as duas hipoteses apresentadas sdo:

a) Vortice Livre: considera o momento angular do escoamento como constante através

da voluta (Baloni et al., 2012), sendo:

rC, = constante (261)

b) Velocidade Média Constante: considera a velocidade média constante C,,.4, a qual
pode ser obtida através da multiplicacdo do fator de distribuicdo da velocidade da voluta R,

pela velocidade absoluta real na entrada do rotor C,, (Baloni et al., 2012).

RC,=C,,, =constante (262)

3.6.1 Dimensionamento da Voluta

O fator de compressibilidade ndo estd relacionado com a conservacdo do momento
angular, sendo possivel aplicar a hipdtese de vortice livre tanto para o escoamento
incompressivel como compressivel nas condigdes isentropicas, mantendo os nimeros de

Mach baixos através da voluta (Gu et al., 2001). Portanto, neste estudo se considerou:

» Voluta de se¢do transversal circular devido a sua facilidade de projeto (Figura 28).

» A trajetoria da particula do fluido através da voluta é uma espiral logaritmica, que
se desenvolve entre o angulo 0° e o angulo azimute (Figura 28).

» Sistema de coordenadas cilindricas com o centro no eixo de rotagdo do rotor radial.

> As secdes A(y,, ) representam as condi¢des nas segdes intermédias na voluta.



180"*

a) Angulo azimute.

1
1
i
:
i
:
:
i
i
:
i
i
1

Seclio circular: saida

b) Se¢ao transversal circular.

Figura 28 — Voluta da turbina radial.

84
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O projeto preliminar inicia-se com o célculo da area da garganta na entrada da voluta

utilizando o método da linha de corrente média e segundo Zhang et al., (2007), tem-se:

A =2mrb,(I-B,) (263)

sV TSy

O raio da se¢do transversal circular da garganta da voluta é:

; :\/E (264)
T

O raio até a ponta lingiieta da voluta é:

r, =r1,4n, ; Sendo ¢, , a espessura da lingiieta da voluta. (265)

lv»
O raio até o centro da garganta da voluta é:
’/;v = ’/}v + tlv + l/; (266)

Na pratica, o momento angular do escoamento nao ¢ conservado, devido as forgas de
cisalhamento viscosas, portanto, a componente da velocidade absoluta na direcdo tangencial

na entrada da voluta (Figura 28) segundo Romagnoli e Martinez-Botas, (2011) ¢é:

c,nS
Cﬂev = —o (267)

Ty

O coeficiente de velocidade da voluta se encontra na faixa 0,7 < §, < 1; porém se S, = 1,
o momento angular é conservado.
Considerando que a trajetéria do fluido através da linha de corrente média da voluta

evolui como uma espiral logaritmica que se desenvolve entre o angulo 0° e ¥ , tem-se:

sy

= rxe(m" Benscn W' (268)



O angulo de crescimento da voluta na linha de corrente média ¢:

I,

In (’V]
(Raa’ ) =tan’ AN/

Vi

B

Viem

3.6.1.1 Propriedades Termodinamicas de Estagnacgdo na Entrada da Voluta

O volume especifico na entrada da voluta, v,,, ¢ determinado assim:

3 2 _
VOev + a],OevVOev + aZ,OevVOev + a3,0e‘v - 0
Os coeficientes da equagdo (270) sdo:
a,.b

_ RK ™~ RK
_ RT,, _ e bp RT,,, B A300 =~ 17
Appey =~ Ay 000 = P P RK P, T}
E)ev 1)06\/1—;)65 Oev ot

A massa especifica na entrada da voluta é:

pOev =

Oev

A entalpia de estagnacdo na entrada da voluta é:

h

Oev

=(H-H"),  + Hy

(H_Ho) :_R]:)ev ]_fz)evv()ev_i_ 3aRK3 ll’l ]+bRK
fev R%ev 2bRKRTé V()ev

Oev

A contribui¢do da entalpia de estagnacdo como gés ideal na entrada da voluta é:

86

(269)

(270)

Q71)

(272)

(273)

(274)
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o Tzev T3ev T4€v Tjev
H()ev,id :H()ev,idR :[CplT;)ev +Cp2 02 +Cp3 ; +Cp4 04 +Cp5 i)s jR (275)

O calor especifico a pressdo constante como gas ideal na entrada da voluta é:

C

pOev,id = C;()ev,[dR = (CpI + CpZI;)ev + CpST;)Zev + Cp47—;)3€v + CpST;;‘ev)R (276)

O calor especifico a volume constante do gas real na entrada da voluta ¢:

_ 3aRK V()ev
CVO@V - Cp0€v,id -R- T% ln( ] (277)

C, =C, —T —— Ll (278)

plev vOev Oev
[ ok, j
6 VOev Tpew

A taxa de variagdo da pressdo em relagdo a temperatura para o volume especifico fixo

na entrada da voluta é:

N E— -
aT Voev V()ev B bRK 27-;)%V02v (V()ev + bRK )

Oev

A taxa de varia¢do da pressdo em relagdo ao volume especifico para a temperatura fixa

na entrada da voluta é:

[ 6B)ev ] - _ RZ)ev + aRK ( ] + ] J (280)
aVOev T (VOev _bRK )2 T%V()ev (V()ev + bRK) VOev (VOev + bRK)

Oev Oev
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A velocidade do som na entrada da voluta é:

a — 813()61/ — _ CPOCV V(fev
" A\ )y Croer (ava (281)

Jé& a taxa de variagdo do volume especifico em relag@o a pressdo para a temperatura fixa

na entrada da voluta pode ser determinada como:
ov,,, B 1
OFe, )y, (aPM] (282)
Ty

A entropia de estagnagdo na entrada da voluta é:

S()ev = (S - SO )()ev + S()ev,[d (283)
(S _ So) —Rin Z()ev _ bRK Oev | _ Ari - Inl 1+ bRK (284)
Oev RT;)ev 2bRK770£ V()ev

Finalmente, a contribui¢ao da entropia de estagnagdo como gas ideal é:

c.r: c¢,1 C.TI
p3*0ev + p4= 0ev + pS OEVJR (285)

SOev,[d = SOOe\f,idR = (Cpl l]’l (Tbev ) + Cp2T;79v + 2 3 4

3.6.1.2 Seces Intermeédias da Voluta
Uma vez determinada a geometria da garganta, se procede a dividir a voluta numa série

de fatias ou segdes com o objetivo de determinar a geometria e as condigdes

aerotermodinamicas intermédias, como ¢ mostrado na Figura 29.
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Figura 29 — Secdes de estudo da voluta.

Da andlise da linha de corrente média tem-se, que o raio do centro da voluta até

qualquer ponto intermédio da LCM pode ser determinado assim:

Teem =T lve(mnﬁwLCM o (286)

Segundo Whitfield e Mohd Noor, (1994), para obter uma distribui¢do uniforme da
vazao massica ao redor da voluta deve-se considerar a vazdo massica de recirculacao,

portanto:

n;v =m+m, m =m(0~0,05) (287)

A Figura 30 mostra a construc¢do do tridngulo de velocidade nas segdes intermédias da

voluta.
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Figura 30 — Diagrama de velocidades da voluta.

A area da secdo de estudo da voluta segundo Moustapha et al., (2003) é:

P— (‘”—j (288)

A velocidade meridional da se¢do de estudo da voluta é:

mSV

=————:sendo B, =/—-B (289)
p stsz yAl "

msv

O angulo do escoamento absoluto da se¢ao de estudo da voluta é:

C
o =tan’| =2~ 290
[ G -

msy

A componente da velocidade absoluta na direcdo tangencial da se¢do de estudo da

voluta é:
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Cop = Cod (291)
rLCM
A velocidade absoluta na se¢do de estudo da voluta é:
C
C,=—"— (292)
sina,,
A area da secao de estudo da voluta é:
= (293)
IOSVCHSV
Finalmente, o raio da secao de estudo da voluta ¢:
B (294)

3.6.1.3 Propriedades Termodinamicas de Estagnacdo na Saida da Voluta

A pressdo de estagnacdo na saida da voluta ¢ calculada assumindo uma queda de

pressdo de estagnacdo através da mesma ( AP)), portanto:

Osv = POev - APV (295)

Considerando uma expansdo isentalpica (4, =h, ) ¢ determinada a temperatura de

Oev
estagnagdo na saida voluta de forma iterativa mediante a equacdo cubica de estado de

Redlich-Kwong. Utiliza-se para isso um valor de temperatura inicial (7, =1, .+ AT ) como

Osv,i
ponto de partida e aumentando este valor até atingir os valores das condi¢des na saida

estabelecidas. Portanto, o volume especifico na saida da voluta ¢:

3 2 —
V()sv + a],Ost()sv + aZ,Ost()sv + a3,()sv - 0 (296)



Os coeficientes da equagdo (296) sdo:

Apih
— RK~RK
a — R];)sv a — aRK _ bRKRTbsv _ bZ a3,0sv - P T%
10sv — 2,0sv Fi RK
B, BT B

A massa especifica na saida da voluta ¢:

p0sv =

Osv

A entalpia de estagna¢do na saida da voluta é:

h()sv = (H_HU) +H0sv,id

Osv

(H-H"), =-RT,, ]—wah—éﬂ§§7M(l+ZKJ
2by RT)? 4

0sv Osv

Cp()sv,id = CZOsv,idR = (Cpl + CpZ%sv + Cp.?];iv + Cp47;)3sv + CpSTZ;V ) R
0 Tzsv Tjsv Tl‘sv Tj;v
HOsv,id = HOsv,idR = (CPIT;)SV + CpZ 02 + Cp3 ; + Cp4 Zt + Cp5 (; )R

As derivadas parciais da pressao e do volume especifico so:

5 2
[aPosvj R Ay
= + 7
a]—;)sv V()sv - bRK 2T ZV()sv (V()SV + bRK )

Vosv Osv

( 63)3‘\/ ] - _ RTOsv + aRK ( ] + ] J
6V03v Tpe (V()sv _bRK )2 T%V()sv (V()SV + bRK) VOSV (VOSV + bRK)

Osv
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(297)

(298)

(299)

(300)

(301)

(302)

(303)

(304)
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Osv

8V()Sv _ ]
oP,, ), (aPow}

A velocidade do som na saida da voluta é:

Os calores especificos a volume e a pressao constante do gés real sdo:

Coon =Cromia —R- 3“;«3 l”( v j
T 4bRKToé Vosy + bRK
2
Oh
Ty, ),
C =C -T - 0w

pOsv vOsv Osv
( on,, ]
Wow Jr,,

O numero de Mach na saida da voluta é:

_ SV
M oSy —
SV
A razio de areas da voluta é:
ASV — gevpevcmev

AEV QSVpSV Cmsv

As vazoes massicas adimensionais na voluta sao calculadas da seguinte forma:

93

(305)

(306)

(307)

(308)

(309)

(310)
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ev_0ev™0ev

Oev™ev™ev

_PT,Z

_PT,.7Z

Osv™—0sv

PT7 (312)

Osv™ sy ™ sv

sV

Finalmente, as condicOes estaticas na entrada e saida da voluta sdo determinadas

aplicando o procedimento especificado nos itens 2.5.4.4 ¢ 2.5.4.5.
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Capitulo 4

PERDAS NA TURBINA RADIAL

Neste capitulo sdo apresentadas a formulacdo matematica e o procedimento de célculo
unidimensional para a avaliagdo das perdas e das caracteristicas de desempenho da turbina

radial.

4.1 CLASSIFICACAO DAS PERDAS NA TURBINA RADIAL

A principal dificuldade do modelo unidimensional consiste na representacdo do

escoamento no interior da turbina, devido:

» A natureza complexa do escoamento, sendo este tridimensional.
» A avaliagdo das perdas ¢ a combinagao dos resultados tedricos e experimentais.
» Ao método da LCM que considera unicamente o escoamento através da linha de

corrente principal, negligenciando o comportamento préoximo nas paredes.

As perdas em cada componente da turbina radial geralmente sdo expressas como uma
perda de calor ou entalpia e uma maneira conveniente de representacdo sdo de forma
adimensional, usando como referéncia a velocidade tangencial na entrada do rotor radial. As

perdas na turbina radial sdo divididas em trés (3) grupos: perdas no rotor radial, perdas no
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bocal e perdas na voluta (Figura 31), além de outras perdas menores em rolamentos e

selagem. A Figura 31 ilustra a perda de poténcia total ¢ a classificacdo das perdas em cada

componente da turbina radial.

[ ——]

| PoténciadeEixo | | PoténciadoRolamento | | Poténciada Selagem |
Perda devido ao Rolamento | | Perda devido & Selagem !

J

v

L Perdas no Rotor Radial

:

g Coeficiente de Perda de Pressio de Estagnagiio |
N - ErELE ANl Coeficiente de Perda de Pressio de Estagnagio
r E . Correlagbes de Desempenho ! naInterface Bocal-Rotor Radial

] Coeficiente de Velocidade |

=

= ) Coeficiente de Perda de Entalpia |

3 — Perdas devido & Velocidade Meridional |

=
P 2 ! Perdas porAtritono Canl de Passage |

~

§ T ————— [ Cosficiente de Perda de Presséo de Estagnagdo |

=

* = Correlagbes e Desempenha |

Figura 31 — Classificagdo das perdas na turbina radial.

4.2 PERDAS NO ROTOR RADIAL

As perdas no rotor radial segundo a Figura 31 sdo categorizadas e descritas nas

seguintes segoes.

4.2.1 Perdas por Incidéncia no Rotor Radial (Lin) - Incidence Loss

A incidéncia em uma turbina radial ocorre quando a velocidade relativa na entrada do

rotor radial ndo ¢ paralela ao sentido das pas (Spence e Artt, 1997), sendo este desvio no

angulo do escoamento relativo denominado como o angulo de incidéncia.
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A perda por incidéncia ndo ocorre num angulo de incidéncia nulo (i2 = 0") , porém em
certo angulo do escoamento relativo 6timo f,,, , como ¢ mostrado na Figura 32.

O método utilizado para determinar o angulo de incidéncia foi o proposto por

Stanitz (1952), sendo calculado assim:

sz

cm2

U,
a)Diagrama do tridngulo de velocidades.

%++y_

b) Angulo de incidéncia nulo. c) Efeito do angulo de incidéncia.

Figura 32 — Efeito do angulo de incidéncia na entrada do rotor radial.
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C C
A= e B sendo =22, C,=0¢ C,, =0 313
opt U2 l]2 l"2 03 03opt ( )

Coopn 0,63
A, =2 j 2200 (314)
UZ Zbr
W t C opt
I/I/:QZOIW = CHZopl - UZ = [9]2”17 = [0]217 -1 (3 15)
2 2

O angulo do escoamento relativo 6timo na entrada do rotor radial é:

W,
By = tan™ [%} (316)

m2

Portanto, o angulo de incidéncia do rotor radial é:
I =Py~ Poop (317)

Segundo Wasserbauer e Glassman, (1975) a perda por incidéncia é considerada como

uma componente da velocidade relativa normal ao angulo f,,, , portanto:

W2 sen'(i, ) n =2, se i, for negativo.
Lincr =4 ——25 (318)
u; 2 n =3, se i, for positivo.

4.2.2 Perdas por Atrito na Passagem do Rotor Radial (L) — Passage

Loss

Segundo Ventura et al., (2012) este tipo de perda pode ser representada pela equagao de

Darcy-Weisbach:
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f hr Ez + 2r2C22
. hﬁ‘ " Dhr 2 ZerCMe (319)

" U;

A velocidade relativa média na passagem é:

WZZ VV22+VI/32

2 (320)

Segundo Moustapha et al., (2003) o didmetro hidraulico ¢ determinado considerando a

area do escoamento como uma secao circular equivalente.

2z (ri -7}
D, :i 4rr,b, N ( 3 3h) (321)
2\\ 27, + Z,,b, 7 (ry, —ry)+Z,b

Considerando o plano meridional do rotor radial como uma elipse (Glassman, 1976), a

largura hidraulica ¢ igual ao comprimento da linha da corrente média.

Lhr = Lcm (322)

O raio de curvatura médio do rotor radial ¢ determinado por:

b
1’2 —I”3S +—
R - 2 (323)
CMe — y
(1-&l.sin’ ¢,)°

A Figura 33 mostra a geometria do canal de passagem do rotor, a partir da LCM, onde o

angulo de tangencia na direcao radial (Figura 33c) ¢ determinado por:
¢ =90°~¢, (324)

A excentricidade do canal de passagem ¢:



b,Y b\’
A )
exc (r ., +b3j2
2 3s 2

X,=0,1c
b,Y Y2
XLCM (2_72) 1- L 2
(r2_’/‘3s+3)

V,=VW;=—

b, =v;-y,
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(325)

(326)

(327)

(328)

(329)

(330)

(331)

(332)

(333)

(334)
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' n

b 4 b ¥
L= L-"y
L l—

Detalhe A

X Ry pabiute i Suiiepipiabul Mnfyybeia
- _l .............. e : ' e e
|
| 1 \
| 1 \
\ I 1
] 1 \
1 1
b, 1 3
. . o 2 P o Y I, -1, +—
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Figura 33 — Raio de curvatura médio.

O fator de atrito de Fanning é:
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_ S
I =%, (335)

O fator de atrito para tubulagdes curvas segundo Schlichting e Gersten, (2000) é:

Pz
fu=fo 1140075 R [D—hJ (336)

CMe

O fator de atrito de Haaland (White, 2000) ¢:

64

Jor = R—; se Re <2000 (escoamento laminar) (337)
e,
i Se 2000 < Re. <4000
D escoamento transicao
~—1,8log 60, Lo, ( ¥20) (338)
NS or Re, | 37 Se 4000 < Re, < 10°

(escoamento turbulento)

Finalmente, segundo Suhrmann et al., (2010) a rugosidade na parede de uma

turbomdquina esta na faixa de 0,05 mm < ¢_ <0,2 mm.

4.2.3 Perdas devido as Folgas no Rotor Radial (L) — Tip Clearence

A Figura 34 mostra a vazdo massica através das folgas do rotor radial, e segundo

Whitfield e Baines, (1990) este tipo de perda pode ser expressa como:

2
Lclr :0’4 L [&j (339)

pie
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Figura 34 — Folgas no rotor radial.

4.2.4 Perdas devido a Curvatura da Passagem do Rotor Radial (L)

— Passage Curvature Loss

Segundo Whitfield e Baines, (1990) este tipo de perda pode ser determinada por:

(340)

bz+(r3”’”(]—u)] _,
'shr 7
]_réﬂ 2
r

4.2.5 Perdas na Saida do Rotor Radial (Le) — EXxit Loss

Segundo Whitfield e Baines, (1990) a perda na saida do rotor radial é:

2
L, =45 (341)
2\,
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4.2.6 Perdas na Placa Traseira do Rotor Radial (Lgq;) — Backplate Loss

A Figura 34 mostra a vazao massica que ocasiona a perda na placa traseira do rotor

radial. Segundo Boyce, (1972) este tipo de perda ¢ determinada por:
Ly, =K, - ]
2 % % Tss ( 1_02)
U, \U, )\ r,

Benson, (1970) apresenta outra formula alternativa para determinar esta perda assim:

5
Re"U3D: | 1-| Dot P
D, (343)
L, =K

yir f 47Z'D1b1VVZVV32

(342)

Sendo, f, ¢ a folga na placa traseira do rotor e K¢ o coeficiente de atrito.

0,1
3,7(f%j
K, =—0? e m=i; se Re, < 10° (344)
Re’ 2
0,1

0,102(f%) ] y
K, = 022 em=—;se Re >10° (345)

' Re’ 4

4.2.7 Perdas por Recirculacdo na Entrada do Rotor Radial (Ly,) —

Recirculation Loss

Esta perda resulta da distor¢cdo do escoamento na entrada do rotor radial, devido a uma
parte do escoamento que circula através do mesmo se separa da carcacga e se desloca de volta

para a entrada e desta forma misturar-se com o escoamento que continua entrando no
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impulsor. Este tipo de perda ¢ fungdo direta do angulo do escoamento absoluto na entrada do

rotor radial e do fator de difusdo, D;s(Boyce, 1972), portanto:

(346)
DL

Segundo Chen ¢ Baines, (1994) o raio de recirculagdo maximo no rotor radial

. T
Sin| ——
[Zbrj
r

o =1 (347)
oz
1+ sin (j

(Figura 35) ¢ determinado por:

br

Figura 35 — Raio de recirculagdo no rotor radial.

4.2.8 Coeficiente de Perda de Pressédo de Estagnacao do Rotor
Radial (Y,)

Conforme apresentado em Benson, (1970) ¢ calculado por:
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P, -P
K — 02,rel = 03,rel 3 4 8
B)3,rel_P3 ( )
4.2.9 Coeficiente de Velocidade do Rotor Radial (K,)
Conforme apresentado em Benson, (1970) é:
W2
K2 = h03,re/ _h3 _ % _ W32 _ 1 (349)
' h03,rel _h3s ij W%Zs ]+§r
2
4.2.10 Coeficiente de Perda de Entalpia do Rotor Radial (&)
Conforme apresentado em Moustapha et al., (2003), &, ¢ determinado por:
é: — h3 _h3s SendO h — hOev (77m _])+h03
o 7 7, (350)
2

4.3 PERDAS NA GRADE INJETORA

As perdas que acontecem no interior do bocal segundo a Figura 31 sdo categorizadas

nas se¢oes a seguir:

4.3.1 Coeficiente de Perda no Bocal (L,) — Nozzle Exit Loss

As perdas de energia cinética através do bocal sdo proporcionais a energia cinética
média nas palhetas, portanto, o coeficiente de perda ¢ funcdo da velocidade absoluta ideal e

real na saida do bocal (Wasserbauer e Glassman, 1975). Dessa forma:
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2 2
CI,id - CI

L, =—td 1 (351)

4.3.2 Entupimento no Bocal

A condicdo de entupimento no bocal ocorre quando M, = I, representando o ponto de

escoamento maximo por unidade de 4rea. No caso do bocal entupido, a vazdo massica de
entupimento ndo ¢ fun¢do da rotagdo da turbina devido que este componente ¢ estacionario

(Moustapha et al., 2003).

4.3.3 Coeficiente de Perda de Pressédo de Estagnacao do Bocal (Yp)

Conforme apresentado em Benson, (1970) tem-se:

P,-P
y =000 (352)
" BSR
4.3.4 Coeficiente de Velocidade do Bocal (Ky)
Conforme apresentado em Mizumachi, (1960) tem-se:
07
1
K= hyo=hy _ /2 _ ¢ _ / (353)

’ _hoo_hzs _C%_C_fs ]+§b

4.3.5 Coeficiente de Perda de Entalpia do Bocal (&)

Conforme apresentado em Moustapha et al., (2003) tem-se:
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g 1s - i
[ & (354)

4.4 PERDAS NA VOLUTA

As perdas na voluta sdo divididas em quatro (4) categorias mostradas na Figura 31, sendo

expressas de forma adimensional como sera discutido nas seguintes secdes.

4.4.1 Perda na Entrada da Voluta (Lc,) — Duct Inlet Loss

A perda na entrada ¢ modelada como uma expansao gradual (Reunanen, 2001) como ¢

mostrada na Figura 36. Segundo o autor @, =0,15 ¢ o angulo de apertura do cone ndo deve

exceder os 10°. A Figura 36 mostra a geometria do cone de entrada da voluta.

Y

| Lfe

Figura 36 — Cone de entrada da voluta.

(Cev _Cfe )2
L C. =C (355)

Cv = va 2U22 ’ Mev Gev

Segundo Aungier, (2006) os valores 6timos para o projeto do cone de entrada da voluta sdo:
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A, ~2,55 6,=55

A razio de areas do cone de entrada da voluta é:

L 0,65
Ay, = 1+[0,4[D—’@j } (356)

Finalmente, o angulo de divergéncia da voluta ¢:

A, —1 1
_ -1 Rv
0, =tan ( 3 ije (357)
D

ey

4.4.2 Perda devido a Velocidade Meridional da Voluta (L) —

Meridional Velocity Loss

A energia cinética que estd relacionada com a velocidade radial ou meridional na
entrada da voluta ¢ completamente perdida devido a recirculagdo do escoamento em seu

interior (Reunanen, 2001). A Figura 37 mostra a analise da geometria da voluta.

Cpp=— (358)

2
Ly, = i(ij (359)
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F Flange de entrada
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180°
¥

Figura 37 — Analise da geometria da voluta.

4.4.3 Perda por Atrito no Canal de Passagem da Voluta (Ly) —

Channel Friction Loss

Este tipo de perda se ocorre devido ao atrito entre a superficie da parede interna da
voluta e o fluido de trabalho (Reunanen, 2001). As perdas por atrito no canal de passagem sao
calculadas em funcdo do fator de atrito de Fanning, fr,; o didmetro hidraulico do canal da
voluta, Dy,; a largura hidraulica ou comprimento do percurso da linha de corrente média no
interior (canal de passagem), L;,; e a componente da velocidade absoluta na dire¢do

tangencial na saida da voluta, Cg,; portanto:

h L C’?
L, =— Sendo, h, = by || Zfsw 360
" ' f“(DJ(zj e

Segundo Li, (2011) o diametro hidraulico esta relacionado com a area média da secdo

transversal da voluta:
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C +(2A'"J (361)
sV bsv

4 =4 (362)

AL = bsv (r}v - ’/b) = bsvr0 [_ - 1] (363)

Sendo, 4, ¢ area da secdo transversal da garganta da voluta. Segundo Li, (2011) a

largura hidréulica da voluta ¢é:

r, =1

L, = C’; ; W (364)
O numero de Reynolds da voluta é:
Re, = %’:L’” (365)
O fator de atrito de Fanning é:
Sr = % (366)

O fator de atrito de Haaland (White, 2000) é:

£, = Ig—z, se Re, <2000 (escoamento laminar) (367)

v



112
Se 2000 < Re, <4000

1,11
gVV
Ji 181 6,9 s /)hv (escoamento transi¢ao) (368)
~-1,8log| —+| ——+ 5
o Re, | 37 Se 4000 < Re, < 10°

(escoamento turbulento)

Segundo Li, (2011), a rugosidade nas paredes da voluta ¢ dada pela seguinte expressao:

g, =6R (369)

rv a

Finalmente, a altura média da rugosidade na parede da voluta esta na faixa de

12,5 yum <R, <50 pm

4.4.4 Perda devido a Velocidade Tangencial na Voluta (Ly,) —

Tangencial Velocity Loss

Segundo Van Den Braembussche, (20006), este tipo de perda se produz se hd aumento da
componente da velocidade absoluta na dire¢do tangencial desde a entrada até a saida da
voluta. No entanto, se a componente da velocidade absoluta na dire¢do tangencial diminui
desde a entrada até a saida da voluta, assume-se que este tipo de perda ¢ equivalente a perda

de pressdo de estagnacdo num processo de expansdo subita, portanto:

LTv = 0’ s€ Cé’sv > CHev

_ (Cé’ev - C&sv )2 . (370)

4.4.5 Coeficiente de Perda de Presséo de Estagnacao da Voluta
(YVTPL)

O coeficiente Y,7p; descreve a queda de pressdo de estagnagdo em termos da pressio

dinamica na saida da voluta. Na condigdo ideal, a pressdao de estagnagdo através da voluta ¢
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=P,

Osv

constante (F,

Oev

).y » POTéM OCOITE UMa queda de pressdo através da mesma (B, >F,,)

(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011), portanto:

B, -B,,
Yo = ;:V_POS (371)

SV sV

4.4.6 Coeficiente de Recuperacao de Pressédo Estatica da Voluta
(Crv)

Segundo Qiang et al., (2010) é:

P -P
C,, =—r— (372)
F..-F,

4.4.7 Coeficiente de Velocidade da Voluta (S,)

O momento angular do escoamento ¢ conservado nas condigdes ideais. No entanto, em
condicdes reais existe atrito entre as paredes da voluta e o escoamento, produzindo perdas que
diminuem a componente tangencial da velocidade absoluta,

(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011).

C,.r
SV — Bev” tv (373)
Cooly

4.4.8 Vazédo Massica de Recirculacao (rﬁR)

Na distribuicdo de vazdo massica, se considera que uma por¢ao da vazao massica total

que circunda na voluta, recircula através da mesma, (Whitfield e Mohd Noor, 1994), portanto:
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P (1= )1 2 (374)
m 360) .

4.4.9 Fator de Bloqueio na Voluta (Bs)

As perdas adicionais que ocorrem perto do bordo de ataque sdo geralmente definidas
como perdas secundarias. Portanto, estas perdas, sdo devidas a camada limite, aos
escoamentos secundarios produzidos pela folga no topo e a recirculagcdo do escoamento que
ocorre na ponta da lingiieta da voluta. O fator de bloqueio estd incluido na equagdo de

continuidade para ter em conta todos estes mecanismos de perdas (Moustapha et al., 2003).

m=p,A,C, B, ;sendo B, =1-B (375)

sy myv T fv 2

4.5 EFICIENCIA TOTAL-TOTAL DO ESTAGIO

O procedimento de céalculo da eficiéncia total-total do estdgio da turbina, inclui as

perdas encontradas no rotor radial, no bocal e na voluta, portanto:

_ Lq.,,
nttcalculada - LQAh + thotal (376)
Na qual, a variagao de entalpia no rotor radial ¢ definida por:
C
Lq,, = ﬁ (377)

2

A perda em cada componente da turbina radial ¢ determinada da seguinte forma:

Lqmmr = L + L_ﬁ’ + Lclr + Lshr + L@cr + Ldﬁ’l + Lrlr (378)

mcr
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quocal = Lb (379)

quoluta = LCV + LMV + LfV + LTV (380)

Finalmente, a perda total do estagio é:

thotal = Z qu = Lqrotor + quocal + quoluta (3 8 1)

4.6 PERDA DE POTENCIA DEVIDO AO ROLAMENTO

A perda de poténcia num rolamento como resultado do atrito no rolamento pode ser

estimada utilizando o modelo SKF:

N, =105x10"M N 7 (382)

rpm“~~nR

Sendo: Ny € a perda de poténcia no rolamento (W).
Mg € 0 momento de atrito total no rolamento (Nmm).
Nypm € a rotagdo da turbina (rpm).

Z,r ¢ a quantidade de rolamentos.

MaR = 0’ 5luREfRDeixo (383)

Onde: ug € o coeficiente de atrito (Tabela 10).
F,z ¢ a carga dindmica equivalente no rolamento (N).

D.ixo ¢ 0 diametro estimado do eixo do rotor radial (mm).

Segundo Benson, (1977) o didametro de raiz ndo deve exceder 1,6 o didmetro do eixo,

portanto:
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D3h 2 ]’6Deixo (384)

Finalmente, a carga dinamica equivalente no rolamento pode ser considerada como uma

carga puramente radial e segundo Gopal e Chandra, (2011) pode ser determinada por:

. . mC,
F, :Zﬂ(CZ sina, —C, sina;) =Zﬂ(C52 —C,;)= Zb”

br br

(385)

”

Sendo, a; =90 — C,; =0

Tabela 10 — Coeficiente de atrito para rolamentos.

Fonte: SKF

Tipo de rolamento Coeficiente de atrito,

Rolamento de rolos 0,0015
Rolamentos de esferas de contato angular
— uma carreira 0,0020
— duas carreiras 0,0024
— quatro pontos de contato 0,0024
Rolamentos autocompensadores de esferas 0,0010
Rolamentos de rolos cilindricos

— com uma gaiola 0,0011
— numero maximo de rolos 0,0020
Rolamentos de rolos de agulhas com uma gaiola 0,0020
Rolamentos de rolos conicos 0,0018
Rolamentos autocompensadores de rolos 0,0018
Rolamentos de rolos toroidais CARB com uma gaiola 0,0016
Rolamento axial de esferas 0,0013
Rolamentos axiais de rolos cilindricos 0,0050
Rolamentos axiais de agulhas 0,0050
Rolamentos axiais autocompensadores de rolos 0,0018

4.7 PERDA DE POTENCIA DEVIDO A SELAGEM

A perda de poténcia devido a selagem pode ser estimada utilizando o modelo

Parker-Hannifin:
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P, =7,395x10"z, N (386)

sel” " rpm

Sendo: P, € a perda de poténcia na selagem (W).
Tyl € 0 torque na selagem (polegadas-ongas).

N,pm € aTotagdo da turbina (rpm);

2
D,
M} N% Znselfdrs (387)

t,=065 /
sel |: 25,4 rpm

Sendo: Z,s.; ¢ 0o numero de dentes do selo tipo labirinto.

Jars € 0 fator multiplicador da selagem para operagdo em seco, 2< f, <3.

4.8 POTENCIA TOTAL DA TURBINA RADIAL

A poténcia total da turbina radial, considerando as perdas nos rolamentos e nas

selagens, pode ser expressa da seguinte maneira:

V;/T = Vi/mtor_NR -P (388)

sel
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Capitulo 5

ESCOAMENTO ATRAVES DA TURBINA RADIAL:
ANALISES DOS RESULTADOS

Neste capitulo sdo apresentados os resultados obtidos pelo programa de calculo
unidimensional “TurbinaDP-RG” para turbinas radiais e a simulacdo numérica utilizando a
Dinamica dos Fluidos Computacional para a obten¢cdo do campo do escoamento (3D) e a

analise de desempenho.

5.1 ANALISE DO PROJETO DA TURBINA RADIAL

A andlise do projeto da turbina radial subsonica foi dividida em duas etapas: uma
unidimensional e outra tridimensional. Na andlise unidimensional sdo apresentadas as
geometrias e as caracteristicas aerodinamicas da voluta, do bocal e do rotor radial. Enquanto,
na analise tridimensional ¢ mostrada a previsdo do comportamento do escoamento no interior

de cada componente da turbina radial empregando as técnicas de DFC.
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5.2 ESTRUTURA DO CODIGO COMPUTACIONAL:
PROGRAMA “TurbinaDP-RG”

A estrutura de codigo computacional pode ser dividida em trés partes distintas
(Figura 38), porém cada parte ¢ conseqiiéncia da anterior e ndo podem ser vistas como um
codigo independente, devido a cada bloco requerer pardmetros envolvidos nas outras sub-
rotinas. O Apéndice B mostra a representacdo esquemadtica da arquitetura do codigo

unidimensional. As partes do codigo computacional sdo:

» Modelo termodinamico: sdo determinadas as propriedades de estagnacdo e
estaticas na entrada e saida de cada componente da turbina radial mediante a
equacao de energia e a equagado de estado de Redlich-Kwong.

> Projeto preliminar: nesta parte sdo geradas as dimensdes, a geometria e 0s
triangulos de velocidade relacionados ao rotor radial, ao bocal e a voluta, fazendo
uso das equagdes de conservagdo apresentadas no Apéndice C.

» Modelo de perdas: sdo analisados os modelos de perdas de cada componente da

turbina radial, as correlagdes de desempenho e a eficiéncia do estagio.

Ao executar o codigo computacional para diferentes parametros de entrada pode-se
apreciar sua incidéncia sobre as caracteristicas de desempenho. Isto ¢ considerado como uma
das vantagens desta tese, devido a poder fornecer informagdes importantes para uma melhor
estratégia de projeto, porém ndo sO6 para a turbina de poténcia, mas também para os
parametros do ciclo. Finalmente, o Apéndice D mostra a descricdo do programa

computacional “TurbinaDP-RG”.

' Programa “ TurbinaDP-RG” J

v +

Modelo termodindmico: equacéo Projeto preliminar:  Modelo de perdas[
de estado de Redlich-Kwong ' modelo unidimensional

Figura 38 — Estrutura do c6édigo computacional.
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5.3 CONDICOES DE EXPANSAO

As propriedades termodinamicas obtidas mediante o programa “TurbinaDP-RG”
utilizadas para o projeto da turbina radial subsonica usando os fluidos refrigerantes R123,
R134a, R141b e R152a sd3o mostradas nas Tabelas 11, 12, 13 e 14 respectivamente.

As tabelas mencionadas mostram as propriedades termodindmicas em cada setor de
analise da turbina radial para cada OWF mediante a equacdo cubica de estado de Redlich-
Kwong. Estes dados de entrada determinam as condi¢des de expansdo, as quais estdo
interligadas as propriedades fisicas dos fluidos de trabalho organico, assim como aos
parametros geométricos e construtivos da turbina radial.

Embora, o programa “TurbinaDP-RG” permita eleger a rotacdo da turbina, nesta tese,
este valor € calculado em func¢do do didmetro e do nimero de Mach na entrada do rotor radial.

Baseado na hipotese de variacdo da massa especifica ou perdas nas regides entre a
voluta-bocal e entre o bocal-rotor radial, pode-se perceber que os setores sv-0 e [-2
apresentam propriedades termodinamicas diferentes.

Para cada projeto da turbina radial foi fixada a pressdo de estagnagcdo na entrada
(Ppev > Psar) €, em seguida, foi considerado um superaquecimento (7, > Ts4r), POiS O vapor
necessita sair do dispositivo de expansdo com titulo, X = 1, pois se houver um percentual de
liquido pode ocorrer erosao na pa da turbina.

Uma vez definido o estado termodinamico na entrada, a temperatura na saida ¢ obtida
considerando a pressdo de saida igual a pressdo de entrada do condensador (Py; = Peondent) €
uma eficiéncia total-total do estagio inicial.

As Figuras 39, 40, 41 e 42 fornecem os diagramas P — /& que representam 0s pontos
iniciais e finais das condi¢des de expansdo isentropicas e reais para os fluidos refrigerantes
R123, R134a, R141b e R152a. Nota-se em cada figura que a linha vermelha exibe a expansao
isentropica, enquanto a linha azul apresenta o processo real de expansao.

A Figura 39 mostra o processo de expansdo do R123 no diagrama P — A. Neste caso
foram fixadas as condi¢des na entrada Py, = 2000 kPa e Ty., = 460 K. A pressao na saida da
turbina ¢ Py; = 700 kPa e a temperatura na saida foi obtida considerando uma expansio
isentropica sendo T3 = 421,565 K e através de um processo iterativo envolvendo a eficiéncia
total-total é determinada a condicdo real, Ty; = 429,429 K.

A Figura 40 ilustra o processo de expansao do R134a. Nota-se que a expansdo comega
desde Py, = 3000 kPa e Ty, = 388,15 K até Py; = 1075 kPa, Ty; = 345,2939 K e
Tp3 =353,0406 K
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Figura 41 — Diagrama P — h para o processo de expansdo do R141b.

A Figura 42 ilustra o processo de expansao do R152a. Nota
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Figura 42 — Diagrama P — h para o processo de expansao do R152a.
As Tabelas 11, 12, 13 e 14 também diferenciam as propriedades de estagnacdo

(Oev, Osv, 00, 01, 02, 03) das propriedades estaticas (ev, sv, 0, 1, 2, 3), assim como o estado

isobarico na linha de expansao isentropica (Oev,03s)



Tabela 11 — Propriedades termodindmicas do R123.
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Comp. Setor T (K) P (kPa) p (kg/m*®)  h (kJ/kg) z a (m/s)
Oev 460 2000 101,390 238,334 0,788 131,838
% ev 459,900 1995,491 101,132 238,288 0,789 --
g Osv 459,796 1980 100,144 238,344 0,790 132,147
SV 459,348 1964,319 99,294 238,135 0,792 --
00 459,583 1960 98,908 238,344 0,793 132451
S 0 459,067 1935,527 97,56 238,092 0,794 --
a 01 459,425 1940 97,821 238,344 0,794 132,727
1 447,232 1433,68 70,072 232,591 0,841 --
02 459,147 1920 96,458 238,344 0,797 133,053
5T 2 444,151 1312 63,726 231,208 0,853 --
S '(I; 03 429,429 700 32,677 223,345 0,917 146,468
r - 3 427,760 664,507 31,023 222,25 0,921 --
03, 421,565 700 - 216,767 -- --
Tabela 12 — Propriedades termodinamicas do R134a.
Comp.  Setor T (K) P (kPa) p (kg/m®)  h (kJ/kg) y a (m/s)
Oev 388,15 3000 130,406 222,601  0,7273 0,07201
*§ ev 388,038  2993,557 130,089 222,549  0,7277 --
E Osv  387,8556 2970 128,7396 2226112 0,729 141,846
sy 3873536 29467114 127,6812 2223753  0,7299 —
00 387,553 2940 127,088 222,611 0,7325 142,203
‘_g 0 386,976  2904,716 125,391 222,327  0,7346 --
Q 01 387,356 2910 125,753 222,611 0,7331 142,516
1 373,815 2177 90,818 216,156 00,7870 --
02 386,9426 2880 123,818 222,601  0,7377 0,8907
ST 2 370,0914 1986,426 82,1422 214,498  0,8019 --
IS "CEU 03 353,0406 1075 42,2656 205,559 0,8841 159,6813
r - 3 351,2637 1025,847 40,3551 204,3139  0,8881 --
03 345,2939 1075 -- 197,8625 -- --
Tabela 13 — Propriedades termodinadmicas do R141b.
Comp. Setor T (K) P(kPa) p(kg/m®) h (kJ/kg) z a (m/s)
Oev 403,15 1000 40,837 218,914  0,8544 153,381
% ev 403,041 997,385 40,726 218,848 0,8547 --
S Osv 403,016 990 40,370 218,924 0,855 153,607
SV 402,539 981,025 40,007 218,631 0,856 --
00 402,873 980 39,907 218,924 0,8574 153,8292
‘_3 0 402,323 966,183 39,339 218,575 0,8587 --
Q 01 402,758 970 39,474 218,924 0,8582 154,042
1 389,799 692,465 27,991 210,893 0,8927 --
02 402,576 960 38,985 218,914 0,0387 154,267
53 2 387,095 638,673 25,795 209,279 0,8604 --
S "(I; 03 370,895 310 12,410 198,648 0,947 161,792
r - 3 368,927 292,465 11,742 197,168 0,949 --
03, 361,125 310 -- 190,170 -- --




Tabela 14 — Propriedades termodinamicas do R152a.

Comp.  Setor T (K) P (kPa) p (kg/m*)  h (kJ/kg) z a (m/s)
Oev 373,150 2000 52,697 267,981 0,8080 192,278

§ ev 373,009  1994,668 52,554 267,877  0,8083 -

E Osv 372,920 1980 52,082 267,991 0,8098 192,585
sV 372,306  1961,558 51,620 267,534 0,810 -
00 372,683 1960 51,472 267,991 0,8117 192,888

s 0 371,975  1932,484 50,745 267,452 0,8133 -

2 01 372,503 1940 50,922 267,991 0,812 193,177
1 355,683  1377,754 36,082 255,359 0,852 -
02 372,203 1920 50,259 267,981 0,815 193,490

S 3 2 351,967  1264,030 33,107 252,710 0,861 -

5 'CEU 03 329,880 590 15,340 221,988 0,926 203,378

x < 3 327,366 559,290 14,614 220,030 0,928 --
03, 317,781 590 -- 235,859 -- --

5.4 ANALISE UNIDIMENSIONAL DA TURBINA RADIAL

126

A avaliag@o de cada um dos componentes de cada turbina radial foi realizada mediante

0 comparativo entre suas dimensdes, as caracteristicas de desempenho e os limites

aerotermodindmicos e construtivos para este tipo de turbina.

As Tabelas 15, 16, 17 e 18 apresentam o dimensionamento de cada turbina radial para o

R123, R134a, R141b e R152a respectivamente, mediante o uso do programa de calculo

unidimensional “TurbinaDP-RG”. As tabelas antes citadas também apresentam:

» A geometria de cada componente nos seus setores de analise.

» Todos os elementos que conformam os tridngulos de velocidades na entrada e

saida de cada dispositivo.

» Numeros de Mach absolutos e relativos.

A vazdo massica em todos os casos de estudo foi de 10 kg/s e a espessura da pa do rotor

radial, assim como da palheta do bocal foi considerada constante, sendo, t; = t, = 1 mm.



Tabela 15 — Turbina radial operando com o refrigerante R123.

127

Voluta Bocal Rotor radial
ev sV 0 1 2 3h 3s Unidade
r 187,3877 107,214 100,2002 83,5 75,3278 11,3715 47,480 mm
e - -- - - 12,9658 mm
b -- 12,831 36,1086 mm
A 0,01002  0,0086 0,0080 0,0067 0,0060 0,0068 m’
C, - 41,2909 57,2796 mm
L, - - 40,6787 mm
Zy - 17 15 -
B - - - — 25 22529 -60 ©)
o 0 55,2493 54,7752 78,6009 77,5 0 (®)
C 9,6093 20,4408 21,9988 107,2621 119,383 46,8 m/s
w -- -- - - 28,510 93,6 m/s
U -- -- -- -- 128,602 81,06 m/s
Cm 9,6093 11,6514 12,6886 21,1995 25,839 46,8 m/s
Co - 16,7950 17,9707 105,1463 116,553 0 m/s
Wy - - - - 12,049 81,06 m/s
Mo 0,0728 0,0728 0,166 0,808 0,897 0,3195 -
Nrpm - -- - -- 16302,94727 rpm
w
= 14,98914 kl/kg
Wesp 149,89137 kW
Tabela 16 — Turbina radial operando com o refrigerante R134a.
Voluta Bocal Rotor radial
ev sV 0 1 2 3h 3s Unidade
r 160,147 91,3684 85,391 71,1592 63,783 9,628 40,2037 mm
e -- - -- -- 10,978 mm
b -- 11,0252 30,574 mm
A 0,0075 0,0063 0,0059 0,0049 0,0044 0,0049 m’
C, -- 35,241 48,549 mm
L, -- -- 34,6052 mm
Zy - 17 15 -
B - - - - 25 22529 -60 ©)
o 0 55,2793 54,792 78,661 77,5 0 )
C 10,1876 21,7248 23,384 113,615 127,296 49,902 m/s
w - - - -- 30,4003 99,804 m/s
U - - - - 137,127 86,4331 m/s
Cm 10,1876 12,3739 13,481 22,337 27,5521 49,902 m/s
Co -- 17,8564 19,106 111,398 124,279 0 m/s
Wy - -- -- -- 12,847 86,433 m/s
Mo 0,0720 0,0720 0,1644 0,7972  0,8907 0,3125 --
Nrom - - - -- 20529,830 rpm
w
= 17,0421 kl/kg
Wesp 170,421 kW




Tabela 17 — Turbina radial operando com o refrigerante R141b.

Voluta Bocal Rotor radial
ev sV 0 1 2 3h 3s Unidade
r 275,780 159,959 149495 124579 114,144 71,947 17231 mm
I -- -- -- -- 19,647 mm
b - 17,990 54,715 mm
A 00212 00180 00169 00140 0,0129 0,015 m’
C - 61,380 86,363 mm
Lz -- -- 60,188 mm
Zy - 17 15 -
B ~ ~ ~ ~ 25 22529  -60 ©)
a 0 55,186 54,732 78,453 71,5 0 (®)
C 11,530 19,879 26,053 126,739 138,815 54,417 m/s
wW - - -- - 33,151 108,835 m/s
U - - -- - 149,535 94,254 m/s
Cn 11,530 13,823 15,042 25,369 30,045 54,417 m/s
Cq - 19,879 21,271 124,174 135,525 0 m/s
W, - - - — 14,010 94,254 m/s
Mg 0,0751 0,0751  0,1693 0,822 0,899 0,336 --
Nrom -- -- -- -- 12510,086 rpm
W,
= 20,2658 kl/kg
W esp 202,658 kW
Tabela 18 — Turbina radial operando com o refrigerante R152a.
Voluta Bocal Rotor radial
ev sV 0 1 2 3h 3s Unidade
r 219,749 127,923 119,554 99,629 90,947 13,729 57,325 mm
I - - - -- 15,654 mm
b -- 13,973 43,596 mm
A 0,0131 0,0112 0,010 0,0087  0,0079 0,0099 m’
C, - 49,146 68,705 mm
Lz -- -- 47,595 mm
Zy - 17 15 -
B ~ ~ ~ ~ 25 22529  -60 ©)
a 0 55,207 54,746 78,502 71,5 0 (®)
C 14,450 30,226 32,525 158,945 174,765 68,510 m/s
W - - -- - 41,736 137,021 m/s
U -- -- -- -- 188,261 118,663 m/s
Cm 14,450 17,247 18,773 31,682 37,826 68,510 m/s
Cq 24,822 26,560 155,755 170,622 0 m/s
W -- -- -- -- 17,638 118,663 m/s
Mg 0,0751  0,0751 0,168 0,822 0,9032 0,3368 --
Nrom - - - - 19766,976 pm
W,
= 32,1216 kl/kg
W esp 321,216 kW
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A Tabela 19 apresenta as caracteristicas de desempenho utilizadas na avaliagdo de cada

turbina radial. Em seguida ¢ realizada uma comparagdo baseada nos limites

aerotermodinamicos e construtivos para turbinas radiais, porém projetadas e operadas com
gases ideais encontrados na literatura. Nota-se que a turbina radial operando com R141b
apresentou a maior eficiéncia total-total, em comparagdo com a turbina radial operando com

R134a.

Tabela 19 - Correlagdes de desempenho.

v, U G Co S nn Dy b

c, ¢, U S U €, r D D, ’ Ny M
R123 0,604 0,742 0,906 0,062 0363 1811 0,630 05390 0,087 0,597 0,695 0,661
R134a 0,602 0,742 0,906 0076 0363 1811 0,630 0390 0,089 0,597 0688 0,658
R141b 0,608 0,742 00906 0,092 0,363 1,811 0630 0390 0,080 0597 0,705 0,672
R152a 0,607 0,742 0,906 0,119 0363 1811 0,630 0390 0,078 0,597 0,698 0,669

Referente a analise

dos resultados obtidos na

Tabela 19 tem-se: Rohlik, (1968)

recomenda valores de 0,53 < U,/C, < 0,707; Nishi e Sawada, (1969) utiliza valores entre

055 < U,/C, < 0,78; Rodgers, (2003) usa valores entre 0,65 < U,/C, < 0,75;

Japikse, (2000) sugere valores na faixa de 0,6 < U,/C, < 0,65; Dixon, (1998) e

Gorla e Khan, (2003) sugerem valores entre 0,68 < U,/C, 0,71 finalmente

Mclallin e Hass, (1980) e Gopal e Chandra, (2011) sugerem um valor em torno a 0,707. Nota-

se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho organicos selecionados encontram-se

entre 0,602 <U,/C, <0,608 para rotores radiais.

Na Tabela 19 sdo mostrados os limites de operacdo para a razdo de velocidades de
07294 < U,/C,,, < 0,8074 para —20° < 3, <—40°. Nota-se na Tabela 19 que a razdo de
velocidade U, /C,,, apresenta valores constantes, devido ao fato de que, para todos fluidos de

trabalho organicos selecionados, o angulo do escoamento relativo na entrada do rotor radial
foi fixado em g, =-25°.

Chen e Baines, (1994) assim como Moustapha et al., (2003) sugerem que a razdo de

velocidade na entrada do rotor radial deva estar entre 09 < Cp/U, < I

Logan e Ramendra, (1995) recomenda Cy/U, < I enquanto Boyce, (2006) aconselha que esta
razdo deva estar em torno de Cy/U,; = 0,8 com o objetivo de obter completa saida axial,
evitando assim os efeitos do angulo de incidéncia. Nota-se na Tabela 19 que a razdo de

velocidade Cg/U, apresenta valores constantes inferiores aos recomendados, pois para todos
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fluidos de trabalho organicos selecionados o angulo do escoamento relativo na entrada do

rotor radial foi fixado em S, =-25°.

Chen e Baines, (1994) sugerem que o coeficiente de vazdo na entrada do rotor radial

deva estar entre 0,25 < C,,/U, < 0,38 enquanto Baskharone, (2006) recomenda valores

inferiores a C, ,/U, <0,5.
Dixon, (1998), Rodgers e Geiser, (1987), Chen e Baines, (1994) e
Moustapha et al., (2003) recomendam que o coeficiente de vazao na saida do rotor radial deva

encontrar-se na faixa de 0,2 < C,; / U, <0,3. O valor obtido encontra-se 17,35% acima do

valor maximo recomendado.

Gopal e Chandra, (2011) recomendam que a razdo de velocidades meridionais deva
estar na faixa de / < C,3/C,2 < 1,3 enquanto que Wood, (1963) recomenda um limite maior
de I < C,3/Cpz < 1,5. O valor obtido encontra-se 17,17% acima do valor maximo
recomendado.

Rohlik, (1968) recomenda que a razdo de raios deva estar entre 0,2 < 1, /r, <0,7,

Walsh e Fletcher, (2004), Glassman, (1972) e Gopal e Chandra, (2011) utilizam valores
inferiores a 0, 7; enquanto Aungier (2006) e Balje, (1980) sugerem valores inferiores a 0,78. O
valor obtido encontra-se n faixa recomendada pelos autores.

Rohlik, (1968) recomenda que a largura adimensional da pa deva estar na faixa de
0,1 < byD, <0,16, enquanto Walsh e Fletcher, (2004) sugerem valores de b,/D, >0,04. Os
valores obtidos encontram-se entre 0,07 < b,/D, <0,089 inferiores aos recomendados pelos
autores.

Segundo Watanabe et al.,, (1970) o grau de reacdo deve estar na faixa de
0,45 <D, <0,65. Neste caso, o grau de reacao calculado foi de D,, = 0,597, o qual esta na

faixa tipica para este tipo de turbomaquina.

5.4.1 Avaliacao do Bocal

A pressdo de estagnagdo através do bocal, nas condi¢des ideais ¢ constante. No entanto
acontece uma queda de pressdo através dele, devido ao atrito nas paredes e a conservacdo da

quantidade de movimento, sendo a entalpia de estagnacgdo constante.

A palheta do bocal foi considerada de espessura constante, #, = I mm, visto que

Logan e Ramendra, (1995) recomendam este valor ¢, > 0,381 mm por razdes de manufatura.
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Walsh e Fletcher, (2004) recomendam usar a razdo de raios de 1,35 <r,/r, <1,45.Ja
Kofskey e Nusbaum, (1972) aconselham que esta razdo esteja na faixa de 1,2 < r,/r, <1,3;
enquanto Aungier, (2006) sugere uma faixa de operagdo mais ampla de 1,/ < r,/r, <1,7.

Portanto, o valor selecionado de 7,/r, = 1,2 encontra-se dentro dos limites recomendados.

Walsh e Fletcher, (2004) recomendam o niumero de Mach na entrada do bocal inferior a
Myy <0,2. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho organicos selecionados
encontram-se entre 0, 16444 <My <0,16936, inferiores ao maximo valor recomendado.

Walsh e Fletcher, (2004) recomendam o numero de Mach na saida do bocal entre
0,6 <My < I, evitando o entupimento. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de
trabalho organicos selecionados encontra-se entre 0,79721< My < 0,82279, inferiores ao
maximo valor recomendado.

Qiu e Baines, (2007) estimam que o fator de bloqueio no bocal esteja entre
0 < (I-Bp) =< 0,1. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgéanicos
selecionados encontra-se entre 0,02125 < (1-Bp) < 0,03658, inferiores ao maximo valor
recomendado.

Moustapha et al., (2003) sugere valores do coeficiente de perda de pressio de
estagnagdo do bocal entre 0,03 <Y, < 0,07, enquanto Gorla e Khan, (2003) recomendam
0,05 <Y, <0,09. Nota-se que os valores de 0,03557 <Y, <0,04094 obtidos pelo programa
computacional para os diferentes fluidos de trabalho orgénicos se encontram dentro dos
limites recomendados.

Benson, (1970) recomenda valores do coeficiente de perda de entalpia do bocal entre
0,05 <&, <0,15. Portanto, os valores obtidos para os diferentes fluidos de trabalho organicos
de & = 0,02041 se encontra fora dos limites recomendados.

Mizumachi, (1960) recomenda valores do coeficiente de velocidade do bocal entre
0,975 < K, < 0,985. Portanto, os valores obtidos para os diferentes fluidos de trabalho
organicos K; = 0,98 se encontra dentro dos limites recomendados.

Referente a razdo de raios na regido entre o bocal-rotor radial, Zhang et al., (2007)
recomendam 7,04 < Arp, < 1,08. Moustapha et al., (2003) aconselham 1,04 < Ary, < 1,1;
Mclallin e Hass, (1980) utilizam 7,06 < Ary,, < 1,1 ¢ Watanabe et al., (1970) recomendam
valores proximos a Ary., & 2b;cosa;. Logan e Ramendra, (1995) sugerem valores inferiores a

Arp, < 1,05 ¢ Walsh e Fletcher, (2004) utilizam valores Ar,., ~ 1,10. Nota-se que o valor
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obtido para os diferentes fluidos de trabalho organicos, entre 1,091 < Arp, < 1,115, se
encontra dentro dos limites recomendados.

A variagdo do angulo do escoamento absoluto na saida do bocal em fungdo da rotagdo
especifica para os diferentes fluidos de trabalho organicos ¢ apresentada na Figura 43. Nota-se
que a medida que aumenta a N se reduz o «,, e para a condi¢do de projeto o «, encontra-se
3,421% acima do valor para o ponto de maxima eficiéncia de turbinas radiais

(Tabelas 11, 12, 13 e 14) obtido por Rohlik, (1968) para diferentes valores de rotagdo

especifica.

Angulo absoluto na saida do bocal a, (°)

0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1 1,1 1,2 1,3 1,4
Rotacdo especifica (Ngg), rad/(m32)(kg¥4)(s%2)(J%4)

Figura 43 — Angulo absoluto do escoamento na saida do bocal em funcdo da rotagio

especifica.

Fonte: Rohlik, (1968).

Finalmente, a Figura 44 descreve o nimero minimo de palhetas do bocal em fung¢do do
angulo do escoamento absoluto na saida do bocal. Nota-se que as condi¢des do ponto de
projeto para os diferentes fluidos organicos de trabalho estdo localizadas abaixo da curva de

razdo de raios do bocal de 7, / r, = 1,2 e entre as curvas de 50° < a; < 55 ° confirmando os

resultados Zy,, a; € opapresentados nas Tabelas 11, 12, 13 e 14.
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Figura 44 — Numero minimo de palhetas do bocal em fun¢do do angulo do escoamento

absoluto na saida do bocal.

Fonte: Moustapha et al., (2003).

5.4.2 Avaliacao do Rotor Radial

A avaliacdo do rotor radial também foi baseada nos limites aerotermodindmicos ¢
construtivos, assim como nas caracteristicas e graficos de desempenho, portanto: segundo
Walsh e Fletcher, (2004), o numero de Mach absoluto na saida do rotor deve estar entre
0,3 < Mp; < 0,55. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgéanicos
selecionados encontram-se entre 0,31251 < My; < 0,33686, inferiores ao maximo valor
recomendado.

Nishi e Sawada, (1969) sugerem que a razdo de raios do rotor radial deva estar entre
04 < D;3wD, < 0,6; Rohlik, (1968) recomenda 0,2 < Dj3,/D, < 0,6, enquanto
Ajayi e Ojakovo, (2012) aconselham que D;,/D, = 0,65 com a finalidade de evitar uma
curvatura excessiva na carcaga. Portanto, para o ponto de projeto dos fluidos de trabalho
organicos selecionados, D;,/D, = 0,39064, o qual se encontra dentro da faixa especificada.

Segundo Walsh e Fletcher, (2004), Rohlik, (1968), Glassman, (1972) e
Gopal e Chandra, (2011) a razdo de raios da ponta e saida do rotor deve ser inferior a
ra/ris < 0,4 e assim, minimizar a condicdo de entupimento na entrada do rotor.
Logan e Ramendra, (1995) recomendaram r3,/73, < 0,4 com a finalidade de diminuir custo e

tamanho dos rotores radiais. Portanto, para o ponto de projeto dos fluidos de trabalho

organicos selecionados, r3n/r3s = 0,2395; valor que se encontra dentro da faixa especificada.
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Moustapha et al., (2003) recomendam o angulo do escoamento relativo na entrada do
rotor radial deve estar na faixa de -20° < £, < -40°. Whitfield e Baines, (1990) aconselham
valores entre -26° < f, < -32°enquanto Nishi e Sawada, (1969) sugerem -20°< 5, < -45°.
Observa-se que o valor selecionado de f> = -25° para os fluidos de trabalho orgéanicos
selecionados encontra-se dentro da faixa especificada.

Dixon, (1998) recomendam o angulo do escoamento absoluto na entrada do rotor radial
entre 70° < a, < 80° Nishi e Sawada, (1969) sugerem 60° < a, < 80° enquanto
Ajayi e Ojakovo, (2012) aconselham valores entre 67° < a, < 75° Nota-se que o valor
selecionado de a, = 77,5 ° para os fluidos de trabalho orgénicos selecionados se encontra
dentro da faixa especificada.

Whitfield e Baines, (1990) recomendam o angulo do escoamento relativo na saida do
rotor deve estar na faixa de -55° < f; < -759 enquanto que Logan e Ramendra, (1995),
Moustapha et al., (2003) e Chen e Baines, (1994) sugerem um valor em torno f; = -60° para
escoamentos com saida axial.

Logan e Ramendra, (1995) recomendam que ¢ > 0,508 mm por razdes de manufatura.
Portanto, o valor escolhido de ¢, = I mm encontra-se dentro do limite recomendado.

Logan e Ramendra, (1995) recomendam que o valor mdximo da velocidade tangencial
na entrada do rotor radial ndo deve exceder U, < 670 m/s enquanto Walsh e Fletcher, (2004)
sugerem um valor inferior de U, < 600 m/s, isto com o objetivo de reduzir os esforgos
estruturais. O valor para U, na presente tese para os fluidos de trabalho organicos
selecionados 128, 602 m/s < U, < 188,261 m/s encontram-se dentro da faixa recomendada.

Glassman, (1972) recomenda um angulo de incidéncia iz, em torno de -40 °, enquanto
Dixon, (1998) e Moustapha et al., (2003) sugerem valores na faixa de -20° < ij,. < -40°pois
valores proximos a -30 ° causam recirculacdo na entrada do rotor radial. Portanto, nesta tese,
para os fluidos de trabalho organicos selecionados, 26,981 °< i,  <-27,783 °evitando assim a
recirculagcdo do escoamento na entrada do rotor

A Figura 45 apresenta a eficiéncia total-total em funcdo da rotacdo especifica, para
diferentes angulos do escoamento absoluto na saida do bocal. Observa-se na Figura 45 que
para cada valor de «; tem-se uma area elaborada para diferentes rotacdes especificas,

eficiéncia total-total e razdes de raios (7,,/r,), sendo que o ponto de méxima eficiéncia

isentropica esta localizado para 77, = 0,87 ¢ N = 0,58. Note-se que a condi¢do do ponto de

S.
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projeto para os fluidos de trabalho organicos selecionados ¢ 15,588% (10,6°) acima do valor

obtido recomendado pelo Rohlik, (1968).
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Rotagido especifica (Nsg), rad/(m32)(kg3/4)(s32)(J34)

Figura 45 — Eficiéncia isentrépica em funcdo da rotacao especifica.

Fonte: Rohlik, (1968).

A Figura 46 mostra o nimero de pas do rotor radial para as equacdes de Glassman,
Whitfield, Jamieson, Rohlik e Rohlik modificada em fun¢do do angulo do escoamento
absoluto na entrada do rotor radial. No projeto deste tipo de rotores ¢ utilizada a menor
quantidade de pas para evitar o entupimento na saida e reduzir a superficie de contato com o
objetivo de minimizar as perdas por atrito. Nesta tese optou-se pela equagdo empirica

desenvolvida pelo Glassman, (1976), pois este proporciona a menor quantidade de pas, Z,,

=15.
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Figura 46 — Numero de pas do rotor radial.

Fonte: Whitfield e Baines, (1990).

A Figura 47 mostra a razdo de entalpia isentropica-estatica em funcdo do fator de
poténcia do estagio, para diferentes valores de eficiéncia total-estatica. Nota-se um
comportamento linear e para um determinado valor fixo de eficiéncia total-estatica, a medida
que aumenta o fator de poténcia do estagio diminui a razdo de entalpia isentropica-estatica e

portanto a produgdo de trabalho da turbina.
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Figura 47 — Razdo de expansdo total-estatica em fung@o do fator de poténcia do estagio.
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A Figura 48 apresenta razdo de raios em fun¢do da razdo da velocidades relativas para

diferentes angulos do escoamento relativo na entrada do rotor radial. Observar-se que os

pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho organicos se encontram entre as

curvas de -20° e -30°, confirmando a escolha de f3,=-25°.

Razdo de raios (r../r,)

0,8 1

e
-1}

2
I

=
[\ %]

1 1,5 2 2,5 3 3,5 4
Raz&o de velocidades relativa (W5, /W)

Figura 48 — Razao de raios em fun¢do da razdo da velocidade relativa.

Fonte: Whitfield e Baines, (1990).

A Figura 49 mostra a largura adimensional da pa em fun¢do da rotagdao especifica.

Observa-se que a medida que a rotagdo especifica N aumenta, também se incrementa a

razdo b,/D,. Nota-se que os pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho

organicos se encontram 0,78 < b,/D, <0,089.
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Figura 49 — Variagao da largura adimensional da pa em fun¢do da rotacao especifica.

Fonte: Rohlik, (1968).

A Figura 50 apresenta a razao de raios do rotor radial em funcdo da rotacdo especifica.

Observa-se que 7;, /r, aumenta de forma linear até o limite de 0,7 com uma rotagdo especifica

maxima de 0,58. Nota-se que os pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho

organicos se encontram na faixa especificada.
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Rotagdo especifica (Ngg), rad/{m32)(kg®4)(s*2)(J34)
Figura 50 — Raio na ponta e de entrada do rotor em funcao da rotacdo especifica.

Fonte: Rohlik, (1968).
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A Figura 51 mostra a eficiéncia total-estatica do estdgio em fun¢do da rotagdo especifica

para diferentes razdes de diametros do rotor radial. Nota-se que os pontos de projetos para os
diferentes fluidos de trabalho organicos estdo localizados entre as curvas de Dj;,/D, de

0,3 e 0,4, conforme o calculado.
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Rotagao especifica (Ngs), rad/(m*2)(kg®4)(s32)(J%4)

Figura 51 — Eficiéncia isentrdpica total-estatica em fun¢do da rotacdo especifica.

Fonte: Rohlik, (1968).

A Figura 52 exibe o comparativo entre os planos meridionais das pas dos rotores radiais
para os diferentes fluidos de trabalho organicos. Nota-se que o R134a apresentou o menor

diametro enquanto o R141b resultou ser o rotor com maiores dimensdes.
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Figura 52 — Comparativo dos plano meridionais.

A Figura 53 apresenta a rotacdo especifica e a razao de velocidades (C,,3/U,) em fungdo
da razdo de raios (r3¢/72). Nota-se um comportamento linear e que & medida que aumenta
r35/r2, S€ incrementa a rotacao especifica, assim como C,,3/U; ocasionando um incremento no

tamanho da turbina.

0,7 - - 0,6
0.6 1 [ 0,5
—Nss——Cm3/U2 -
0,5 A [
L 0,4
0,4 1 N
A :03'??-.
=2 ] [ £
0,3: o
. L 0,2
0,2: [
0,1 r 0.1
A EEE———— .

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9

r3s/T;

Figura 53 — Rotagdo especifica e razdo de velocidades meridionais em fun¢ao da razdo de

raios do rotor radial.
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Finalmente, a Figura 54 mostra as componentes do tridngulo de velocidades na entrada
do rotor radial operado com fluidos organicos em fun¢do do trabalho especifico para
diferentes angulos do escoamento relativo, sendo esta proposta uma forma muito precisa e

simples para realizar o projeto preliminar deste tipo de turboméquina.

250 ~

200 +

w
)
E
(]
(S
100 A z
50 +
0 T T T T T T T T T v
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50
W, (ki/kg)
a) Velocidade absoluta
400 A
350 1
300 ]
250 ]

U, (m/s)

150 |

100 |

50 1

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
W, (kI/kg)
b)Velocidade tangencial



142

100 -

We,, (ki/kg)

c) Velocidade relativa

Figura 54 — Determinagdo alternativa do triangulo de velocidades de rotores radiais.

5.3.2.1 Impacto das Perdas no Desempenho: Efeitos das Folgas

A estimativa de desempenho do rotor radial ¢ baseada nos modelos de perdas
estabelecidos no Capitulo 4 e realizada dentro do ciclo iterativo do programa
“TurbinaDP-RG” para determinar a eficiéncia total-total do estagio. O modelo perdas
utilizado inclui perdas devido aos seguintes mecanismos principais: incidéncia, de passagem
(de atrito, curvatura e recirculagdo), a energia de saida e folgas (no topo e na placa traseira).

As folgas no topo e na placa traseira além de depender das consideragdes geométricas e
aerodindmicas também dependem das caracteristicas construtivas e das propriedades
mecanicas do material, devido a que os esfor¢os térmicos e a dilatacdo térmica do material do
rotor radial influenciam ndo somente no comportamento nas condigdes de projeto mas
também nas condic¢des fora do ponto de projeto.

Nas Figuras 55 - 58 sdo apresentados os efeitos da folga no topo na variagao da poténcia
da turbina e a eficiéncia total-total do estagio para diferentes alturas (entre 0 — 1 mm) da folga
de topo (Figura 34b) sendo fixadas as condi¢cdes na entrada e saida, assim como a rotacao
nominal da turbina. Nota-se nas figuras antes mencionadas (para os diferentes fluidos de
trabalho orgédnicos) um comportamento linear ¢ a medida que diminui a folga de topo
aumenta a eficiéncia total-total do estagio e, por conseguinte a poténcia da turbina devido a

reducdo da vazao massica nesta interface.
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A Figura 55 apresenta a varia¢do da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em

fun¢do da folga no topo para a turbina operando com R123. Para a condi¢cdo do ponto de

projeto, quando f»- = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 0,12 kW e a eficiéncia total-total

decresce em torno de 0,05%.
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Figura 55 — Efeito da folga no topo e radial para o R123.
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A Figura 56 apresenta a variacdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em

fun¢do da folga no topo para a turbina operando com R134a. Para a condi¢ao do ponto de

projeto, quando f5- = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 0,15 kW e a eficiéncia total-total

decresce em torno de 0,04%.

A Figura 57 apresenta a variacdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em

funcdo da folga no topo para a turbina operando com R141b. Para a condicao do ponto de

projeto, quando f»- = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 0,17 kW e a eficiéncia total-total

decresce em torno de 0,05%.
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A Figura 58 apresenta a variagdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em
fun¢do da folga no topo para a turbina operando com R152a. Para a condicdo do ponto de
projeto, quando f»- = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 0,27 kW e a eficiéncia total-total

decresce em torno de 0,07%.

321,50 - r 69,9
— Poténcia
321,40 - —i— Efficiéncia total-total - 69,88
n=19766,97656 rpm

321,30 + [ 69,86
] £
£
— - :
E 321,20 A - 69,84 g
- ] £
o -
'S 8
= i o
<« +
"6' 321,10 4 L 69,82 m
a - =
c
@
'S
J =
[F¥]

321,00 - - 69,8

320,90 4 - 69,78

3
320,80 T T T T T T T T T 69,76
0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1

Folga no topo e radial, (mm)

Figura 58 — Efeito da folga no topo e radial para o R152a.

Finalmente, nas Figuras 59 - 62 sdo apresentados os efeitos da folga na placa traseira na
variagdo da poténcia da turbina e a eficiéncia total-total do estagio para diferentes larguras
(entre 0 — 1 mm) da folga na placa traseira (Figura 34b) do rotor radial sendo fixadas as
condicdes na entrada e saida, assim como a rotagdo nominal da turbina. Nota-se nas figuras
antes mencionadas (para os diferentes fluidos de trabalho organicos) que a medida que
diminui a folga na placa traseira aumenta a eficiéncia total-total do estagio e, por conseguinte
a poténcia da turbina também devido a implicacdo da redug¢do da vazao massica nesta
interface. Os efeitos mais notaveis sdo apreciaveis quando a largura da folga encontra-se entre
0 ¢ 0,4 mm com um desvio na poténcia da turbina de 1,3 kW.

A Figura 59 ilustra a variagdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em

funcdo da folga na placa traseira para a turbina operando com R123. Para a condi¢dao do ponto
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de projeto, quando f; = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 1,3 kW e a eficiéncia total-total
decresce em torno de 0,6%.

A Figura 60 ilustra o processo de expansao do R134a. Nota-se que a expansao comega
desde Py, = 3000 kPa e Ty, = 388,15 K até Py; = 1075 kPa, Ty;, = 345,2939 K e
Tp3 =353,0406 K.

A Figura 61 ilustra a variagdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em
funcdo da folga na placa traseira para a turbina operando com R141b. Para a condi¢do do
ponto de projeto, quando f; = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 1,6 kW e a eficiéncia
total-total decresce em torno de 0,65%.

A Figura 62 ilustra a variagdo da poténcia e da eficiéncia total-total do estagio em
funcdo da folga na placa traseira para a turbina operando com R152a. Para a condi¢do do
ponto de projeto, quando f; = 0,5 mm a poténcia da turbina diminui 2,26 kW e a eficiéncia

total-total decresce em torno de 0,62%.
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Figura 59 — Efeito da folga na placa traseira para o R123.
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Figura 62 — Efeito da folga na placa traseira para o R152a.

5.4.3 Avaliacao da Voluta

A area critica (ou da garganta) da voluta foi determinada mediante a razdo A/R,, com o
objetivo de prover o angulo correto do escoamento na saida da voluta.

O fator de atrito, assim como o coeficiente de velocidade, foram considerados
constantes em todo o interior da voluta.

Walsh e Fletcher, (2004) recomendam o numero de Mach entrada da voluta entre
0,1 <M, < 0,25 Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho organicos
selecionados encontra-se entre 0,7201 < My, < 0,07515 inferiores a0 maximo valor
recomendado.

Aungier, (2006) sugere que a razao de raios na regido entre a voluta-bocal seja de
Aryp = 1,05, enquanto que Hassan, (2007) recomenda Ar,, = 1,07. Nota-se que o valor
selecionado de 4r,., = 1,07 encontra-se dentro dos valores recomendados.

Os principais resultados da voluta sdo apresentados nas Figuras 63 — 66. Portanto, as

Figuras 62 e 63 mostram a variacdo da area da se¢@o de estudo e do raio do centroide de cada
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da secdo transversal de estudo da voluta em funcdo do angulo azimute, respectivamente.
Nota-se que a medida que diminui o angulo azimute também diminui a area da secdo de
estudo quase de forma linear e, por conseguinte, o raio do centrdide de cada da segdo

transversal de estudo.
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Figura 63 — Area da se¢io de estudo da voluta em funcio do angulo azimute.
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Figura 64 — Raio da se¢do de estudo da voluta em fun¢do do angulo azimute.
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As Figuras 65 e 66 mostram a variacdo da componente da velocidade absoluta na
direcdo tangencial da voluta e do raio da linha de corrente média da voluta em funcdo do
angulo azimute. A medida que diminui o angulo azimute, a componente de velocidade
absoluta na direcdo tangencial aumenta (Figura 65), ao contrario do raio da linha de corrente
(Figura 66) que diminui a medida que o escoamento avanga para o interior da voluta,
conservando assim o momento angular, indicando que o escoamento ¢ acelerado desde a

entrada até a saida.
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Figura 65 — Componente da velocidade absoluta na dire¢do tangencial da voluta em fungdo do
angulo azimute.
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Figura 66 — Raio da linha de corrente média da voluta em funcao do angulo azimute.



151

5.5 ANALISE TRIDIMENSIONAL DO ESCOAMENTO DA
TURBINA RADIAL

A andlise do escoamento no interior da turbina radial para os fluidos organicos de
trabalho R123, R134a, R141b e R152a selecionados foi realizada no plano médio (voluta) e
no plano meridional (bocal e rotor radial) de cada componente da turbomaquina, mediante a
Dinamica de Fluidos Computacional, sendo gerado nestes planos os perfis de distribuicao de

temperatura, pressao, velocidade e nimero de Mach.

5.5.1 Estrutura da Analise Mediante a DFC

A Dinamica de Fluidos Computacional ¢ um conjunto de modelos matematicos e
métodos numéricos baseados na capacidade de processamento computacional. Ela ¢ utilizada
para simular o comportamento de sistemas que envolvem escoamento de fluidos, trocas
térmicas, entre outros processos. A utilizacdo dessa técnica permite a solucdo de diversos
projetos cientificos e problemas operacionais, sem a necessidade da realizagdo de parada de
maquinaria, devido a reducao do tempo e do nimero de experimentos realizados em bancadas
de teste e unidades piloto. Isso acarreta uma consideravel redu¢do de custos e economia.
Porém, para garantir que o resultado da simulagdo mediante a DFC seja coerente, ¢ necessario
validar o resultado obtido com resultados experimentais. Uma vez realizada a validagao,
pode concluir-se que a simulacdo feita representa o fendmeno ou o processo estudado.

Durante a realiza¢do de uma simulagdo numérica existem dois tipos de erros, quando os
resultados obtidos sdo comparados com os reais: os erros numéricos ¢ de fendmeno fisico.

Os erros numéricos sao resultados de uma solugdo erronea das equacdes diferenciais. A
identificacdo de este tipo de erro ¢ realizada mediante uma validacdo numérica, através da
comparac¢do do resultado com outras solug¢des analiticas ou numéricas. O segundo tipo, o erro
do fendmeno fisico ¢ resultante do uso de equagdes que ndo representam adequadamente o
fendmeno fisico em estudo, ou seja, a simulagdo deve resolver corretamente as equacoes
diferenciais e ter um modelo matematico que represente com fidelidade do modelo fisico
(Barreira, 2003). A seqiiéncia geral de resolugdo de um problema mediante a DFC ¢

apresentada na Figura 67, portanto:
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Geracao

Geracao d Condicdes
da 8 de
Geometria Malha contorno

computacional

Figura 67 — Estrutura de funcionamento da DFC.

5.4.1.1 Geracdo da Geometria da Turbina Radial

A geometria do bocal e do rotor radial foram geradas a partir do plano meridional da
turboméquina (Figura 68a), inserindo os resultados obtidos do programa de célculo
unidimensional “TurbinaDP-RG” (Tabelas 15, 16, 17 e 18) no aplicativo ANSYS BladeGen.
Esta ¢ uma ferramenta especifica para a geracao deste tipo geometrias. No caso da voluta, a
geometria foi gerada também inserindo os dados de saida obtidos do programa de calculo

unidimensional, porém utilizando o CAD Solid Edge como ¢ mostrado na Figura 68b.

Rotor radial

K}

3h|

B

a) Conjunto bocal-rotor radial



153

y) 360 L,
/-»-"-_ _k_
W ~
Y/ . ! \
- ’650 l l
N N [ I J
\ 1
\ \ ’
Y A Y Vs
1 ~
1 r,
Lz » d_—:——Df,t e 4
-~ o r
NN T N N o
/ AN N
7 | N
I/ 4 ~ Y \
i / I I
I | N \
- —_———_—— ——— - - —J —
1 ]\ |
\ | J /
E I, sv 1 riv P
\\\ I F
A | P
- b
\\\
\ \&H‘
—
“h._‘_‘__-—___
b)Voluta

Figura 68 — Geometria dos componentes da turbina radial.

Nesta etapa, a especificagdo correta do angulo do escoamento relativo na entrada (/) e
na saida (f;) do rotor radial ¢ relevante, ja que £ permanece constante ao longo do bordo de

ataque, porém f3; apresenta uma variagdo desde a raiz ate a ponta.

5.4.1.2 Geracdo da Malha Computacional

O dominio computacional do bocal e do rotor radial foi gerado usando aplicativo
ANSYS TurboGrid e discretizado utilizando a topologia ATM, sendo este um método de
criagdo de malha que permite o controle sobre o tamanho da malha global, assim como o
tamanho dela na camada limite de forma mais simples. A malha da voluta foi gerada usando o
aplicativo ANSYS Mesh. As malhas individuais do bocal e do rotor radial foram definidas
usando o aplicativo ANSYS Pre 13.0.

Neste estudo foi considerada a distancia adimensional ou fungdo de parede, y* sendo ela
fungdo do nimero de Reynolds. Segundo ANSYS, (2013) valores na faixa de 5 < y" <200
apresentam resultados satisfatorios para este tipo de andlise, considerando o modelo de

turbuléncia utilizado.
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A Figura 69 mostra as malhas utilizadas na voluta, no bocal e no rotor radial durante a

simulagdo numérica.

a)Voluta b) Conjunto bocal-rotor radial

Figura 69 — Malha computacional.

A Tabela 20 descreve a quantidade de ndés e de elementos usados na simulagao
numérica para cada componente da turbomiquina em fun¢do do fluido refrigerante

selecionado.

Tabela 20 - Caracteristicas da malha numérica.

OWF  Dispositivo  Numeros de nés  Numero de elementos

Voluta 804.540 4.263.619

R123 Bocal 366.732 344.470
Rotor radial 304.510 280.464
Voluta 570.147 2.981.955

R134a Bocal 365.260 342,788
Rotor radial 243.585 223.490
Voluta 804.540 4.263.619

R141b Bocal 357.068 335.049
Rotor radial 370.784 345371
Voluta 396.311 2.017.175

R152a Bocal 370.124 347.556
Rotor radial 328.482 303.635

Para cada voluta analisada em funcdo do fluido refrigerante, foi gerada uma malha
tetraédrica ndo estruturada (Figura 69a). No caso do bocal e do rotor radial (Figura 69b) foi

gerada uma malha hexaédrica estruturada multi-bloco com refinamento préoximo nas paredes.
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As folgas no topo e radial do rotor sdo consideradas na geragdo da malha, assim como

na simulagdo numérica da turbina radial, sendo estes valores constantes ao longo da carcaca.

5.4.1.3 Condic6es de Contorno ou Pré-processamento

A simulacdo da turbina foi dividida em duas partes: a simulacdo da voluta e a simulag¢ao
do conjunto bocal-rotor radial. As condi¢des de contorno utilizadas em cada simulagdo
numérica correspondem aos resultados obtidos no projeto preliminar usando o programa de
calculo unidimensional “TurbinaDP-RG”.

O modelo de turbuléncia SST ou do transporte das tensdes de cisalhamento foi usado
nas simulag¢des de cada componente da turbina radial, sendo este considerado como preciso
para simulagdes de escoamentos que envolvem sua separagao (Miranda, 2010). Além disso, o
modelo prevé a zona de separacdo, enquanto que o outro modelo de turbuléncia, o
modelo k& - € ndo consegue capturar o processo fisico da mesma maneira.

Visando o refinamento ou aumento da quantidade de elementos da malha, utilizou-se a
condi¢do de simetria na voluta e periodicidade no bocal e no rotor radial, ou seja, a simulagdo
numérica foi realizada para a metade da voluta e para uma palheta e pa do bocal e do rotor
radial respectivamente A Figura 70 apresenta a condi¢@o de simetria na voluta e periodicidade

no conjunto bocal-rotor radial.

Simetria na voluta

1( Entrada
Periodicidade

no bocal

Palheta

Periodicidade
no rotor radial

a) Simetria. b) Periodicidade.

Figura 70 — Simetria e periodicidade da turbina radial.
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No caso da simulagdo numérica do conjunto bocal-rotor radial, foi escolhida a interface
Stage para conectar o componente imével (bocal) com o componente rotativo (rotor radial),
pois representa com excelente aproximacao o movimento relativo do escoamento ao girar o
sistema de referéncia no dominio em rotacdo durante o processo de calculo.

As condigdes de contorno empregadas nas simulacdes da voluta e do conjunto bocal-
rotor radial sdo:

Na voluta foi imposta a vazdo massica e a temperatura de estagnacdo na entrada.
Enquanto no conjunto bocal-rotor radial foi usada a condicdo de pressdo e temperatura de
estagnagdo, assim como dire¢do dos vetores do escoamento nas componentes axial, radial e

tangencial na entrada do bocal (componente estacionario) como é mostrado na Figura 71.

N
==+ oy

— =i

. nt =+—

7 2

) 4 az;
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A 4

Direcdo do escoamento: versores

Axial Radial Tangencial

0 -nj -ni

Figura 71 — Diregao do escoamento na entrada do bocal.

Em ambos os casos simulados, na saida foi imposta a condicdo de pressdo estatica.
Estas combinag¢des de condi¢des de contorno apresentam maior estabilidade nos resultados.
Finalmente, a Figura 72 mostra o dominio computacional e a interface que conecta o conjunto
bocal-rotor radial, enquanto as Tabela 21 e 22 mostram as condi¢des de contorno empregadas
nas simulagdes da voluta e do conjunto bocal-rotor radial para cada fluido de trabalho

organico.
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Interface
bocal-rotor radial

Dominio
computacional

Figura 72 — Dominio computacional e interface bocal-rotor radial.

Tabela 21 — Condigdes de contorno: voluta.

R123 R134a R141b R152a

Tipo

Entrada  Saida

Entrada Saida Entrada Saida Entrada Saida

Dire¢do do
escoamento

Normal as condi¢des de contorno

Modelo de
turbuléncia

Transporte das tensdes de cisalhamento, SST

Modelo de
transferéncia
de calor

Energia total

Transferéncia
de calor

Temperatura de estagnacdo / Adiabatico

Regime do
escoamento

Subsonico

Dominio

Estacionario (voluta)

Vazao massica,
(kg/s)

5

Temperatura
de estagnacéo,

(K)

460 -- 403,15 --

Presséo
estatica, (kPa)

-- 1964,3 -- 2946,71 -- 981,02 -- 1961,55
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Tabela 22 — Condigdes de contorno: conjunto bocal-rotor radial.

R123 R134a R141b R152a

Tipo Entrada Saida Entrada Saida Entrada  Saida Entrada  Saida

Direcéo do
escoamento Componentes cilindricas

Modelo de
turbuléncia Transporte das tensdes de cisalhamento, SST

Modelo de
transferéncia Energia total
de calor

Transferéncia
de calor Temperatura de estagnagio / Adiabatico

Regime do
escoamento Subsonico

Dominio Estacionario (bocal) / Rotativo (rotor radial)

Pressdo de 1960 -- 2940 -- 980 -- 1960 --
estagnacdo

Temperatura 459,583 -- 387,716 - 402,873 - 372,683 -
de estagnacao,

(K)

Presséo - 664,507 - 1025,847 - 292,465 - 559,29
estatica, (kPa)

Rotacéo do - 16302,94 -- 20529,83 -- 12510,08 -- 19766,97
rotor radial
(rpm)

5.4.1.4 Processamento ou Resolucéo

Todas as simulacdes numéricas foram realizadas com a ajuda do solucionador
ANSYS Solver CFX-Pre 13 para um numero maximo de iteracdes de 800 e um erro maximo
residual de 10°. O critério de convergéncia do erro maximo residual de 10 resultou ser
demasiadamente alto, ndo sendo atingido, No entanto, aproximou-se de 10 para as linhas de
velocidade e 10° para as linhas de vazdo massica. Tais aproximagdes ndo apresentam
desequilibrios significativos e, segundo ANSYS, (2013) ¢ considerado como suficiente para a

maioria das aplicagdes de engenharia e interesses académicos.

5.4.1.5 Visualizacdo dos Resultados ou Pds-processamento
Uma vez terminada a etapa de processamento, os resultados obtidos sdo mostrados em
superficies, vetores e linhas de corrente no plano de simetria ¢ meridional, assim como na

grade da turbomaquina, como sao apresentados nas Figuras 73 a 82.
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A Figura 73 apresenta a o perfil de pressdo de estagnagdo através da voluta para os

diferentes fluidos de trabalho organicos. A pressdo de estagnagdo ¢ constante exceto nas

regides proximas nas paredes.

Total Pressure

Meridional Surface of Pt

0.841e+005
B 824e+005
9 B06e+005
9 880e+005
9.871e+005
9.854e+005
9 B3Te+005
9 819e+005
9.802e+005
8.785&+005

8.767e+005
[Pa]

Tatal Pressure

Meridional Surface of Pt

§841e+005
B 824e+005
4 806e+005
9 880e+005
2 871e+005
4 854e+005
9.85Te+005
9 815e+005
9.802e+005
9.785e+005

8.7670+005
[Pa]

Tatal Pressure

Meridional Surfaca of Pt

2.681e+006
2.976e+006
267 2e+006
2 867e+006
2 963e+006
2 958e+006
2.9540+006
2.850e+006
2.945e+006
2 8d1e+006
2.830e+006

[Pa]

Tatal Pressure

Meridional Surface of Pt

[P2]

1.888e+006
1 B85e+006
1 B8 e+006
1 G78e+006
1.975e+006
1.872e+006
1 568 +006
1.965e+006
1.862e+006
1.95%e+006
1.855e+006

Figura 73 — Distribui¢ao da pressao de estagnacao na voluta.
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A Figura 74 apresenta a distribuicdo de pressdo estatica no plano de simetria da voluta
para os diferentes fluidos de trabalho organico. Nota-se a variagdo da pressdo estatica ao
longo do no plano de simetria, onde as regides verdes proximas a saida representam as zonas
de baixa pressdo, assim como as quedas de pressdo estatica de APg;2; = 15,1 kPa,
APRri34a = 38 kPa, APgrj41p = 151 kPa € APg;52, = 28 kPa em acordo com os resultados obtidos

pelo programa de célculo unidimensional.

Pressure
Meridional Surface of P Pressine
0.010e+005 Meridional Surface of P
5 80465005 2.875e+006
988864005 2.871e+006
9.873¢+005 2 867e+006
985824005 2 6644006
984362005 2 8608+006
& 82802005 2 856e+006
9.613e+005
8 7980+005 2.8520+006
9.7832+005 2.94Be+006
0 7682+005 2 94de =006
P 2.840e+006
2.837e+006
[Pa]
] 030 {m)
_wrs:_nzaZI
a) RI23 b) Rl34a
Pressurne Ehra:ﬁurel Surface of P
e 1onal o
Meridional Surface of P
al.weeouus ’ 1.0832+008
£.004e=005 1.881e+006
988022005 1 G78e+ 006
37368009 1.975€+006
9 8584005
984364005 1.972e+006
8 8288005 1.96%e+006
9.8136:005 1.96Tes008
9.7988005 1.9648+006
9.783+005
1.961e=006
B.7EBe+005
[Pa] 1.958e+006
1.855e+006
[Pa]

c) Rl4lb d) Rl152a
Figura 74 — Distribuicao da pressdo estatica na voluta.



161

A Figura 75 apresenta a distribuicdo de temperatura de estagnacdo através da voluta
para os diferentes fluidos de trabalho organicos. A temperatura de estagnacdo € constante

exceto nas regides proximas nas paredes.

Tatal Temperature Total Temperature
Meridional Surface of Tt Meridional Surface of TE
4. 032e+002 3.882+002
403 e+002 988124002
4. 031e+002
4.030e+002 1.881e+002
4.030e+002 3.880e+002
4.020e+002 3.87%e+002
4.028e+002 3.870e+002
402864002 3.878e+002
oo 297800002
4027002 387Te+002
3.876e+002
3.878e+002
[k]
b)R134a
Total Temperature Total Temperature
Meridional Surface of Tt Meridionad Surface of Tt
40322002
4.031e+002
403 1e~002
4 030e=002
4 030e+002
4 02%e+002
4. 029e+002
4 028e+002
4.028e+002
4.027e+002
4.027e+002

3.732e+002
3731e+002
3 730e+002
3 730e=002
3 728e+002
3.728e+002
372804002
372Tes002
3.727Te+002
3.726e+002
3.725e+002
K]

c)R141b d)R152a
Figura 75 — Distribuicao da temperatura de estagnacao na voluta.
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A Figura 76 mostra a distribuicdo de temperatura estatica no plano de simetria da voluta
para os diferentes fluidos de trabalho organico. Podem-se observar zonas de baixas
temperaturas (regides azuis) proximas a saida. As variacdes da temperatura estatica entre a
entrada e a saida da voluta sdo ATg;; = 0,6 K, ATgi344 = 0,5 K, ATriy = 0,5 K e
ATris2 = 0,6 K em acordo com os resultados obtidos pelo programa de calculo

unidimensional.

Temperature
ridional Surface of T

e
3.881e+002
3.881e+002
3 880e+002
3.879e+002
3.67T9e+002
3 878e+002
3 878e+002
3.87Te+002
38TTe+002
3 876e+002
3.870e+002

Kl

a)R123 b)R134a

Termnperature
Meridional Surface of T

3731002
3.730e=002
3.730e+002
3. 728e+002
3 728e+002
3. 728e+002
3.72Te~002
3.72Te+002
3.726e+002
[K]

Termperature
Meridional Surface of T

4.031e+002
4.031e+002
4 030e+002
4 (r30e=002
4.02%e+002
4.02%9e+002
4.0288+002
4.028e+002
4.027Te+002
4.027es002
4 028e=002

Temperature
Meridional Surface of T

4.051e~002
403 1e*002
4 030e+002
4 (30e+002
4.029e+002
4.029e+002
4. 028e+002
4.028e+002
4.027e+002
4_027e+002
4 0266+002 3.725e+002

3.725e+002

"©)R141b B d)R152a
Figura 76 — Distribui¢do de temperatura estatica na voluta.
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A Figura 77 mostra a distribuicdo da velocidade absoluta no plano de simetria da voluta
para os diferentes fluidos de trabalho orgéanico. Nota-se que a velocidade absoluta ¢ menor na
entrada da voluta (regido verde) e comeca a aumentar a medida que ¢é reduzida a area da segdo
transversal do canal de passagem do escoamento (regides amarela e laranja), sendo a saida, a
zona de maior velocidade (regido vermelha). Podem ser identificadas zonas de baixa
velocidade ou velocidade nula (regido azul) nas paredes laterais, demonstrando assim os

efeitos da camada limite.

Velocity
Meridional Surface of C
2557e+001 ity
2 302e+001 Meridional Surface of C
2 D46e+001 2.300e+001
1.790e+001 207824001
1 53de+001 1.847e+001
1.278¢+001 1616e+001
1.023e+001 1 385e+001
7.6720+000 11544001
5.1156+000 423804000
2 6572+000
6.927e+000
0.000e+000
[m &) 4 6188000
2.308e+000
0.000e+000
[ &"-1]
o
a)R123 b)R134a
Welacity Weloe
Meridional Surface of C MEﬁdiElil Surface of ©
28576001 3.199e+001
230282001 2.879e+001
2 ! 2 558e+001
1 790e+001 )
1 538€+001 2.230+001
1 FT00v001 1.91%e+001
1.0238+001 1.600e+001
7.6726+000 1.280e+001
5.115e+000 9.59Tes000
2 6578+000 £.39R8+000
0.000e+000
[mem] 3198000
0.000e2000
[m 1]
¢)R141b d)R152a

Figura 77 — Distribui¢ao de velocidade absoluta na voluta.
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A Figura 78 apresenta a distribuicdo do nimero Mach no plano central ou de simetria da
voluta. Pode ser observado um gradiente de escoamento entre 0,06639 < M, < 0,1165 desde a
entrada até o centro da voluta. O nimero de Mach aumenta entre 0,13 <M, < 0,166 na metade

inferior, indicando aceleragdo na dire¢ao do plano de saida.

Mach Number

Meridional Surfaca of M
1 6642001
1.497e-001
Mach Number
13318001 Msﬁdinngim&:rhceofﬂ
1.1856-001 116252001
9.9826.002 1 4626001
8.318e-002 1.300e-001
6.655e-002 11376001
4 991e-002 97500-002
3.5278.002 81256002
1 664e-002 6.500e-002
10006015 4875002
3.250e-002
1.6256-002
1.000e-015
a)R123 b)R134a
Mach Nurmnber Maeh Mumbser
Meridional Surface of M Meridional Surface of M
1 6642-001 1.660e-001
1.497e-001 14946001
1 331e-001 1.328e-001
1165e-001 11626001
9.982¢-002 9.959¢-002
8.319e-002 2990002
£.6550-002 6.630-002
49916002 4979002
4.327e-002 3.320e-002
1.664¢-002 1.660¢-002
1.000e-015 1.000e-015
c¢)R141b d)R152a

Figura 78 — Distribui¢do do numero de Mach na voluta.

5.5.3 Simulagbes Mediante DFC: Conjunto Bocal-Rotor Radial

A Figura 79 mostra a distribuicdo do nimero de Mach absoluto e relativo na grade do
conjunto bocal-rotor radial. Nota-se que o numero de Mach absoluto (grade injetora) ¢ menor
na zona de baixa pressao (regido azul) ou entrada e logo comeca a aumentar até a zona de alta
pressao na saida do bocal. No caso do rotor radial, a analise da grade na entrada mostra que o

numero de Mach relativo 0,7 < Mgz < 0,9 no lado de alta pressdo da pa, enquanto que na
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saida esta na faixa de 0,4 < My3 e < 0. Tais valores confirmam o escoamento sdnico através

da turbina radial, o que evita a condi¢do de entupimento (regides vermelhas).

b)R134a

c¢)R141b d)R152a
Figura 79 — Distribui¢do do numero de Mach na grade do conjunto bocal-rotor radial.
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A Figura 80 mostra a distribui¢do do numero de Mach absoluto e relativo préximos nos
setores do hub e no shroud no plano meridional do bocal e do rotor radial respectivamente.
Nota-se valores do nimero de Mach absoluto na saida do bocal na faixa de 0,85 < M3 < 1,
ocasionando baixas velocidades e, portanto, indicios de entupimento na entrada do rotor
radial. Porém, estas condi¢des ainda caracterizam o escoamento como subsonico, ja que o

entupimento nao acontece ao longo do bordo de fuga do bocal.

\-Mabs

Socoooocoonoooooo
FERERALBNSRIFERERE
coccoooooccocoooo~
nERERESRNER3RERERE

L Mrel

a) R123 b) Rl34a

DO0CO000000000000 S
FENERAGSRERIFBRERER
soooooooososososon
nERERELBNSEIFERERE

ann EIZH]

c) R141b d) RI152a
Figura 80 — Distribui¢cdo do nimero de Mach no plano meridional do conjunto bocal-rotor

radial.
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A Figura 81 ilustra a distribui¢do dos vetores de velocidade na grade a 50% da altura da
palheta do bocal e da pa do rotor. Pode observar-se que o comportamento do escoamento ¢é

uniforme e sem perturbagdes através dos canais de passagem da turbina radial.

Velacity

b)R134a

c)R141b d)R152a
Figura 81 — Distribui¢do da velocidade absoluta na grade do conjunto bocal-rotor radial.
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Finalmente, a Figura 82 mostra a distribui¢do da velocidade meridional no plano
meridional da turbomaquina. Nota-se que a maior velocidade meridional ¢ atingida na
curvatura de raiz proxima na saida do rotor radial com valores na faixa de

85 m/s <Cp, <100 m/s.

Cm

R134a

[m&*1]

’&
R141b R152a

Figura 82 — Distribuicao da velocidade meridional no plano meridional do conjunto bocal-

rotor radial



169
5.5.4 Validacao do Modelo Termodinamico

Os gases que se desviam do comportamento dos gases ideais podem ser modelados pelo
ajuste do tamanho e¢ forma da molécula, assim como pela compressibilidade do vapor
considerando os efeitos da entalpia residual e tornando-se valido a altas pressoes, proximo do
ponto critico.

Dependendo da aplicagdo, a selecdo de um modelo incorreto pode ter efeitos
secundarios ou drasticos, devido que um modelo errado afetard o calculo numérico e resultara
numa previsao incorreta do fendmeno analisado. As Figuras 83 e 84 apresentam a validagao
do modelo termodinamico utilizado nesta tese.

A Figura 83 ilustra a comparag@o entre a massa especifica de estagnagdo calculada e a
temperatura de estagnacdo através da turbina radial para o refrigerante R141b. Os erros
relativos entre os resultados obtidos nesta tese mediante o programa “TurbinaDP-RG” e 0s
programas REFPROP-NIST e ANSYS-CFX encontram-se na faixa de 1-3% para uma ampla

gama de temperaturas, sendo considerados como razoaveis.
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Figura 83 — Comparagao da massa especifica e a temperatura de estagnagdo para o R141b.

Finalmente, a Figura 84 mostra a comparacdo entre a velocidade do som calculada
mediante e a temperatura de estagnacao através da turbina radial para o refrigerante R141b.
Os erros relativos entre os resultados obtidos mediante o programa TurbinaDP-RG e os

programas REFPROP-NIST e ANSYS-CFX encontram-se na faixa de 1-2,74% para uma



170
ampla gama de temperaturas, considerando a representacdo do comportamento com adequada

exatiddo.
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Figura 84 — Comparagao da velocidade do som e a temperatura de estagnagdo para o R141b.

5.5.5 Comparativo de Resultados

Finalmente, foi realizada uma comparac¢ao dos resultados obtidos entre o programa
“TurbinaDP-RG” ¢ os programas REFPROP-NIST e ANSYS-CFX, as quais sdo apresentadas
na Tabela 23.

Analisando a Tabela 23, pode observar-se que o desvio significativo encontra-se no
trabalho especifico determinado mediante o programa REFPROP-NIST devido que este
utiliza um modelo termodinamico diferente para cada fluido que esteja sendo avaliado.

Referente a vazdo massica, ANSYS-CFX apresentou um desvio entre 5,75% e 8,72%,
isto devido as condi¢des de contorno utilizadas (iten 5.4.1.3) sendo a vazdo massica parte da

solugdo iterativa.



Tabela 23 — Comparativo de resultados da turbina radial.

OWEF Parametros ANSYS-CFX NIST TurbinaDP-RG  Unidade
w,, 17,5 12,6633 14,9891 kJ/kg
R123 n.a 10,575 10 10 kg/s
. 185,062 126,633 149,981 kW
Wesp
w,, 19,819 13,409 17,0421 kJ/kg
R134a m 10,798 10 10 kg/s
. 214,005 134,0912 170,421 kW
W&Sp
w,, 23,942 17,8959 20,2658 kJ/kg
R141b m 10,872 10 10 kg/s
. 260,297 178,9593 202,658 kW
Wesp
w 37,4792 26,1978 32,1216 kJ/kg
esp
R1524 m 10,672 10 10 kg/s
399,975 261,978 321,216 kW

Wesp
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Capitulo 6

CONCLUSOES E PERSPECTIVAS FUTURAS

Neste capitulo sdo apresentadas as conclusdes obtidas nesta tese, bem como as
perspectivas para trabalhos futuros. Finalizado este capitulo, sdo mostradas as referéncias

bibliograficas e os apéndices.

6.1 CONCLUSOES

Esta tese descreve o modelo passo a passo para o projeto preliminar unidimensional de
turbinas radiais subsoOnicas para ciclos Rankine orgéanicos operadas com os fluidos de trabalho
organicos R123, R134a, R141b e R152a para baixas poténcias, implementado pela linguagem
de programacao FORTRAN.

A metodologia ¢ baseada nas correlagdes de desempenho, sendo o estudo realizado no
plano meridional de cada componente da turbomaquina, baseado nas equagdes de
conservacdo unidimensional, assim como na equagdo de estado de Redlich-Kwong para as
condi¢des do ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.

A inovagdo deste trabalho diz respeito a abordagem tradicional que somente considera
os gases perfeitos. Aqui se avaliou as propriedades dos fluidos reais no modelo
termodinamico, sendo este ponto relevante no projeto preliminar de sistemas de geracao

termelétricas para ORC.
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O modelo proposto foi realizado considerando como fluidos de trabalhos orgéanicos os
refrigerantes R123, R134a, R141b e R152a, porém pode ser facilmente aplicado a outros
fluidos organicos, desde que sejam conhecidas suas propriedades fisicas.

A turbina radial operada com R141b apresentou o maior tamanho, ou seja, um rotor
radial de rria1p = 114,144 mm e maior eficiéncia total-total Meriaiv = 70,504% em
comparagdo com a turbina radial operada com R134a sendo 12 ri340 = 63,783 mm e eficiéncia
total-total de M r141b = 68,888%.

A turbina radial operada com R141b apresentou o maior eficiéncia total-estatica,
Nisri4ib = 67,2% em comparacdo com a turbina radial operada com R134a sendo
Nts,R141b = 65,8.

Os efeitos da folga no topo nas condigdes e altura de projeto, f»- = 0,5 mm aparecem
como uma perda de poténcia. Portanto, é necessario avaliar a dilatacdo térmica do material
utilizado na constru¢ao do rotor para as diferentes condi¢cdes de operagdo. Para o R123 a
poténcia da turbina diminui 0,12 kW e a eficiéncia total-total decresce em torno de 0,05%. No
caso do R134a a poténcia da turbina diminuiu 0,15 kW e a eficiéncia total-total decresceu
0,04%. Para o R141b a perda de poténcia da turbina foi de 0,17 kW e a perda de eficiéncia
total-total foi de 0,05%. Finalmente, para o R152a a queda de poténcia da turbina foi 0,27 kW
e da eficiéncia total-total foi de 0,07%.

No caso da folga na placa traseira, o efeito resulta ser mais relevante pois quando a
largura da folga encontra-se entre 0 e 0,4 mm, se produz uma perda de poténcia média na
turbina de 1,3 kW. No caso da condicdo de projeto, quando f; = 0,5 mm para o R123a
poténcia da turbina diminui 1,3 kW e a eficiéncia total-total decresce em torno de 0,6%. Para
o R134a a poténcia da turbina diminuiu 0,66 kW e a eficiéncia total-total decresceu 0,8%.
Para o R141b a perda de poténcia da turbina foi de 1,6 kW e a eficiéncia total-total foi de
0,65%. Finalmente, para o R152a a queda de poténcia da turbina foi 2,26 kW e a eficiéncia
total-total foi de 0,62%.

A simulagdo mediante a DFC, utilizando a geometria gerada pelo projeto preliminar,
confirma a previsdo do comportamento do escoamento, assim como a proximidade dos
resultados entre a metodologia unidimensional e tridimensional. A voluta apresenta quedas de
pressao de pressao estatica de APg;2; = 15,1 kPa, APg;34, = 38 kPa, APgy41p = 151 kPa e
APpgys:. = 28 kPa. As variagdes na temperatura estatica entre a entrada e a saida encontram-se
na faixa de ATg;23 = 0,6 K, ATr;340 = 0,5 K, ATg141p = 0,5 K € ATg;s52. = 0,6 K para os
diferentes fluidos de trabalho utilizados, concordando assim, com os resultados obtidos pelo

programa de célculo unidimensional.
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A tendéncia do nimero de Mach esteve apenas um pouco na faixa de escoamento
supersonico ou transonico, onde o valor maximo alcancado foi de M = 1,05 ocasionando
baixas velocidades e, portanto indicios de entupimento na entrada do rotor radial, porém estas
condi¢des ainda caracterizam o escoamento como subsdnico devido ao entupimento ndo
acontecer ao longo do bordo de fuga do bocal.

No caso do conjunto bocal-rotor radial, o nimero de Mach (grade injetora) ¢ menor na
zona de baixa pressao ou entrada e logo comeca a aumentar até a zona de alta pressao na saida
do bocal. J& no rotor radial, a analise da grade na entrada mostra que o nimero de Mach
relativo 0,7 < Mozl £ 0,9 no lado de alta pressdo da pé, enquanto que na saida esta na faixa
de 0,4 < Mys e < 0. Tais valores confirmam o escoamento sonico através da turbina radial, o
que evita a condi¢do de entupimento.

A validagcdo do modelo proposto mostrou que o desvio entre os resultados obtidos
mediante o programa unidimensional “TurbinaDP-RG” e os programas REFPROP-NIST e
ANSYS-CFX encontram-se na faixa de 1-3% para uma ampla gama de temperaturas e as
diferentes propriedades termodinamicas, sendo considerados como razoaveis.

Comparando a poténcia gerada por cada turbina para os diferentes fluidos de trabalho
organicos, observar-se que o desvio significativo encontra-se no trabalho especifico
determinado mediante o programa REFPROP-NIST devido a este utilizar um modelo
termodinamico diferente para cada fluido que esteja sendo avaliado. Quanto a vazao massica,
ANSYS-CFX apresentou um desvio entre 5,75% e 8,72%, isto devido as condigdes de
contorno utilizada sendo a vazao massica parte da solugdo.

Finalmente, a utilizacdo de um programa de calculo unidimensional como o proposto
neste trabalho juntamente com as andlises mediante a dindmica dos fluidos computacional
reduz consideravelmente a quantidade de ensaios de laboratério e, ao mesmo tempo, a
quantidade de protdtipos construidos, obtendo-se como resultado principal uma redugdo no
tempo e custo do projeto. Porém, a maior desvantagem da metodologia unidimensional ¢ que

despreza as variagdes ou o comportamento das propriedades fisicas fora da LCM.
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6.2 PERSPECTIVAS FUTURAS

Em todos os projetos avaliados, constatou-se que € preciso maior desenvolvimento e

estudos aprofundados:

No projeto preliminar e nos modelos de perdas.

Na anélise da condi¢ao supersonica para o conjunto bocal-rotor radial.

Na condicao do ponto fora de projeto (off-design).

Nos métodos de otimizagao, visando a geometria do canal de passagem.

Na avaliacdo da turbina radial com pas auxiliares devido a condi¢do de
numero de Mach transonico.

Nos efeitos das folgas para as diferentes condigdes de operacao.

Nas diferentes formas geométricas da voluta.

Na sele¢do de uma 6tima curvatura do plano meridional (canal de passagem)
do rotor radial.

No projeto de um bocal anular supersonico e desta maneira operar com altas
velocidades.

Na andlise da linglieta: curvatura da ponta da lingiieta, correlagcdo entre o
angulo da lingiieta e a distancia entre a voluta e o bocal.

Simulac¢ao integrada: Voluta — Bocal — Rotor radial.
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Apéndice A

LIMITES AEROTERMODINAMICOS E
CONSTRUTIVOS DE TURBINAS RADIAIS



Tabela 24 — Limites aerotermodinamicos e construtivos de bocais.

Parametros de Controle

Limites de Operacéao

Condigdes aerotermodinamicas
no bocal

hoo = h01

Razdo de pressao
de estagnacdo do bocal

0,98 <RP, <0,99 (Wasserbauer e Glassman, 1975)

tth —

Numero de Mach absoluto
na entrada do bocal

M ,, <0,2 (Walsh e Fletcher, 2004)

Numero de Mach absoluto
na saida do bocal

0,6 <M, <1,0 (Walsh e Fletcher, 2004)

Razio de raios de entrada e saida
do bocal

1,1< A, , <1,7 (Aungier, 2006)
1,2< Ar, , < 1,3 (Logan e Ramentra, 1995)
1,35 < Ar, , < 1,45 (Walsh e Fletcher, 2004)

Angulo do escoamento absoluto
na saida do bocal

52° <a, <£83° (Rohlik, 1968)
65° <o, <75° (Chen e Baines, 1994)
65° < a, <80° (Walsh e Fletcher, 2004)
60° <a,=a, <80° (Nishi e Sawada, 1969)
o, <75° (Logan e Ramentra, 1995)
o, =77° (Hiett e Johnston, 1964)

Largura da palheta do bocal

bo :b1

Espessura da palheta no
bordo de fuga do bocal

t,, > 0,301 mm (Logan e Ramentra, 1995)

Razao de espessura da palheta
no bordo de fuga do bocal

t
# =0,05 (Glassman, 1976)

1

Fator de bloqueio do bocal

0<(1-B,)<0,I (Qiu e Baines, 2007)

Solidez do bocal

O,
b
teb

1,25 <o, <1,75 (Linhardt, 1974)
1,0< 0, <2,8 (Simpson et al., 2008)

Coeficiente de perda de
pressdo de estagnagdo do bocal

P,-P

01

_ 200"
Yb =W Ul

5-b

0,03<Y, <0,07 (Moustapha et al., 2003)
0,05<Y, <0,09 (Gorla e Khan, 2003)

Coeficiente de perda de entalpia
do bocal

S

0,05< &, <0,15 (Benson, 1970)

0,063 <&, <0,235 se f,=90° (Gorla e Khan, 2003)

0,063< ¢, <0,23 se ,=90" (Dixon, 2010)

Coeficiente de velocidade
do bocal

0,975< K, <0,985 (Mizumachi, 1960)
0,9<K,<0,97 se B, =90° (Dixon, 1998)




Tabela 25 — Limites aerotermodindmicos e construtivos na regido entre o bocal-rotor radial.

Parametros de Controle

Limites de Operacao

Condigoes acrotermodinamicas
na regido entre o bocal-rotor radial

By =y
a4 #0, =P 7P,
a, =0, = p,=p,

Razao de raios na regiao entre o
bocal-rotor radial

1,04 < Ar,_, < 1,08 (Zhang et. al., 2007)
1,04 < A, <1,1 (Moustapha et al., 2003)
1,06 <A4rn, <111

A, == (Mclallin ¢ Haas, 1980)
A4r, < 1,05 (Logan e Ramentra, 1995)

Ar, = 1,10 (Walsh e Fletcher, 2004)

Coeficiente de perda de pressao
total na regido entre o
bocal-rotor radial

Y, . =11,6% (Baskharone, 2006)




Tabela 26 — Limites aerotermodinamicos e construtivos de rotores radiais.

Parametros de Controle Limites de Operacao
Condicoes
aerotermodinamicas no rotor hy, > hy,
radial

Razao de pressao de

estagnacdo-estatica do estagio

Eficiéncia total-total do

RP, =& :1 (Walsh e Fletcher, 2004)

estagio ou isentropica da
turbina

80% <n, <90% (Gorla e Khan, 2003)
n, = 90% (Kofskey e Nusbaum, 1972)

Eficiéncia total — estatica do
estagio ou da turbina

Numero de Mach absoluto

78% <1, < 82% (Rohlik, 1968)
Niomar = 82,1% (Nishi e Sawada, 1969)
n, = 90% (Kofskey e Nusbaum, 1972)

na saida do rotor radial
Largura da pa do rotor radial

0,3<M,, <0,55 (Walsh e Fletcher, 2004)

b, <b,

Razao de velocidade na
entrada do rotor radial

C,, 2U, (Gopal e Chandra, 2011)
A=0,8 (Boyce, 2006)
A< 1,0 (Logan e Ramentra, 1995)
0,8<A1<0,9 (Chen e Baines, 1992)
0,9 <A< 1,0 (Chen e Baines, 1994),

(Moustapha et al., 2003)
RENN 1,42 (Ventura et al., 2012)

}"3 s

2 2,2 (Boyce, 2006)
]

N

Razao de raios do rotor radial

0,2< 55 <0,7 (Rohlik, 1968)

oY

LETD 0,7 (Walsh e Fletcher, 2004),

)
(Glassman, 1972), (Gopal e Chandra, 2011)
555 < 0,78 (Aungier, 2006), (Balje, 1980)

r

555 <0,9 (Aungier, 2006)

1y

0,2<5m <06 (Rohlik, 1968)

7

0,4 <52 <0 6 (Nishi e Sawada, 1969)

r

Bim 0,65 (Ajayi e Ojakovo, 2012)

&




Tabela 26 — (Continuagao)

Parametros de Controle

Limites de Operacao

Razao de raios na entrada r, D r
do bocal e entrada do rotor ,,_0 - Ho L33< r_o <1,50 (Zhang etal., 2007)
radial ’ ’ ’
v < 0,4 (Walsh ¢ Fletcher, 2004),
N _Dy, (Rohlik, 1968), (Glassman, 1972),
Razdo de raios na saida do B r, B D, (Gopal e Chandra, 2011)
rotor radial v<0,25 (Logan e Ramentra, 1995)
v<0,53 (Kofskey e Nusbaum, 1972)
Ton _ % B _ 185 (Aungier, 2006)
r r
Razao de raios do rotor radial p : 5 2 p
I =—2 1,6 <——<1,8 (Dixon, 1998),
V3 rms D 3rms ”'3 rms
(Rodgers e Geiser, 1987)
Razdo de argura da palheta D15 0,04 (Walsh ¢ Fletcher, 2004)
na saida do bocal e o b, b, D,
didmetro de entrada do rotor D, B D, b
radial 0,1< FI <0,16 (Rohlik, 1968)
2
Razdo de | da palhet .
O ida o bocal e b__ b 0,04 < 51 <0,68 (Rohlik, 1968)
diametro médio na saida do " " "
rotor radial
4, 0,1 4, 0,5 (Gorla e Khan, 2003
Razao de areas do rotor radial A_2 i< A_2 <0,5 (Gorla ¢ Khan, )
Raza t t
azo de e do rotor b 0.1<2 <05 (Glassman, 1972)
radia c c
—_ CVV
Solidez do rotor radial o= ¢ 1,25 <o, <1,75 (Linhardt, 1974)
Numero de pés do rotor radial Z, 11<2,,, <15 (Linhardt, 1974)
1,0< L,P<1,3 (Walsh e Fletcher, 2004)
Largura adimensional do L,
: LP=—
rotor radial L,P z —y
e
Largura adlmen's1onal do L, L, > 1.5 (Aungier, 2006)
rotor radial b, b,
A —20° < 8, <—40° (Moustapha et al., 2003)
Angulo do escoamento 0 ogo . .
relativo na entrada do rotor B, —33° < f, <=26° (Whitfield e Baines, 1990)

radial

—20° £ B, < —45° (Nishi e Sawada, 1969)




Tabela 26 — (Continuagao)

Parametros de Controle

Limites de Operacao

Angulo do escoamento

70° < a, < 80° (Dixon, 1998)
60° <a, =a, <80° (Nishi e Sawada, 1969)

absoluto na entrada do rotor a,
radial 67° <a, <75° (Ajayi e Ojakovo, 2012)
i,., ®—40° (Glassman, 1972)
Angulo de incidéncia i —40° <y, <=20" (Dixon, 1998),
' (Moustapha et al., 2003)
By = Poopis (i, =0) (Dixon, 1998)
a;=0 ¢ C,, =0 (Boyce, 2000),
(Baskharone, 2006)
N U; = wy;
Angulo do escoamento a, CoC =
absoluto na saida do rotor 37 Cms = Wans
radial U,>U,,
Wi > W,
¢ >cC,,
. -55° < B, <-75° (Whitfield e Baines, 1990)
Angulo relativo na saida do B, o
rotor radial B; =—60° (Logan e Ramentra, ?995),
(Moustapha et al., 2003), (Chen e Baines, 1994)
B; =—61° (Chen e Baines, 1992)
Velocidade tangencial na U, U, <600 m/s (Walsh e Fletcher, 2004)
entrada do rotor radial U, <670 m/s (Logan e Ramentra, 1995)
Raza loci |
azao de velocidade absoluta S 0,04 <52 <0,3 (Gorla e Khan, 2003)
na saida do rotor radial e C, C,
isentrépica
Razao quadratica de c. Y c. Y
velocidades (—3j 0,04 < (—3j < 0,3 (Dixon, 1998)
absolutas do rotor radial Co Co
Coeficiente de vazado na 4, = C,, ¢, <0,5 (Baskharone, 2006)
entrada do rotor radial U, 0,25 < ¢, <0,38 (Chen e Baines, 1994)
Razdo de1 V§10c1dades Wi Win 4 5 (Dixon, 1998)
relativas w, w,
C 1,03%31,3 (Gopal e Chandra, 2011)
m3
Razdo de velocidades C,, "

meridionais

10< % <1,5 (Wood, 1963)

m2




Tabela 26 — (Continuagao)
Limites de Operacao

Pardmetros de Controle
Y =0,65 (Gopal e Chandra, 2011)
CO
U, .
ren =0,7 (Mclallin e Haas, 1980),
o

(Rodgers e Geiser, 1987)
0,68 < & <0,71 (Gorla e Khan, 2003),

o

(Dixon, 1998)

Razdo de velocidades U,
tangencial na entrada do rotor C. U
radial e isentropica © 0,53 <—%<0,707 (Rohlik, 1968)
o
U, o
0,55 <—=<0,78 (Nishi e Sawada, 1969)
o
U2
0,65 <—=<0,75 (Rodgers, 2003)
o
U, )
0,6 <—=<0,65 (Japikse, 2000)
CO
0,2<¢,<0,3 (Dixon, 1998),
(Rodgers e Geiser, 1987),
_ . (Chen e Baines, 1994),
Coefimente de vazdo na b, = Cos (Moustapha et al., 2003)
saida do rotor radial 3 U, 0,2<4,<0,4 (Balje, 1980)
0,2<¢,<0,4 (Aungier, 2006)
Brope 0,25 (Rodgers e Geiser, 1987)
W, w =0,83 (Mclallin e Haas, 1980)
Coeficiente de poténcia Y= U2 w = 1,0 (Baskharone, 2006)
2
Rotacdo especifica N 0,3< N < 1,1 (Gorla e Khan, 2003)
Espessura da pa no bordo t, t.;>0,508 mm (Logan e Ramentra, 1995)
de fuga do rotor radial
Razio de espessura da pa no t, L2 0 04 (Auneier. 2006
bordo de ataque do rotor Z Z =0,04 (Aungier, )
radial
Razdo de espessura da pa no t, t; .
bordo de fuga do rotor radial i ro 0,02 (Aungier, 2006)
Razao de espessura da pa do t, Ly _ 0,04 (Glassman, 1976)
rotor radial o ro—p
3s 3h 3s 3h
Grau de reagdo da D, 0,45<D, <0,65 (Watanabe et al., 1970)
turbomaquina
Do < 0,4 (Boyce, 2006)
Dy Dy <0,6 (Boyce, 2006)

Fator de difusdo




Tabela 26 — (Continuagao)

Parametros de Controle

Limites de Operacao

Folgas no rotor radial

Entrada (axial)
Qs _ 0,002 (Rohlik, 1968)
DZ

axial

= 0,037 (Mclallin e Haas, 1980)

2

% =0,022 (Kofskey e Nusbaum, 1972)
2
0,01< % <0,07 (Futral e Holeski, 1970)
2
0. <0,4 mm (Dixon, 1998)
Saida (Radial)
0,

_gdwf =0,0025 (Rohlik, 1968)

3s

5radial

- =0,012 (Mclallin ¢ Haas, 1980)

2
_'Zdial =0,012 (Kofskey e Nusbaum, 1972)

3

5radial

b— =0,01 (Futral e Holeski, 1970)

3

0. i < 0,4 mm (Dixon, 1998)

o

1,0<-<1,3 (Rohlik, 1968)
5, .

22 20,002 (Rohlik, 1968)
DZ

S

—-=0,0025 (Rohlik, 1968)

3s

10° < Re< 5x10° (Baskharone, 2006)

0,05 mm<g,_<0,2 mm

(Suhrmann et al., 2010)

0,384 <& .<0,777 se f,=90°
(Gorla e Khan, 2003)
0,38<¢& < 1,04 se p,=90° (Dixon, 2010)

0,7<¢.<0,85 se f,=90°" (Dixon, 1998),
(Dixon, 2010)

7% < Lo < 12% (Boyce, 2006)

esp

1)
Razao de folgas no rotor o
radial b
Numero de Reynolds Re,
Rugosidade nas paredes g,
de turboméquinas
Coeficiente de perda de g
entalpia do rotor radial
Coeficiente de velocidades _ow
relativas do rotor radial 9, = w,,
Perda devido ao carregamento
da pa L,
Perdas por Atrito na L,

Passagem

L,
1% <— < 2% (Boyce, 2006)

Wesp




Tabela 26 — (Continuagao)
Parametros de Controle

Limites de Operacao
Perda devido a folga de topo L, 195 < L, < 2% (Boyce, 2006)
e radial =y 7 yee,
esp
Perdas por Incidéncia L,. 0.5< L. < 1.5% (Boyce, 2006)
We.s‘p
Perda na saida do rotor radial L, 204 < L, < 5% (Boyce, 2006)
0SS ——= 0 ,
Wesp
0<L,, <0,25 (Benson, 1970)
Perda na placa traseira do L i ‘
rotor radial ' " ~0,5% (Boyce, 2006)
esp
Coeficiente de poténcia Sy 0<S, <0,35 (Whitfield e Baines, 1990)
Razdo de largura da pa na b, b, . .
entrada e o raio de entrada do Z 0< Z <0,4 (Whitfield e Baines, 1990)
rotor radial
Rotacao especifica N 0,2< Ny <1,4 (Rohlik, 1968)
dimensional
Diametro de entrada do rotor D, D, <0,6 m (Walsh e Fletcher, 2004)
radial
Diametro do eixo do rotor o
radial

D, Sl])—;” (Benson, 1977)




Tabela 27 — Limites aerotermodinamicos e construtivos de volutas.

Parametros de Controle

Limites de Operacao

Condig¢des
aerotermodinamicas na
voluta

hy,=h

0sv

Queda de pressdo na voluta

1% < AP P, < 2% (Walsh e Fletcher, 2004)

AR/POV — ]00 AI)Oev—Osv

Oev

Numero de Mach absoluto
na entrada da voluta

0,1<M, <0,25 (Walsh e Fletcher, 2004)

Oev

Razao de raios da voluta

1,39 < 4 < 2,09 (Simpson, 2009)

Y,

tv

Coeficiente de velocidade
da voluta

0,7<8 <0,9 (Baines, 1992)
0,85< S, <0,95

(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011),
(Moustapha et al., 2003)
0,9<8, <0,95 (Karassik et al., 2001)

0,85<S§,6<0,9 (Whitfield et al., 1994)
0,9<S, <1 (Whitfield e Mohd Noor, 1994)

Razao de raios na interface
voluta-bocal

14
— v
an, ,=—

Ar,,_, =(0,04~0,15)r, (Karassik, et. al., 2001)
Ay, =1,07 (Hassan, 2007)
Ar, , =1,05 (Aungier, 2006)

Vazao massica de
recirculacgao

my=m(0~0,05)
(Whitfield ¢ Mohd Noor, 1994)

Fator de bloqueio na voluta

0< B, <0,1 (Moustapha et al., 2003)
B =0,9 (Romagnoli e Martinez-Botas, 2011)

Coeficiente de perda de
pressdo de estagnacao da
voluta

0,05<Y,, <0,15 (Moustapha et. al., 2003)
0,1<Y,, <03

TPL —
(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011)
0,5<Y,,, <1,0 (Walsh e Fletcher, 2004)

Angulo da lingiieta da
voluta

5° <4, <30°(Suhrmann et al., 2012)

Rugosidade na parede
interna da voluta

&

rv

g, =06Ra
12,5 ym < Ra <50 um (L1, 2012)

Percentagem de queda de
pressdo de estagnagdo
através da voluta

4r,

ofe P(er

— I 0 0 P()fe _f;)sv

1% < AL < 2% (Walsh e Fletcher, 2004)

0 fe




Apéndice B

FLUXOGRAMA DO PROGRAMA DE CALCULO
UNIDIMENSIONAL



/ Dados de entrada /

Modificar

Nao

Nipm conhecida?
parametros

/Inserir o valor de Nrpnyél
termodinamicos

»| Eficiéncia total-total inicial (1) ou geométricos

v

Tipo de escoamento na interface bocal-rotor radial

Sim

Escoamento supersonico
na saida do bocal
M>1

Condicoes aerotermodinamicas e geométricas do rotor radial

v

Condicoes aerotermodinamicas e geométricas do bocal

v

Condicoes aerotermodinamicas e geométricas da voluta

A Z

Perdas na turbina radial

v

Calculo da Eficiéncia total-total (1)

Sim

/ Dados de saida /

Guardar resultados

Nao

Fim



Apéndice C

EQUACOES DE CONSERVACAO

As equacdes de conservacdo sdao as representagdes matematicas do escoamento
utilizadas para a solu¢do dos diversos problemas de engenharia, sendo estas, as equagdes da

conservagdo da massa, da quantidade de movimento e de energia, portanto:

C.1 CONSERVACAO DA MASSA

Em um sistema de particulas onde a massa ndo varia com o tempo, tem-se:

Dm

a - -
2 _0=2{ pav+| pv-a4
Dt atJ.vcp J‘scp (Cl)

Dm . .
Dr = taxa de variacgdo total da massa do sistema (volume de controle)
t

0 0
—| pdV = 6_m = taxa de variagdo da massa dentro do volume de controle
t

al‘ ve

J‘” pV-d A= fluxo liquido de massa saindo da superficie de controle

A equacdo de conserva¢do da massa na forma diferencial ¢:



% +{5(%) L olov) a(/)W)} 0 €2

ot ox oy 0z
A vazdo massica na entrada e na saida do volume de controle em regime permanente ¢:
p,AC cosa,=mi=m=m:=p,A,C, cosa, (C3)

pAC,, =m=p,4C,, (C4)

ml

C.2 CONSERVACAO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO

Da segunda Lei do Movimento de Newton para um fluido escoando através de um

volume de controle, tem-se:

F - D _P(n€) (C5)
t Dt
SH,, o] pPavs] P(pns (C6)

Onde:

P —
EJ. pVdV =variagdo da gdm com o tempo no volume de controle

I % ( pf-;z)- dA = fluxos de entrada e saida de gdm atraveés da superficie de controle

J pV- dA= fluxo liquido de massa saindo da superficie de controle



As equacdes de conservacao de quantidade de movimento na forma diferencial para as

componentes (x, y € z) sdo:

~ ot
aﬂw (puV) = —@+ T +—= U + pf, (C7)
ot ox oOx oy 0z
~ ot ot ot
B v (o)== By Ty T Ty (c8)
ot ox oy Oz Y
- ot
% +V (pwV) —@+ O +—= Ty + pf, (C9)
0z Ox 0Oy 0Oz
O trabalho especifico da turbina é:
. . . UZ_U2 WZ-W2 CZ_CZ
Wy =m(U,Cyy -U,Cpp ) =m 12 = —k12 Z 4+ 12 - (C10)
Variagﬁaﬁda.cl)ntalpia Var'iactzz? ‘q’,q entalpia

\
Equacgao de Euler

C.3 CONSERVACAO DA ENERGIA

Da primeira Lei da Termodindmica e baseado nas hipoteses de escoamento
compressivel, permanente, adiabatico e a variagdo da energia potencial desprezivel, tem-se: a

equacdo de conservagdo de energia na forma diferencial que é:

2 2 .
° p e+V— +V-g p e+V— 14 :pq+a(kaTj+a ka—T
ot 2 ot 2 ox\  oOx) oy\ Oy

N a(kaT] _ 6(up) _ ﬁ(vp) _ a(Wp) " a(”fxx) " 8(uryx)+ a(ufzx) (Cl 1)
oz\ 0Oz Ox oy 0z Ox oy 0z
.\ 6(vrxy ) .\ a(vryy ) .\ 6(\/12}, ) .\ a(wr ) .\ a(wryz ) . awr..) iV

Ox Oy oz Ox Oy oz



Q.T_W./T :’;7[(h02_h01)+g(22_21)] (C12)

y c2-C?
%:hoz_hm:{(hz_hl)"'( 22 1):| (C13)
m



Apéndice D

MANUAL DO PROGRAMA COMPUTACIONAL DE
CALCULO UNIDIMENSIONAL PARA O PONTO DE
PROJETO DE TURBINAS RADIAIS — “TurbinaDP-RG”

A érea de trabalho desenvolvida para o programa tem como nome “TurbinaDP-RG” e ¢
um programa desenvolvido em linguagem FORTRAN, para o projeto preliminar de turbinas
radiais operadas com fluidos orgénicos para baixas poténcias.

O programa conta com uma janela para inserir os dados iniciais para o calculo na
condi¢do do ponto de projeto. A seguir descrevem-se as condi¢des de entrada e a funcao de

cada uma das janelas:

D.1 PARAMETROS DE ENTRADA

Para o projeto da turbina radial, inicialmente precisa-se conhecer a razdo de pressdo que
ela vai a atingir, juntamente com alguns outros parametros relacionados com o desempenho

da turbomaquina que se deseja projetar. Estes parametros sao:

> CondicOes de estagnacéo na entrada: pressdo total (£, ).em (kPa) e temperatura

total (7}, ), em (K) na entrada da turbina ou da voluta.



> Condicoes de estagnacdo na saida: pressao total ( B, ),em (kPa).

» Eficiéncias: eficiéncia total-total do bocal (7,) e eficiéncia total-total do estagio (7, ),

em (%).

» Vazao massica: representa a vazao massica de projeto (m ), em (kg/s).
» Propriedades do fluido de trabalho: sdo as propriedades fisicas que caracterizam o
fluido de trabalho.

> Angulo do escoamento relativo ou da pa na entrada do rotor: (3,) dos tridngulos

de velocidade em (°).

> Angulo do escoamento relativo ou da pa na saida do rotor: (5;,) dos tridngulos de

velocidade em (°) e apresenta variacdo desde a raiz até a ponta da pa do rotor.

» Espessuras: espessura da palheta do bocal (z,), da pa do rotor (¢,) e da lingiieta da
voluta (¢, ), em (mm).

> Razdo de raios de entrada e saida do bocal: ¢ a razéo entre o raio de entrada e saida
do bocal (7,/r,) utilizada devido a sua influencia na geometria do bocal em fungéo da
geometria do rotor, a qual ¢ expressa de forma adimensional.

» Razado de raios na saida do rotor: ¢ a razdo de raios da carcaga ¢ saida do rotor
(v=ry,/r,), utilizado, devido que influencia ndo s6 a geometria externa do rotor,
sendo também a largura da pa deste Ultimo e a largura da palheta do bocal, a qual ¢é
expressa de forma adimensional.

> Razéo de velocidades relativas do rotor: ¢ a razdo de velocidades relativas de
entrada e saida do rotor (w, ), utilizada devido a sua influencia na rotacdo da turbina.

» Folgas entre o bocal e o rotor: ¢ a distancia radial (4r) entre a saida do bocal ¢ a
entrada do rotor, em (mm).

> Folga no “shroud” do rotor: ¢ a distancia axial e radial ( f,, ) considerada nesse

estudo (Figura 85), como constante, ao longo da pa ou span do rotor desde o bordo de

ataque (Leading Edge) até o bordo de fuga (Trailing Edge) e ¢ dada em (mm).

Ponto de Projeto: rotina encarregada de realizar o calculo ¢ o dimensionamento dos
componentes (voluta, bocal e rotor radial). O programa conta com uma janela para inserir os

dados iniciais para o calculo na condi¢do do ponto de projeto (Figura 86). Esta opcao também



mostra e permite salvar em um arquivo de texto, os resultados previamente calculados em a

janela principal (Figura 87).

Folga do tnpn—-—hh-—

——— Beecal

Garganta
do bocal o

Folga radial rr
)
b2
Carcaga /
Y ‘ ri
\‘:‘“ /
- -f“/(:\ r:
Y AN Raiz :

fm Pa do Rotor

Folga do rntnry
g N Li__\

S

Projeto Aerotermo

r Condigdies Temmodinémicas de Operagdo da Turbina Radial — Parametros Constiutivos da Turbing Radial
Temperatura de Estagnacdo na Entrada da Turbina Radial (Voluta) [TOev. K] [ 3881500 r Rotor Radial
Presso de Estagnagio na Entrada da Turbing Radial [oluta) [PO=v, kPal [ 3000000 Angulo Relativa da P4 na Enrada do Rotor Radial [Beta 2, 7] -25.0000
Temperalura de Estagnacio na Safda da Tuibina Radial ™ Irseri [T03, K] : Angulo Relativa da P& na Saida do Rotor Radial [Beta 3s, 7] _E0.0000
. B i . X Espessura da P& do Rotor Radial [EFR. mm] 1.000000
Pressdo de Estagnagdo na Saida da Tuibina Radial [Rotor Radiall [PO3, kPa] 1075.000 2
it Folga no Topo & Radial do Rotor Radial [FRS, mm] 0.500000
Wazdo Massica da Tubing Radial [¥ahass, kats] | 10.00000 : i
Folga na Placa Traseira do Rotor Radial [FPT. mrn] 0500000
Eficiéncia |sentropica TotakTotal do Bocal EFFE %
IR el e A L H e L 1 38.00000 Rugosidade na Parede do Rotor Radial [Err. mm] 0.200000
Eficiéncia |sentropica TotalTotal do Estagi EFFTT, %]
GG SSRGS Otah Dok L el L 1| 500000 Fiazdo de Velocidades Relativas no Fotor Radial [wfr] 3.283000
da de Press3o de Est 30 na Yolut PQPsv, %]
RS AR e e (EOEsY. =] AEILLILY Fazdo de Radios na Ponta e Saida do Rotor Radial (Exducer]  [nusr] 0.239500
Bueda de Press3o de Estagnagdo na Interface Voluta-Bocal [POPOO, %] 2000000
Queda de Pressdn de Estagnacdo no Bocal [POPOT. %] [ 3.000000 ~Bocal
Gueda de Pressdo de Estagnagio na Interface BocakRotor Radial - [PAPOZ, %] 4.000000 Espessura da Palheta do Bocal [EFB. mm] 1.000000
Razio de Raios do Bacal [ROART] [ 1 200000
r Prapriedades do Fluido de Trabalha Orgénico - DwF Solidez do Bocal [sigmaboc] [ 1 350000
o Massa Molai do Gas [Mmg, ka/kmell [ 1020320
B rLimites de Aplicabilidade Y oluta
Temperatura Minima [Tmin. K] | 163.8500 Espessura da Lingua daVoluta [te.mm] [ 1 500000
Massa Especifica Minima [Rhmir, kas/m3] 0.400000 Altura Média da Rugosidade na Parede da Voluta [Ra, micras] 12.50000
e Fazdo de Raios na Interface Yoluta-Bocal [Rew/RO] 1.070000
r Estado Critico Z :
Temperaturs Ciiza [Tert, K] TR Razdo de Raios do Circulo Base da Voluta [RivRsv] 1.200000
Fator de Bl da ol bt
et [Fork, kFa] Y ator de Bloqueio da Yoluta [btv] 0.100000
Wolume Ciftica [Vert. m3skal | 0001950
r~ Coeficientes Capacidade Térmica Especifcica - Cpid: Equagio Polinomia ————————— w Fiotacda da Turbina Radial [RPM]
Coeficients CplR [Cp1R] 3 064000 ( 17 I~ Inserii RPM
Cosficients Cp2R (Co2R + 10E-3.K™1] [ 2542000
Coeficiente CpaA [Cp3R ¥ 10E-5.K°2]  ["0 586000
Coeficiente Cpéfi [Cp4R v 10E-8.K73] [ 333000
Coficiente CpoR [Cp5R # 10E11.K™4] [71 716000

Figura 86 — Janela do programa de célculo unidimensional.



Enaminas | L Micro Sistema ORC -l -msm

: [f=Ten o Prelimingr do Bocal = (O] =5, Perdas na Turblne Radlal
L\b | [ Portn do Prceta da Torbina Radal - OREALE3Ha - 0.2 - =
Diocumening | (2 Porko din Prjetbo dla Turlsire Roacial « ORCR 1348 « 0.5k | i: Dados de Emrada
tecenlet | [5) poriky de Projetu da Turbins Radal - ORC-RIMa - 0,18ky"s Hiro CRC Systens ” )
@ [ Pocko de Proseto da Turbes Radal - ORCAHIMS - 0.25hgm
- Faorko deé Protsto da Turbing Rodal - GREHIMa - 02558 etk (Tose, K] [F007500 - Fctos Rada
#1082 ponko de Prowto da Turbing Radsl - ORCRIMe - thas Plev. k22 [ 300000 Argde Firdatris dha P s Entsacda o Holos Hadkal [Bria2 ] [“mmm
e s dinguin Firdaiten i P4 i Sl o Rk Radial [Beta2e '] [“Enonon
=2 lﬁﬂ'-;’d (e Ciosssua daPs & Mot Nadd [EPFLmel [T 7560000
s i s Fuiga no Top & Fadiel da Roser Fradal RS [ 5500
gt A si] Fekgana Finca Tinsoia o Flokor sk ol [T500000
[EFFE ] ["agno0m
E’ s PRugasiclacks na Pareds ds Rotor Rincial En.m] [ "0200000
Meu comgutador IEFFTT. X[ 5800000 sz e Vehoouades Helaivas o Fokor ol (il [0
IPOPsv. 3] [T nonom Pl de Fadon ol ) [z
. - IPOF0L %] [Zome
Home du v | £ [T |
Meus ouaw 2 umevs do o [doen el ba) =] Coance | =hls e
1ndn [POPO2. %1 ["aomin Eapetiies ds Puhels do Bocel EPS.m| [ 1000000
1™ e oo someanle lebas Flazfa de Flsins do Bocal [RURIL |1 200000
o = Enider do Bocal [mgmaboc]  [777350000
Massa Molat do G M. kakroll  [T102.0320
o = Voluly:
Temperahua Mirina [Mmin K] | VESESH Friina s Lingus daVokda 1k, o] ,_| [T
Masan Especiicn Mirina P kip/m3] |7 000 A i o Parec o Vi IR micss] [~ 77 50000
TEdnd O o [FewB0) 73 570000
Tempesahan Crilica Wer k] [FEEEm :Wd;ﬂw-.*chubmdq\fm rnn::i [ 200000
ke Biidn P i [ R “wio de Blocusio ds Vot 1 [ acoo
Vokar Ciibca el kg [TOOmED
G Cpnd Equssio Parin de Fusietn Plotaga da Tubina Rladal JAPM]
Correrte Cp1H Ce1R] [~ 3064000 [ [ 10w T~ Insess APM
Coeheiente Ep2H [CpR e IEX K1) [T 43000 Fecha
Conficinnin Cp3R [Fp3R ¥ 1E5.K2) [aasm
Cosficiente Cpdfl [Cpa x 10E0.K) [333900
Comicinnie Cp5R (PSR » 10E1LE°4) [ 716000

Figura 87 — Janela para salvar arquivos.

Esta janela possui seis (6) sub-janelas, como ¢ mostrada na Figura 88:

[t - DADOS DE ENTRADA DO PROJETO DA TURBINA RADTAL
jTenperatura na encrada da curbins (Voluta), TOev (K|
Pressde na enteada da turbina (Volutal, POev [kPa)
[Fressio na saids da turbina, PO (kPa)
[Vashs massica da turbins, VaMass (Kg/s)
Ericitnein otal-total go eatdgio, EFFTT (v
Eficidncia total-total do bocal, EFFD (%)
ingulo relative da pé na entrada do roter, BETAZ (¥)
ingislo relative de ph ne saide do rotee, BETAIs (%)
fraign no topo & radial o retor, FRS |
roign ra placa cresesca do rotor, FPT (m
s dn ph do rotor, ERR (me)
|Espessura da palheca do bocal, EFD (ms)
[Espessura da lingus da voluta, tlv {mm)
fraitdes do booal, Signeaboc
frenperatara cricica do flutdo de trabalho arghnico, Terit
[Peeasdo ceivica do fluide de crabalba orginica, Perie (kP
Proluma eritics da fluids de trabalho ceghnice, Vorit (mdf
Constante do gas [Rg] [dkgE]
Jlimite minime da Eemeeratirs.

Trdn (¥

ojuto Pretiodmar da Yobl

2 - VOLUTL DE SEGRO TRANSVERSAL CIRCULAR

2.3 - FATO DA SEGRO DE ESTUDO DA WOLUTK, R
LI60°] [nm) Garganta
()
trmm}
(1)
(mm| Pomca da lingus

2.4 - RATO DA SEGRO TRANSVERSAL DE ESTUDO DA VOLUTA, Rt

(3607
[270%]
11807
[#0*
(G

2.5 — AREA DA SEGLO BE ESTUDG DA VOLUTA, ivel

(L]
(|
[real
v}
(mm} Fonta da lingus

| Garganta
|

-

£

0 Praliminar do Docal

3.1 = ENTRADA DO BOCAL: Formato Reto

Pressho de escagnagho [FCO) (xFa)

Preasdo eatdcica [FO] (kPa)

Tempecatuca de estagnaghe [TO0] (K}

[Temperacura estdcica [TO] (E)

finsan eapecifica de estagnagho [REOO] (ka/m31

Nasss especifica astdtica (RHO] (Rg/md)

oluse especifice de estagnagho [VOD] (m3/kg)

Volume mapecifics estAtice (VO] (=3 kgl

faio [RO] (nms)

lirgulo sbsoluco [ALPO] ()

elocidede mbmolute (C0] (mia)

Welocidade mecidional [CEO] imda)

Velocidads sbaoluta na dicegho vangencial [CT0] (w'3)
1.2 - SAfpA DO BOCAL: Formaro Reto
Praspho de astagnaghs [PO1] (kP
[Fressho escacica [F1] (kFa)
Tommerariicn e eatamnacin IT1 1K)

4.1 - ENTRADA DO ROTOR RADIAL
Freselio de estagnagho [POZ] (kPa)
[Pressfn escaciea [F2] (kPa)
(Terpeeatuga de eatagnagio [TOZ] (K
[Tempecacura estdcica [T2] (K)
Masza especifica de estagnaglo [REO2] (ka/m3)
[Nassn mapecificn estdzics [ER2] (kg/m3)
olume eapecifico de estagnaghe (VO3] (m3/kg)
wluse espevifice eatdtice [VI] (=3 kgl
falo [RI] (mes)
lo sbsoluta [ALPZ] ()
[Velocidede absoluta [C2] (m's)
slocidnds relaziva [B2] (wie)
Welocidade tangencial [UZ) fmfs)
Velocidade mecidionnl [CH2] (m/fa)
slocidads absaluta na dirsghos tangensial [ST2] (w's)

fUn IridAnde velariun ma Atrerhn TARAsRAial TUT2T imial

Turbins Radial

5 - PERDAS NA TURBINA BADIAL

Pecdas por incidénsia mo foter [Lincr)

{Pecdas por atrito na passagem do rotor [LEr]

{Perdaz devide & folga de cope & radial do roter [Lelr]
Pecdn devids A curvatusa da passagem o rotor (Lahr)
Pecda na saida do rotor [Lexe)

Fecda na placa traseirs do retor [Ldfl]

Perda no roror redisl [Lgeoter)

Pecda no bocal [Labooal]

Pecdaz no cone de entrada da voluta [Lev)

Pridan devids & velosidade meridional na volute [Lm)
Pecdas por atrito no canal de passagem da voluca [Liv]
Pecdas dovide & velocideds tangencial azcéves da voluta [
Prrda nm volues [Leveluta)]

6 = CORRELAGOES DE DESENPENNO DA TERBINA RADTAL

Grau 2a resgho [BRT)
51ze paranecer [3P]
hotagho capesifice [HEs)
Pidmecro especifice (D§]
[nocagha especifica [NZZ-SImp)
Didmetro eapecifico [DS-5imp)
Velocidade adimensicnal do rotor [BEAGE)
[coeticiente de velocidade isentrépica [U2Co)
[conticiente de velosideds [UICOR]
[loediciente vazho mdssica [CHMIUZ)
[Costiciente vazdo pdssica na cotrada do roter [THETAZ]
congiciente de vasho mAssics na saide do rotor [THETAS]OD
Eficiéncia total-escdrica caloulads do rotoc [EFFRS, 4]
1 a. [EFFrac, %]
Eficidncia Eatal-toEal ou issnteépica do rotor [EFFTT, 4]
racor de pocéncis do estagio (Jwp
Fator de bloqueio [bfc]
hazho Facor de bloquais [1-ber]

Farar de hinausin Thenl

dm
de
de

Figura 88 — Janela de resultados de calculo pelo programa “TurbinaDP-RG”.

» Dados de Entrada: mostra os dados de entrada empregados para os calculos

realizados no ponto de projeto.

» Projeto da Voluta: mostra os resultados dos calculos realizados pelo programa para a

voluta no ponto de projeto.




Projeto do Bocal: mostra os resultados dos calculos realizados pelo programa para o
bocal no ponto de projeto.

Projeto do Rotor Radial: mostra os resultados dos calculos realizados pelo
programa para o rotor radial no ponto de projeto.

Perdas na Turbina Radial: mostra as perdas em todos os componentes da turbina
radial.

Correlagdes de desempenho: mostra os valores das principais variaveis
adimensionais para determinar as caracteristicas de desempenho da turbina.

Inserir RPM: rotina base para os calculos das condi¢des de operac¢do da turbina no
ponto de projeto quanto se deseja inserir o valor da rotagdo nominal da turbina.

Fechar: esta opgao finaliza a execugdo do programa.



Apéndice E

INFORMACAO DOS FLUIDOS REFRIGERANTES



R123 - CHCIZCF3 - 2,2-dichloro-1,1,1-trifluoroethane (CAS# 306-83-2)

.Gas phase

tolar mazs Triple pt. temp. Mormal bailing pt. dipale at MEF
[ 152,93 ko/kmol | 1EE, K | 300,97 K [ 1.35 debye
Critical Paint

Temperature Pressure Dengity Acentnc factor
[ 486,83 K | ZEE1EMPa | BR0, kgdne [ 028192
Flange of applicability

Finimumn ternp. b airnLim temp. b aimiim pressure bl aximLin derizity
[ 166, K | BO0, K | 40, MPa [ 1774, ka/me

MIST Rec: Bwh MBWHR egquation of state for B-123 of Younglove and MclLinden [1994). - |

LITERATURE REFEREMCE S
ounglove, B.&. and McLinden, M.0.,

"t International Standard Equation of State far the Thermodunarmic

Properties of Refrigerant 123 [2.2-Dichloro-1,1,1-trifluoroethane],

J. Phys. Chem. Ref. Data, 23:731-779, 1994,

The uncertainties of the equation of state are 0.1% in density, 1.5% in heat
capacity, and 2% in the speed of sound, except in the critical region.

The uncertainty in vapor pressure iz 0%, Uncertainties are greater below 3z
E quation of State Wiscozity Thermal Conductivity
Surface tenzion | Melting Line | Sublimation Line |

Copy & |

Copy

LCancel | Print

Figura 89 — Informacao do fluido refrigerante R123.
Fonte: NIST

R134a - CF3CH2F - 1,1,1,2-tetrafluoroethane {CAS# §11-97-2)

_Gas phaze
Molar mazz Triple pt. temp. Mormal boiling pt. dipole at MEP
[ 102,03 ka/kmal | 169,85 K | 247.08 K [ 2058 debye
Critical Point
Temperature Pressure Density Acentric factor
[ LK | 40593 MPa [ B11.9kain? | 032684
Fange of applicability
Minirum bemp. b atiriunn termp. b awirum pressure b amiriuinn dengity
[ 169,85 K | 455, k. | 70, MPa [ 1591.7 kg/e
MIST Rec: FEQ Helmholtz equation of state for B-134a of Tillher-Roth & Baehr [1394). - |
LITERATURE REFEREMCE e
Tillner-Roth, B. and Baehr, H.D.,
"t international gtandard formulation of the thermodynamic properties
of 1,11, 2-tetrafluoroethane [HFC-1344a) for temperatures from 170 K
to 455 K. at pressures up to 70 MPa"
J. Phws. Chem. Ref. Data, 23:657-725, 1934,
Typical uncertainties are 0.05% for density, 0.02% for vapor
pregzure, 0.5-1% for heat capacity, 0.05% for vapor zpeed of zound, 7
Eguation of State Wizcosity | Thermal Conductivity |
Surface tenzion | Melting Line | Sublimation Line |
Cancel | Frint | Copy Copy Al |

Figura 90 — Informacao do fluido refrigerante R134a.

Fonte: NIST



R141b - CCIZFCH3 - 1,1-dichloro-1-fluoroethane (CAS# 1717-00-6)

lGas phaze

Molar mazz Triple pt. temp. Mormal boiling pt. dipole at HEF
| 116.95 kakmal [ 16368 K | 052K | 2014 debye
Critical Point

Temperature Pressure Drenazity Acentric factar
| 477 5K [ 4212MPa | 488 BE kodme | 02195
Range of applicability

Mimirmurn temp. b awirnunn tenp. b amiriuim pressure bl amimum density

| 16368 K [ 500, K | 400, MPa [ 14689 ka/nF

MIST Rec: FEQ short Helmhaltz equation of state for Fi-141b of Lemmon and Span (2006« |
LITERATURE REFEREMCE A
Lemmon, E.M. and Span, R..

"Short Fundamental Equations of State for 20 |ndustrial Fluids,"
\J. Cher. Eng. Data, 51:785-850, 2006,

The equation has uncertainties of 0.2% in denzity between 180 and 400 K at
preszures to 100 MPa, and 0.5% in density at higher pressures. The
uncertainty in density may be higher az temperatures approach 400 K. W apor

pressures are represented with an uncertainty of 0.2% fom 270 to 400 K. a2
Equation of State Wiscozity | Thermal Conductivity |
Surface tengion | telting Line | Sublimation Line |

LCancel | Frint ‘ Copy ‘ Copy Al ‘

Figura 91 — Informacgao do fluido refrigerante R141b.
Fonte: NIST

R152a - CHFZCH3 - 1,1-difluoroethane {CAS# 75-37-6)

_Ga$ phaze

Molar mazs Triple pt. temp. Marmal bailing pt. dipole: at NBP
[ 6051 kgfkmal [ 154,56 K [ 24913 K [ 2,262 debye
Critical Point

Temperature Pressure Density Acentnc factor
[ 38641 K [ 45168 MPa [ 368 kg/ne [ 0,27521
Fange of applicability

FinirLnn termp. I axirurm ternp. M awirum pressure b axirurn denzity

[ 154 56 K. [ AO0, K [ B0, MPa [ 11935 ka/m?

MIST Rec: BwWH MBWR equation of state for B-152a of Outcalt and McLinden [1336]. ~|
LITERATURE REFEREMCE ~
Outcalt, S.L. and McLinden, M.0.,

"8 modified Benedict-webb-Rubin equation of state for the thermodynamic

properties of B152a [1.1-difluoroethane),”

J. Phwz. Chem. Ref. Data, 25(2)E605-636. 1996,

The uncertainties of the equation of state are 0.1% in denzity, 2% in heat
capacity, and 005% in the wapor speed of sound, except in the critical region.

The uncertainty in vapor pressure iz 017, =z
Equation of State Wiscozity | Thermal Conductivity |
Surface kension | Melting Line | Sublimation Line |
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Figura 92 — Informacao do fluido refrigerante R152a.
Fonte: NIST



