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RESUMO 

MIRANDA, R. A. C., (2015), Projeto de Turbinas Radiais Operadas com Fluidos Orgânicos 

para Baixas Potências, Itajubá, 236p., Tese de Doutorado (Doutorado em Conversão de 

Energia) - Instituto de Engenharia Mecânica, Universidade Federal de Itajubá. 

 Esta tese de doutorado apresenta o projeto aerotermodinâmico preliminar de turbinas 

radiais subsônicas para ciclos Rankine orgânicos (ORC) operando com os refrigerantes R123, 

R134a, R141b e R152a como fluidos de trabalho. Essa análise é baseada na equação de 

energia unidimensional e na equação de estado de Redlich-Kwong e incorpora todas as 

equações e correlações necessárias mediante o uso da linguagem de programação FORTRAN 

e a Dinâmica dos Fluidos Computacional (DFC).  

 O programa “TurbinaDP-RG” utiliza uma solução unidimensional para determinar as 

características do escoamento através da turbina radial ao longo da linha de corrente média 

para as condições do ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.  

 A turbina radial operada com R141b apresentou o maior tamanho,                  

r2,R141b = 114,144 mm e maior eficiência total-total, ηtt,R141b = 70,504% em comparação com a 

turbina radial operada com R134a, que apresentou r2,R134a = 63,783 mm e eficiência total-total 

ηtt,R141b = 68,888%. 

 

Palavras-chave 

 Fluidos orgânicos, turbina radial, voluta, bocal, rotor radial, linha de corrente média, 

Dinâmica dos Fluidos Computacional. 

 

 



 

ABSTRACT 

MIRANDA, R. A. C., (2015), Meanline design of Radial-Inflow Turbine Operated with 

Organic Working Fluid for Small Power Systems, Itajubá, 236p., PhD. These - Instituto 

de Engenharia Mecânica, Universidade Federal de Itajubá. 

 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 r2,R141b = 114.144 mm 

and greater total-total efficiency ηtt,R141b = 70.504% as compared as the radial-inflow turbine 

operated with R134a with overall results of r2,R134a = 63.783 mm and total-total efficiency 

ηtt,R141b = 68.888%. 

 

Keywords 

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

Fluid Dynamics (CFD). 
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Capítulo 1 

INTRODUÇÃO 

 Neste capítulo se apresenta as generalidades, a justificativa, os objetivos, a metodologia 

de implementação do programa computacional para determinar as condições do ponto de 

projeto das turbinas radiais operando com fluidos orgânicos para baixas potências, a 

contribuição da tese e finalmente a organização 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 é mostrado na Figura 1. 

 Conseqüentemente, no mesmo processo tem-se lançado grandes quantidades de dióxido 

de carbono (CO2) na atmosfera, produto da geração de energia elétrica a partir da combustão 

de combustíveis fósseis, como é mostrado na Tabela 2.  

 A Figura 2 mostra as emissões de CO2 na atmosfera na última 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 preocupações atuais sobre as mudanças climáticas exigem 

medidas para reduzir as emissões dos gases do efeito estufa. 
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Tabela 1 – Consumo de energia elétrica doméstica. 

Período de análise, (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 

 

 
a) Comparativo entre o Brasil e o mundo. 

 
b) Comparativo entre o Brasil e a America Latina. 

Figura 1 – Consumo de energia elétrica doméstica. 

Fonte: Enerdata, Global Energy Statistical Yearbook 2013. 
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Tabela 2 – Emissões de CO2: combustíveis fósseis. 

Período de análise, (anos) 
2002 2003 2004 2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012 

Emissões de CO2: combustíveis fósseis, (MtCO2) 
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 

 

 
a) Comparativo entre o Brasil e o mundo. 

 
b) Comparativo entre o Brasil e a America Latina. 

Figura 2 – Emissões de CO2: combustíveis fósseis. 

Fonte: Enerdata, Global Energy Statistical Yearbook 2013. 
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1.2 CICLO RANKINE ORGÂNICO - ORC 

 Muitas soluções têm sido propostas para gerar energia elétrica a partir de baixas fontes 

de calor, porém, os métodos convencionais para a recuperação deste tipo de energia resultam 

economicamente inviáveis devido à baixa temperatura da fonte de calor, sendo esta inferior a 

500 K (Luján 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 não são alcançadas quando se considera calor residual. Estima-se 

que entre 20 e 50% da energia utilizada em processos industriais são perdidas na forma de 

calor residual e 60% das perdas são a baixas temperaturas (inferiores a 503,15 K), as quais 

não são acessíveis aos ciclos Rankine a vapor. 

 
1)  Caldeira 2)  Filtro eletrostático  
3)  Turbina a vapor 4)  Gerador elétrico 
5)  Transformador de energia elétrica 6)  Condensador 
7)  Torre de arrefecimento  8)  Bomba de alimentação 

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

 O ciclo Rankine orgânico é uma tecnologia promissora que envolve a conversão de 

energia a partir de qualquer fonte de calor, incluindo fontes renováveis, tais como solar, 

geotérmica, biomassa ou calor residual, dentre outras. O uso de vapor orgânico em lugar de 

vapor de água 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 orgânico é semelhante ao ciclo Rankine a vapor convencional aplicado 

a fontes de calor cuja temperatura é superior a 613,15 K, exceto pelo fluido de trabalho. Este é 

um fluido orgânico que substitui o vapor de água usado normalmente e permite a utilização do 

calor para geração de energia a partir de temperaturas tão baixas quanto 338,15 K. 

 A Figura 4 apresenta o diagrama simplificado de funcionamento do ciclo Rankine 

orgânico. O fluido de trabalho orgânico é bombeado (4-5) como liquido saturado para um 

evaporador. Em seguida, no evaporador (5–ev) é incrementada a temperatura até convertê-lo 

em vapor superaquecido. O vapor superaquecido sai do evaporador com alta pressão e 

temperatura e logo entra na turbina (ev-3) que aciona o gerador elétrico (o vapor necessita sair 

do dispositivo de expansão com título X = 1 ou seja, vapor saturado ou superaquecido, pois se 

no fluido de trabalho houver em percentual de líquido durante a expansão, pode ocorrer 

erosão na pá da turbina). Após passar pela turbina, o vapor superaquecido é encaminhado ao 

condensador, onde troca calor com a fonte fria (3-4), retornando ao estado líquido saturado 

para ser bombeado e iniciar o processo novamente. 

 

Figura 4 – Diagrama de funcionamento do ciclo Rankine orgânico (ORC). 
 

 O distintivo principal do ORC está na operação com baixas fontes de temperaturas, 

devido à característica do fluido de trabalho orgânico, além do potencial em reduzir a 

poluição ambiental e o consumo de combustíveis fósseis. Neste contexto, o desempenho 

econômico, ambiental e operacional depende das propriedades termodinâmicas e físicas do 

fluido de trabalho utilizado e das características do projeto (Papadopoulos et al., 2010). 
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 O fluido de trabalho orgânico é geralmente um refrigerante que não destrói a camada de 

ozônio e possui baixo potencial de aquecimento global (Cho et al., 2013). Além disso, deve 

apresentar massa molar elevada, baixa temperatura de evaporação e alta temperatura de 

condensação em comparação com o vapor de água (Pei et al., 2011). Este tipo de ciclo utiliza 

o calor da queima dos combustíveis ou de fontes alternativas de energia para aquecer o fluido 

de trabalho orgânico e convertê-lo em vapor, assim a energia térmica contida no vapor é 

transformada em trabalho mecânico através de uma turbina de potência. Por exemplo, no caso 

de uma turbina a gás de pequeno porte (100 kW), a vazão mássica e a temperatura dos gases 

de exaustão (entre 473,15 e 573,15 K) fazem do ORC, a escolha mais adequada para um tipo 

de sistema de recuperação de energia de baixa temperatura (Clemente et al., 2013). 

 Apesar de o ORC ser fechado, normalmente ocorre adição de pequenas quantidades do 

fluido de trabalho orgânico para suprir as perdas nos processos. 

 Algumas diferenças entre o ciclo Rankine orgânico e o ciclo Rankine a vapor 

convencional, referentes às considerações de projeto segundo Hattiangadi, (2013), são: 

 

 Baixa temperatura de recuperação de calor: com baixo ponto de ebulição, um 

fluido de trabalho orgânico devidamente selecionado pode recuperar o calor em 

temperaturas muito mais baixas quando comparado com os ciclos a vapor de água 

(fontes geotérmicas). 

 Tamanho dos componentes: os OWF têm alta vazão volumétrica na saída da 

turbina, portanto, o tamanho do regenerador e condensador tende a ser maior em 

tais sistemas.  

 Características dos fluidos de trabalho: água como fluido de trabalho é barato, 

não tóxico, não inflamável, tem baixo potencial de aquecimento global, não destrói 

a camada de ozônio, quimicamente estável e apresenta baixa viscosidade (baixas 

perdas por atrito e altos coeficientes de transferência de calor). No entanto, o 

tratamento da água deve ser integrado à central elétrica para alimentar o ciclo com 

água de alta pureza, deionizada e livre de oxigênio. Os fluidos orgânicos podem ser 

relativamente tóxicos e mais custosos do que a água (excluindo os custos de pré-

tratamento da água), porém Chen et al., (2010) sugerem que a produção ou a 

utilização de hidrocarbonetos de baixo custo em massa pode tornar sua utilização 

economicamente viável.  

 Projeto da turbina: em um ciclo a vapor, a razão de pressão e a variação de 

entalpia através da turbina são muito elevadas e como conseqüência, são utilizadas 
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turbinas com vários estágios de expansão. No ciclo Rankine orgânico, a variação de 

entalpia é muito menor, sendo um único estágio suficiente visando à redução 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 orgânico sendo que a temperatura de entrada está limitada pela 

estabilidade térmica do fluido, exigindo assim o uso de materiais resistentes às altas 

temperaturas nas pás da turbina e na caldeira. 

 Superaquecimento: a classificação principal dos fluidos orgânicos com base na 

inclinação de suas curvas de saturação de vapor é ilustrada na Figura 5. Os “Fluidos 

Úmidos” são aqueles que têm uma inclinação negativa e necessitam de 

superaquecimento, de modo a evitar a condensação durante o processo de 

expansão. Os fluidos ideais para ORC são os “isentrópicos” e os “Secos”, pois 

apresentam uma inclinação zero ou positiva respectivamente e, portanto não 

necessitam de superaquecimento. 

 

   

Figura 5 – Classificação dos fluidos orgânicos. 
 

 Pressão máxima do ciclo: a caldeira num ciclo de vapor é normalmente submetida 

a altas pressões de cerca de 70.000 kPa, incrementando assim, a complexidade e os 

custos de fabricação e manutenção. Os ciclos Rankine orgânicos são utilizados em 

aplicações de pequena escala e com trocadores de calor aletados compactos, que 

impõem uma limitação na pressão máxima de operação que geralmente não excede 

os 4.000 kPa. 
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1.3 JUSTIFICATIVA DO TRABALHO 

 O consumo acelerado dos combustíveis fósseis nos últimos anos tem causado muitos 

problemas ambientais, tais como: o aquecimento global, a destruição da camada de ozônio e a 

poluição do ar. Portanto, as novas tecnologias utilizadas na conversão de energia estão 

obrigadas a usar os recursos energéticos de maneira mais adequada sem causar poluição 

ambiental, sendo as fontes de calor de baixa temperatura uma das principais candidatas para 

este tipo de propósito (Yamamoto et al., 2001). 

 A diversidade energética presente no Brasil (a energia eólica, biomassa e, no futuro, a 

energia geotérmica e solar) mostra a tendência para a mini e microgeração de energia, 

permitindo que o consumidor instale pequenos geradores em sua unidade consumidora e 

venda o excedente à distribuidora local. 

 A aprovação das seguintes resoluções permitiu desburocratizar a instalação da geração 

distribuída de pequeno porte, que incluem a microgeração (inferior a 100 kW) e a 

minigeração (entre 100 kW e 1 MW). 

 

 Resolução Normativa Nº 482, de 17 de Abril de 2012 – ANEEL: estabelece as 

condições gerais para o acesso de microgeração e minigeração distribuída aos 

sistemas de distribuição de energia elétrica ou sistemas de compensação de energia 

elétrica, tomando as devidas providências. 

 Resolução Normativa Nº 228, de 25 de Julho de 2006 e Nº 284, de 16 de 

Outubro de 2007 – ANEEL: estabelece os requisitos para a certificação de 

centrais geradoras termelétricas na modalidade de geração distribuída, para fins de 

comercialização de energia elétrica no Ambiente de Contratação Regulada – ACR. 

 Resolução Normativa Nº 167, de 10 de Outubro de 2006 – ANEEL: estabelece 

as condições para a comercialização de energia proveniente da geração distribuída. 

 

 Esta tese de doutorado apresenta a análise aerotermodinâmica preliminar de uma turbina 

radial subsônica para ciclos Rankine orgânicos operando com refrigerantes como fluidos de 

trabalho utilizando o método da linha de corrente média. Esta análise é baseada na equação de 

energia e na equação de estado de Redlich-Kwong e incorpora as características de 

desempenho necessárias mediante o uso da linguagem de programação FORTRAN, que é 

uma linguagem muito utilizada para o cálculo numérico e a Dinâmica dos Fluidos 

Computacional. 
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 As turbinas radiais apresentam vantagem como: 

 

 Operam com vazões mássicas menores e altas razões de pressões (maiores que 8:1) 

num único estágio. 

 No caso de cargas menores (vazão mássica corrigida, MFP <
1

20,05 kgK s kPa ) 

aumenta a eficiência isentrópica, devido à diminuição das folgas, da espessura das 

pás e da rugosidade das superfícies em função do tamanho da turbomáquina. 

 Largura axial menor se for comparada com uma turbina axial que, para operar na 

mesma razão de pressão, precisaria de dois estágios (Walsh e Fletcher, 2004). 

 

 O uso das propriedades termodinâmicas e físicas dos fluidos reais em todas as equações 

de projeto evita a utilização das relações isentrópicas do gás ideal tradicionalmente usadas na 

expansão de gases (Fiaschi et al., 2012). Esta suposição é enganosa no projeto preliminar, na 

previsão das características de desempenho e no comportamento do escoamento no interior da 

turbomáquina na região termodinâmica, pois a hipótese do gás ideal não se sustenta (Colonna 

et al., 2006). 

 Na literatura, existem diferentes modelos para representar o comportamento dos 

refrigerantes como gases reais, os quais variam de complexidade, sendo as equações cúbicas 

de duas constantes as mais populares por causa de sua relativa simplicidade e baixo custo 

computacional (Luján et al., 2012). 

 A equação de estado de duas constantes de Redlich-Kwong apresenta resultados ótimos 

às pressões e temperaturas menores do que o estado crítico. Assim, em alguns casos, mostra 

igual exatidão do que a equação de estado de oito constantes de Benedict-Webb-Rubbin 

(Wark e Richards, 2001). 

 Sendo desenvolvido o programa de cálculo unidimensional “TurbinaDP-RG” para 

turbinas radiais, a escolha dos OWF utilizados foi baseada na inclinação das curva de 

saturação de vapor, mostrando assim a versatilidade do programa desenvolvido, devido que 

este pode determinar as dimensões principais da turbina radial sejam os fluidos úmidos, secos 

ou isentrópicos.  
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1.4 OBJETIVOS DO TRABALHO 

 Desenvolver um programa computacional de cálculo unidimensional para o projeto 

aerotermodinâmico preliminar de turbinas radiais subsônicas para ciclos Rankine 

orgânicos, operando com refrigerantes como fluidos de trabalho nas condições 

subcríticas para baixas potências. Os cálculos são baseados na equação de energia e 

na equação de estado de Redlich-Kwong utilizando o método da linha de corrente 

média mediante o uso da linguagem de programação FORTRAN. 

 Avaliar a geometria e o desempenho da turbina radial empregando os limites 

aerotermodinâmicos e construtivos. 

  Realizar a análise tridimensional do escoamento usando a Dinâmica dos Fluidos 

Computacional (DFC).  

1.5 METODOLOGIA 

  Na metodologia do projeto preliminar de turbinas radiais subsônicas operando com 

fluidos orgânicos, o estudo é realizado no plano meridional de cada componente da 

turbomáquina, baseado nas equações de conservação unidimensionais, bem como na equação 

de estado de Redlich-Kwong. 

 O programa utiliza uma solução unidimensional para determinar as características de 

escoamento através da turbina radial ao longo da linha de corrente média para as condições do 

ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.  

 A Figura 6 mostra a metodologia do projeto da turbina radial. Inicialmente são 

fornecidas as condições termodinâmicas de operação, potência, vazão mássica, eficiência 

total-total do bocal, eficiência total-total do estágio inicial, assim como também algumas 

relações geométricas e de velocidades. Em seguida, são determinadas as propriedades 

termodinâmicas em cada componente. 

 A turbina radial é projetada em componentes cujas características de funcionamento são 

modeladas a partir de suas condições operacionais, sendo os dados de saída de cada 

componente convertidos nos dados de entrada do componente seguinte. 

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

triângulos de velocidades, os números de Mach, as propriedades de estagnação, a geometria e 
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também as características de desempenho de maneira iterativa. Em seguida, é projetado o 

bocal realizando uma análise na região entre o bocal-rotor radial e finalmente é projetada a 

voluta após também realizar uma análise na região entre a voluta-bocal. 

 As perdas são avaliadas mediante um processo iterativo que utiliza a eficiência total-

total do estágio inicial para ser comparada com uma nova eficiência calculada atingindo a 

convergência com uma percentagem de erro mínima. 

 Uma vez determinada a geometria da turbina radial, esta é avaliada fazendo uso dos 

limites aerotermodinâmicos e construtivos de cada um dos componentes apresentados no 

Apêndice A visando encontrar uma opção que apresente altos níveis de desempenho para 

finalmente analisar o escoamento tridimensional através da Dinâmica dos Fluidos 

Computacional. 

 

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

  Neste trabalho é apresentada uma metodologia para o projeto preliminar que permitirá 

gerar as dimensões de uma turbina radial subsônica (voluta, bocal e rotor radial) operando 

com fluidos orgânicos com base na equação de estado de Redlich-Kwong. 

 Os estudos da literatura disponível não concentram a análise no projeto detalhado, 

devido à falta de informação para a análise aerotermodinâmica preliminar do canal de 

passagem da turbina radial que envolva as dimensões principais e o comportamento do 

escoamento no interior de cada componente. 

1.7 ORGANIZAÇÃO DO TRABALHO 

 Capítulo 1 – Introdução. Neste capítulo se apresenta as generalidades, a justificativa, 

os objetivos, a metodologia de implementação do programa computacional para determinar as 

condições do ponto de projeto das turbinas radiais operando com fluidos orgânicos para 

baixas potências, a contribuição da tese e finalmente a organização do trabalho. 

 Capítulo 2 – Revisão Bibliográfica. Neste capítulo são apresentados, o funcionamento, 

os fundamentos aerotermodinâmicos e os principais estudos disponíveis na literatura 

referentes ao projeto de turbinas radiais operando com fluidos orgânicos. 

 Capítulo 3 – Projeto Preliminar da Turbina Radial. Neste capítulo é apresentado o 

projeto preliminar unidimensional, a análise aerotermodinâmica e o modelo matemático 

baseado na equação de energia e na equação de estado de Redlich-Kwong para o ponto de 

projeto de turbinas radiais subsônicas utilizadas em ciclos Rankine orgânicos para baixas 

potências, considerando as propriedades físicas e termodinâmicas dos fluidos de trabalho 

orgânicos, os parâmetros geométricos e as características de desempenho, assim como os 

limites aerotermodinâmicos e construtivos. 

 Capítulo 4 – Modelo de Perdas da Turbina Radial. Neste capítulo são apresentadas a 

formulação matemática e o procedimento de cálculo unidimensional para a avaliação das 

perdas e das características de desempenho da turbina radial. 

 Capítulo 5 – Análise do Escoamento Através da Turbina Radial: Análise dos 

Resultados. Neste capítulo são apresentados os resultados obtidos pelo programa de cálculo 

unidimensional “TurbinaDP-RG” para turbinas radiais e a simulação numérica utilizando a 
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Dinâmica dos Fluidos Computacional para a obtenção do campo do escoamento (3D) e a 

análise de desempenho. 

 Capítulo 6 – Conclusões e Perspectivas Futuras. Neste capítulo são apresentadas as 

conclusões obtidas nesta tese, bem como as perspectivas para trabalhos futuros. Finalizado 

este capítulo, são mostradas as referências bibliográficas e os apêndices. 
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Capítulo 2 

REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 Neste capítulo são apresentados, o funcionamento, os fundamentos aerotermodinâmicos 

e os principais estudos disponíveis na literatura referentes ao projeto de turbinas radiais 

operando com fluidos orgânicos. 

2.1 TURBINAS OPERADAS COM FLUIDOS ORGÂNICOS 

 Os fluidos orgânicos apresentam vantagens significativas numa variedade de aplicações, 

como a possibilidade de projetar turbinas submetidas a baixos esforços, econômicas e 

eficientes para uma ampla faixa de temperaturas, onde as turbinas a vapor são pouco atrativas 

e/ou ineficientes (Hattiangadi, 2013). 

 Os fluidos orgânicos possuem certas características que influenciam o projeto de uma 

turbina, tais como:  

 

 Massa específica: é inversamente proporcional ao volume específico, portanto, os 

fluidos orgânicos apresentam altos valores dela, permitindo o projeto de turbinas 

com dimensões menores quando comparado aos projetos que utilizam água. 

 Variação de entalpia: é relativamente pequena devido ao alto valor da massa 

molecular do fluido. Portanto, existe a possibilidade de projetar um único estágio 

com altas razões de velocidade ( 2 OU C ) e velocidade periférica moderada ( 2U ).  
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 Velocidade do som: é baixa e resulta em elevados números de Mach na entrada do 

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

2.2 TURBINAS RADIAIS 

 As turbinas radiais (nas quais os gases fluem radialmente em relação ao eixo da 

máquina) de escoamento compressível são turbomáquinas térmicas capazes de aproveitar a 

energia proveniente de um fluido em forma de impulso rotatório. Este tipo de turbomáquina é 

a mais utilizada para pequenas demandas de potência, devido ao projeto simples, fácil 

manutenção e baixo custo. 

 Uma turbina radial de um estágio 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 

condições de operação estabelecidas. 

 

Figura 7 – Componentes da turbina radial. 

2.2.1 Principio de Funcionamento 

 O processo termodinâmico que acontece neste tipo de turbina é 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 à voluta, o processo (sv-0) corresponde à região entre a 

voluta-bocal, o processo (0-1) corresponde o bocal, o processo (1-2) corresponde à região 

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 saídas de cada componente. 

 Na passagem do escoamento através dos estágios estacionários da turbina radial (voluta 

e bocal), a energia cinética (velocidade) aumenta e a entalpia de estagnação permanece 

aproximadamente constante ( 0ev 0sv 00 01 02h h h h h= = = = ), porém a entalpia estática, assim 

como a pressão estática diminuem. Finalmente o processo (ev-svs-0s-1s-2s-3s) corresponde a 

uma expansão ideal ou isentrópica sem perdas. 

 
Figura 8 – Diagrama de Mollier entalpia-entropia da turbina radial: processo de expansão.  

2.2.2 Transformação da Energia 

 À medida que o escoamento se move através do canal de passagem e se acerca ao eixo 

da turbina na direção radial, este tenderá a acelerar-se com uma velocidade periférica maior 

do que a velocidade periférica do rotor radial. No entanto, a presença das pás impede esta 

aceleração e o escoamento exerce pressão sobre a face mais avançada na direção do 
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movimento (face de pressão). As pressões (maiores e menores) desenvolvem a força sobre a 

pá e subseqüentemente, o torque e a potência no eixo. 

 Finalmente, o escoamento é forçado a girar, tomar a direção axial e chegar ao exducer, 

que tem como função dar ao escoamento uma componente tangencial da mesma intensidade, 

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

seja completamente axial.  

2.3 EQUAÇÃO DE ESTADO DE REDLICH-KWONG 

 Existem muitas equações de estado de duas constantes que foram propostas em 

diferentes épocas a partir da equação cúbica de estado de Van der Waals, apresentada em 

1873, até as mais recentes que exigem quinze constantes. O uso dos métodos computacionais 

torna-se necessário devido à alta complexidade destas equações. 

 A equação de estado de Redlich-Kwong foi proposta por Otto Redlich e                

Joseph Neng Shun Kwong em 1949, sendo outra modificação da equação de estado de       

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

 

 Equação algébrica com duas constantes (aRK e bRK) que relacionam a pressão, a 

temperatura e o volume do gás. 

 Equação empírica com ótimos resultados: os autores não apresentam a derivação da 

equação na publicação original, argumentando que sua validade é baseada nos 

resultados obtidos (Helrich, 2008).  

 Válida para gases não polares nas regiões subcríticas, críticas e supercríticas. Além 

disso, o valor do fator de compressibilidade crítico é Zcrit = 0,333 apresentando um 

desvio de 11% em comparação com os valores experimentais pois este valor deve 

estar na faixa entre crit0,21 Z 0,3≤ ≤ . 

 A Tabela 3 apresenta a listagem de uma serie de equações cúbicas de estado e a 

variação do termo de atração ao longo do tempo em função de cada autor. 

Ressalta-se que na Tabela 3 o termo de repulsão (não mostrado) é semelhante em 

todas as equações de estado. 
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Tabela 3 – Modificações do termo de atração de diferentes equações cúbicas de estado. 

Equação cúbica de estado geral

( )⎛ ⎞
= −⎜ ⎟−⎝ ⎠

0
0 at 0 0

0 Termo de atração
Termo de repulsão 

RTP P f T ,v
bν ��	�


��	�

 

Equação cúbica de estado de: Ano Termo de atração 
 

Van de Waals (VdW) 
 

1873 
VdW

2
0

a
ν

 

 
Clausius (C) 

 
1880 ( )

C
2

0 0 C

a
T cν +

 

 
Berthelot (B) 

 
1907 

B
2

0 0

a
T ν

 

 
Whol (W) 

 
1914 ( )

W W
3

0 0 W 0

a c
bν ν ν

−
−

 

 
Whol modificada (W) 

 
1914 ( )

W W
2 3

0 0 0 W 0 0

a c
T b Tν ν ν

−
−

 

 
Redlich-Kwong (RK) 

 
1949 ( )

RK
1

2
0 0 0 RK

a

T bν ν +
 

 
Aungier-Redlich-Kwong (ARK) 

 
1955 

( )
( )

ARK

0 0 ARK

a T
bν ν +

 

 
Soave-Redlich-Kwong (ARK) 

 
1972 

( )
( )

SRK

0 0 SRK

a T
bν ν +

 

 
Peng-Robinson (PR) 

 
1976 

( )PR
2
0 PR 0 PR

a T
2b bν ν+ −

 

 
Hederer-Peter-Wenzel (HPW) 

 
1976 

( )
( )

HPW

0 0 HPW

a T
bν ν +

 

 
Soave-Redlich-Kwong-Boston-Mathias 

(SRKBM) 

 
1980 

( )
( )+

SRKBM

0 0 SRKBM

a T
bν ν

 

 
Soave-Redlich-Kwong-Peneloux 

(SRKP) 

 
1982 

( )
( )+

SRKP

0 0 SRKP

a T
bν ν

 

 

 A equação de estado de Redlich-Kwong requer da utilização da temperatura crítica, Tcrit 

e a pressão crítica, Pcrit, nos parâmetros aRK e bRK para cada componente analisado, sendo 

formulada assim: 

 

( )
0 RK

0 1
20 RK 0 0 0 RK

RT aP
b T bν ν ν

= −
− +

 (1)
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 Sendo que o parâmetro aRK representa o termo corretivo das forças de atração 

intermoleculares e o parâmetro bRK representa o termo corretivo para o volume ocupado pelas 

moléculas (co-volume).  

 
52 2

crit
RK a

crit

R Ta
P

Ω=  sendo, 
( )a 1

3

1 0,42748
9 2 1

Ω = =
−

 (2)

 

crit
RK b

crit

RTb
P

Ω=  sendo, 
1

3

b
2 1 0,08664

9
Ω −

= =  (3)

 

 A constante do fluido de trabalho é: 

 

u

W

RR
M

=  (4)

 

 A equação de estado de Redlich-Kwong de forma cúbica polinomial, assim como seus 

coeficientes para o volume específico em função da temperatura e da pressão são: 

 

+ + + =3 2
0 1 0 2 0 3a a a 0ν ν ν  (5)

 

= − 0
1

0

RTa
P

 = − − 2RK 0RK
2 RK1

2 00 0

b RTaa b
PPT

 = − RK RK
3 1

2
0 0

a ba
PT

 (6)

 

 A massa específica é obtida de forma simples assim: 

 

=0
0

1ρ
ν

 (7)

 

 A equação de estado cúbica polinomial de Redlich-Kwong assim como seus 

coeficientes também podem ser representados como uma equação do fator de 

compressibilidade em função da temperatura e da pressão reduzida, portanto: 

 

( )3 2 2
0 0 0 R R R R RZ Z Z A B B A B 0− + − − − =  (8)
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= R
R a 5

2
R

PA
T

Ω  e = R
R b

R

PB
T

Ω  Sendo, 0 0
R R

crit crit

T PT  e  P
T P

= =  (9)

 

 Finalmente, o fator de compressibilidade pode ser determinado assim: 

 

0 0 0 RK
0 3

20 0 RK 0 RK0

P v v a 1Z
RT v b v bRT

⎛ ⎞
= = − ⎜ ⎟− +⎝ ⎠

 (10)

2.4 MODELO TERMODINÂMICO DO GÁS REAL 

 O comportamento do escoamento compressível é essencial para modelar o processo de 

expansão num ciclo Rankine orgânico, a fim de obter um modelo de gás real adequado para 

calcular as propriedades termodinâmicas de forma tão precisa quanto for possível. Portanto, 

as propriedades do gás real são determinadas como é descrito a seguir: 

2.4.1 Calores Específicos do Gás Real 

 O calor específico de uma sustância é definido como a quantidade de calor necessária 

para elevar em um grau, a temperatura de uma massa unitária da sustância. Como esta 

propriedade é dada para uma massa fixa de sustância, significa que é uma propriedade 

intensiva, sendo desenvolvida a seguir: 

 

2.5.1.1 Calor Específico a Volume Constante do Gás Real (Cν0) 

O calor específico a volume constante do gás real é a soma da contribuição como gás 

ideal e a correção residual devido ao comportamento não ideal do gás, portanto: 

 

N N
0RK

0 0,id 0 ,R p0 ,id 3
2 0 RK Contribuição Correção RK 0Cv0,idcomo gás ideal  residual 

3aC C C C R ln
b4b T

ν ν ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − = − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠��	�
  (11)

 

 E a contribuição como gás ideal é: 
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0,id p0 ,idC C Rν = −  (12)

 

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

específico à pressão constante como gás ideal. 

 

( )o 2 3 4
p0 ,id p0 ,id p1 p2 0 p3 0 p4 0 p5 0C C R C C T C T C T C T R= = + + + +  (13)

 

 Finalmente , a correção residual mediante a equação de estado de Redlich-Kwong é: 

 

0RK
0,R 3

2 0 RKRK 0

3aC ln
b4b T

ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − ⎜ ⎟+⎝ ⎠
 (14)

 

2.5.1.2  Calor Específico à Pressão Constante do Gás Real (Cp0)  

O calor específico à pressão constante como gás ideal é obtido calculando o valor de 

0Cν  da equação (11) e substituindo este valor na equação (15). 

 

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

0

0

2

0

0
p0 0 0

0

0 T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

 (15)

2.4.2 Derivadas Parciais do Gás Real 

 As derivadas parciais do volume específico e da pressão são resolvidas mediante a 

equação de estado de Redlich-Kwong utilizando as relações termodinâmicas generalizadas. 

Desta forma, a taxa de variação da pressão em relação à temperatura para o volume específico 

fixo é: 

 

( )
⎛ ⎞∂

= +⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠ 0

0 RK
3

20 0 RK 0 0 0 RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν
 (16)
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 A taxa de variação da pressão em relação ao volume específico para a temperatura fixa 

é: 

 

( ) ( ) ( )
⎛ ⎞⎛ ⎞∂

= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠0

0 0 RK
2 1

20 0 0 RKT 0 RK 0 0 0 RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

 (17)

 

 Finalmente, a taxa de variação do volume específico em relação à pressão para a 

temperatura fixa é: 

 

0

0

0

0 0T

0 T

1
P P
ν

ν

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(18)

2.4.3 Entalpia Específica do Gás Real 

 A função entalpia é uma propriedade que não é possível ser medida diretamente. Porém, 

ela pode ser expressa de forma matemática em função da temperatura ou da pressão, assim 

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

 

2.5.3.1  Entalpia Específica do Gás Real – Primeira Forma: h = f(T, P) 
 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0
0

0 0P T

h hdh dT dP
T P

 (19)

 Com: 

 

⎛ ⎞∂
≡⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 0

0
p0,id

0 P

h C
T

 (20)

 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0
0 0

0 0T P

h sT
P P

ν  (21)
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⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0

0 0P P

s
P T

ν  (22)

 

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

 

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥= + + ⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

0

0

0
0 p ,id 0 0

0 P

sdh C dT T dP
P

ν  (23)

 

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

 

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥= + − ⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦0

0
0 p0 ,id 0 0

0 P

dh C dT T dP
T
νν  (24)

 

2.5.3.2 Entalpia Específica do Gás Real – Segunda Forma: h = f(s, P) 
 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0
0

0 0P s

h hdh ds dP
s P

 (25)

 

 Com: 

 

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 0

0
0

0 P

h T
s

 (26)

 

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 0

0
0

0 s

h
P

ν  (27)

 

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

 

= +0 0 0dh T ds dPν  (28)

 

 Sendo: 
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0 0

0 0

0 0P T

s sds dT dP
T P

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠

 (29)

 

⎛ ⎞∂
≡⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 0

p0 ,id0

0 0P

Cs
T T

 (30)

 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
− − =⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0
0 0

0 0T T

h sT 0
P P

ν  (31)

 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0
0 0

0 0T P

h T
P T

νν  (32)

 

 Da equação (32) em (31), tem-se: 

 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂ ∂
= −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 0

0 0

0 0T P

s
P T

ν  (33)

 

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

 

0

p0 ,id 0

0 0 P

C
ds dT dP

T T
ν⎛ ⎞∂

= − ⎜ ⎟∂⎝ ⎠
 (34)

 

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

 

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥= + − ⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦0

0
0 p0 ,id 0 0

0 P

dh C dT T dP
T
νν  (35)

 

2.5.3.3 Entalpia Específica do Gás Real – Equação de Estado de Redlich-Kwong 

A entalpia específica do gás real, segundo Dicken e Márida, (2008) mediante a equação 

de estado de Redlich-Kwong é determinada por: 
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( )= − + +o
0 0 ,id ref0

h H H H h  (36)

 

 Sendo que ( )o
0

H H−  é chamada de entalpia residual e representa a diferença entre a 

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

temperatura e pressão fixa. 

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞

− = − − + +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

o RK RK
0 0 30 2 0RK 0

3a bH H RT 1 Z ln 1
2b RT ν

 (37)

 

 A contribuição da entalpia como gás ideal é: 

 
0

ref

To o
0 ,id 0 ,id p0 ,idT

H H R R C dT= = ∫  (38)

 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 3 4 5

p2 0 ref p3 0 ref p4 0 ref p5 0 ref
0 ,id p1 0 ref

C T T C T T C T T C T T
H C T T R

2 3 4 5

⎡ ⎤− − − −
⎢ ⎥= − + + + +
⎢ ⎥
⎣ ⎦

 (39)

 

 Finalmente, refh  é a entalpia do gás à temperatura ( refT ) e pressão ( refP ) de referência.  

 

2.5.3.4 Entalpia de Estagnação (h0) 

A entalpia de estagnação é a entalpia que uma corrente de gás, com entalpia estática e 

velocidade teria quando é desacelerado adiabáticamente até a condição de repouso sem transferir 

trabalho, portanto: 

 

0 dinh h+ h=  Sendo, 
2

din
Ch
2

=  (40)

 

2.5.3.5 Temperatura de Estagnação (T0) 

A temperatura de estagnação é determinada calculando-se o valor do fator de estagnação e 

da temperatura dinâmica da equação (42). Logo, substituindo este valor na a equação (41), tem-

se: 
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( )0 f dinT T + S T=  (41)

 

Sendo, 0

0

0

0

0 v0 0 0
f

0 0 0 0P

0 T

P
TT v TS

v T v P
v

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎛ ⎞ ⎝ ⎠∂ ⎢ ⎥= =⎜ ⎟ ⎢ ⎥∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠ ⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

       e  
2

din
p0

CT
2C

=  (42)

 

2.5.3.6 Expoente Isentrópico (n0) 
O expoente isentrópico para a variação de volume é determinado segundo                 

Bar-Meir, (2013) da seguinte forma:  
 

=
2
0

0
0 0

an
Z RT

 (43)

 

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

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎛ ⎞+ −
− +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠⎢ ⎥= ⎢ ⎥⎛ ⎞ ⎛ ⎞

⎢ ⎥+ − −⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

0 RK 0 RKRK RK
3

20 RK 0 0 RKp0 0
0

v0 RK RK RK
3

20 00

v b v ba b2
v b v v bC RT vn

C b a b1 1
v vRT v

 (44)

 

2.5.3.7 Rotalpia (I) 
A rotalpia não é uma propriedade amplamente conhecida e utilizada como as outras, 

porém é estável o suficiente para se manter invariável ao longo do rotor ( )2 3I I= , 

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

2
2

2 02 2 2 2 2 2
CI h U C h U C
2θ θ

⎛ ⎞
= − = + −⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (45)

 
2
3

3 03 3 3 3 3 3
CI h U C h U C
2θ θ

⎛ ⎞
= − = + −⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (46)

 

 



27 

 

2.5.3.8 Entalpia de Estagnação Relativa (h0rel) 
Esta variável é determinada da seguinte forma:  

 
2 2 2

2 2 2
02rel 2 02

W C Wh h h
2 2 2

⎛ ⎞
= + = − +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (47)

 
2 2 2

3 3 3
03rel 3 03

W C Wh h h
2 2 2

⎛ ⎞
= + = − +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (48)

 

2.5.3.9 Temperatura de Estagnação Relativa (T0rel) 
A temperatura de estagnação relativa é determinada da seguinte maneira:  

 

2 2 2
2 2 2

02rel 2 f 02 f f
p0 p0 p0

W C WT T S T S S
2C 2C 2C

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= + = − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

 (49)
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W C WT T S T S S
2C 2C 2C

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞
= + = − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

 (50)

2.4.4 Entropia Específica do Gás Real 

 A entropia do gás real, segundo Horvath, (1974) e Dicken e Márida, (2008), mediante a 

equação de estado de Redlich-Kwong, é determinada utilizando-se: 

 

( )= − + +o
0 0 ,id ref0

s S S S s  (51)

 

 Na qual, a entropia residual é: 

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞

− = − − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

o RK 0 RK RK
0 30 20 0RK 0

b P a bS S Rln Z ln 1
RT 2b T ν

 (52)

 

 A entropia como gás ideal é: 
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C
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T
= = ∫  (53)

 

( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 3 4

p3 0 ref p4 0 ref p5 0 ref
0 ,id p1 0 ref p2 0 ref

C T T C T T C T T
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2 3 4
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⎝ ⎠

 (54)

 

 Finalmente refs , é a entropia do gás à temperatura e pressão de referência. 

2.4.5 Velocidade do Som do Gás Real 

 A velocidade do som do gás real é determinada mediante a seguinte relação 

termodinâmica: 

 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂
= = −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠
0

0

2
p00 0

0
0 0 0S

0 T

CPa
C

P
ν

ν
ρ ν

 
(55)

 

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

equação (56). 

 

0 0 0 0a Z n RT=  (56)

2.4.6 Propriedades de Transporte do Gás Real 

 Na ausência de reações químicas, as propriedades de transporte são descritas 

detalhadamente a seguir: 

 

2.5.6.1 Viscosidade Dinâmica (μ0) 

A viscosidade dinâmica é uma medida das forças de viscosas, sendo função da 

composição e da temperatura estática do gás. A viscosidade dinâmica é utilizada para 

determinar a condutividade térmica e o número de Reynolds, sendo este usado para 

determinar as perdas e características de desempenho da turbina radial. 
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Utilizando o modelo de interação das esferas ou de efeito das forças intermoleculares 

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

 

WG 6
0 2

v

M T
26,69 10μ

Ω σ
−= ×  

2

Ns
m

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

  (57)

 

 Sendo que WGM em g/mol, vΩ  representa a colisão integral das moléculas, *T  é a 

temperatura adimensional que depende da temperatura crítica, da constante de Boltzmann, Bk  

e da profundidade do potencial, ε . A Tabela 4 apresenta as constantes utilizadas para 

determinar a colisão integral das moléculas. A equação (58) é aplicável se *0,3 T 100≤ ≤  

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

 

( ) ( ) ( )* *
c cB D T F T*

v c c cA T C e E eΩ
− − −= + +  (58)

 

Tabela 4 – Constantes da colisão integral das moléculas. 

cA 1,16145=  cB 0,14874=  cC 0,52487=  

cD 0,77320=  cE 2,16178=  cF 2,43787=  
 

*crit

B crit
B

T T 1,2593TT
k 1,2593 Tk

ε
ε= → = =  (59)

 

 Finalmente, o diâmetro da esfera ou da molécula em colisão é: 

 

( )3
3

crit
cm0,809 v molσ =  em angstroms (60)

 

2.5.6.2 Condutividade Térmica (λ0) 

Com o valor calculado da viscosidade dinâmica do gás real mediante a equação (57), o 

valor da condutividade térmica é estimado substituindo-se este valor na equação (61), 

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

(Poling et al., 2001). 
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λ
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(61)

 

 Sendo as variáveis v0 ,idgC , p0,idgC  e ugR  (J/molK). 

2.4.7 Características de Desempenho da Turbina Radial 

 A avaliação do projeto unidimensional da turbina radial é realizada mediante o uso das 

características de desempenho adimensionais e semi-adimensionais, descritas na seqüência: 

 

2.5.7.1 Eficiência total-total (ηtt) 

Representa a relação entre a entalpia de estagnação atráves da turbina e a entalpia 

isentrópica. 

 

esp 0ev 03
tt

iso 0ev 03s

w h - hη
w h - h

= =  (62)

 

2.5.7.2 Eficiência total-estática (ηts)  

Representa a relação entre a entalpia de estagnação atráves da turbina e a variação de 

entalpia, porém na condição estática, considerando a energia cinética na turbina como 

perdida. 

 

0ev 03
ts

0ev 3s

h - hη
h - h

=  (63)

 

2.5.7.3 Eficiência do bocal (ηb)  

 A eficiência do bocal é expressa em termos dos coeficientes de perdas (Dixon, 1998), 

assim: 
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 (64)

 

2.5.7.4 Grau de Reação (Drt)  

Define como se comporta o estágio durante o processo de expansão através de voluta, 

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

 

( ) ( )
( ) ( ) ( )

⎡ ⎤− + −− ⎣ ⎦= =
− ⎡ ⎤− + − + −⎣ ⎦

2 2 2 2
3 2 2 32 3

rt 2 2 2 2 2 2
ev 3 3 2 2 3 2 3

1 W W U Uh h 2D 1h h W W U U C C2
 (65)

 

 Algumas considerações sobre o grau de reação são apresentadas na Tabela 5 

(Moustapha et al., 2003): 

 

Tabela 5 – Grau de reação. 

rtD 0<  O escoamento desacelera no canal de passagem do rotor 
rtD 0=  2 3 1 2W W  e C >>C=

rtD 0>  
2 3 3 2C W  e C W= =  (em magnitude) 

rtD 1≥  O escoamento acelera no rotor e diminui no bocal 
 

2.5.7.5 Vazão Mássica Corrigida (MFP) 

A cada rotação da turbina, a vazão mássica se incrementa com a razão de pressão até 

atingir o valor máximo que ocasiona o entupimento, portanto: 

 

0ev

0ev

T
MFP m

P

•

=  (66)

 

2.5.7.6 Rotação Específica (Nss) 

Este parâmetro não está relacionado com as dimensões físicas, mas sim com as 

grandezas de funcionamento da turbomáquina: rotação do rotor, vazão volumétrica na saída 

do rotor e trabalho específico isentrópico. 
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3
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ω

Δ

•

=  (67)

 

2.5.7.7 Diâmetro Específico (Dss) 

Este parâmetro está relacionado com a rotação específica, porém inclui a dimensão da 

turbomáquina. 

 
3

4
2 iso

s

3

D hD
Q

Δ
•

=  (68)

 

2.5.7.8 Parâmetro de Tamanho (Shape Factor - SF) 

É um fator dimensional que determina a largura aproximada da turbomáquina. 

 

3
1

4
iso

Q
SF

hΔ

•

=  (69)

 

2.5.7.9 Número de Mach (M) 

O número de Mach absoluto é: 

 

0
0

CM
a

=  (70)

 

 Finalmente, o número de Mach relativo é: 

 

0

WM
a

=  (71)

 

2.5.7.10 Número de Reynolds (Re) 

Os números de Reynolds para cada componente da turbina radial segundo       

Glassman, (1976) são: 
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r

ρW CRe
μ

=  (72)

 

1 1 rb
b

b

ρ C CRe
μ

=  (73)

 

sv rv hv
v

sv

ρ C LRe
μ

=  (74)

 

2.5.7.11 Coeficiente de Perda de Entalpia (ξ) 

Os coeficientes de perdas para cada componente da turbina radial segundo     

Moustapha et al., (2003) são: 

 

3 3s
r 2

3

h h
W
2

ξ −
=  

(75)

1 1s
b 2 2

1 b

h h 1 1
C K
2

ξ −
= = −  

(76)

 

2.5.7.12 Coeficiente de Velocidade (K) 

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

 
2

3 2
03,rel 32 3

r 2 2
3s03,rel 3s 3s r

W
h h W 12K

Wh h W 1
2

ξ
−

= = = =
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; (Moustapha et al., 2003) (77)

 
2
1 2

2 00 1 1
b 2 2

1s00 1s 1s b

C
h h C 12K
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2

ξ
−

= = = =
− +

; (Mizumachi, 1960) (78)

 

2.5.7.13 Coeficiente de Perda de Pressão Total (Y) 

Os coeficientes de perda de pressão para cada componente da turbina radial são: 
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02,rel 03,rel
r

03,rel 3

P -P
Y

P -P
= ; (Benson, 1970) (79)

 

00 01
b

01 1

P -PY
P -P

= ; (Benson, 1970) (80)

 

0ev 0sv
v

0sv sv

P -PY
P -P

= ; (Romagnoli e Martinez-Botas, 2011) (81)

 

2.5.7.14 Razão de Velocidades 

Através da utilização da análise dimensional, um grupo de n-variável pode ser expressas 

como uma função de (n-3) grupos não adimensionais. Estes grupos são obtidos fixando três 

variáveis não dependentes, 01ρ , ω  e D  que são escolhidos para este fim, de modo que os 

grupos não-dimensionais apresentados na Tabela 6 são obtidos: 

 

Tabela 6 – Outras correlações de desempenho nas turbinas. 

Características de desempenho Símbolo

Razão de velocidade tangencial e final do estágio 2

O

U
C

 

Razão de velocidade na entrada do rotor radial 2

2

C
U

θ  

Coeficiente de vazão na entrada do rotor radial m2

2

C
U

 

Coeficiente de vazão na saída do rotor radial m3

2

C
U

 

Razão de velocidades meridionais m3

m2

C
C

 

Coeficiente de potência esp
2
2

w
U

 

Fator de potência do estágio WS

Velocidade adimensional do rotor radial  2

02

U
a
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2.5 REVISÃO DA LITERATURA 

 A análise da literatura disponível 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 análise de desempenho de turbinas radiais porém operadas com 

gases ideais, baseados em no modelo unidimensional das equações de conservação para 

diferentes condições de operação. 

Biancardi et al., (1966) apresentam um módulo de geração termelétrica ORC que utiliza 

um rotor de turbina radial operando com Tiofeno (C4H4S). 

Meacher e Ruscitto, (1982) apresentam um módulo de geração termelétrica ORC 

hermético que utiliza um rotor de turbina radial projetado somente para operar no ponto de 

projeto atingindo uma eficiência máxima de 84%. 

 Yamamoto et al., (2001) apresentam o projeto e as características de desempenho de 

uma turbina radial operando com o HCFC-123 e água. Baseados nas simulações com o 

software HYSYS, os resultados ótimos para a água são 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 ebulição do fluido de trabalho. 

 Colonna et al., (2006) avaliam a influência de três diferentes equações de estado 

(equação de estado dos gases ideais, Peng-Robinson-Stryjek-Vera e Span-Wagner) no 

comportamento e desempenho aerodinâmico do bocal de uma turbina ORC operando com 

siloxano. A simulação numérica usando o DFC zFlow, mostra consideráveis diferenças nos 

comportamentos entre as diferentes equações de estado. 

 Brasz e Biederman, (2006) apresentam um sistema de refrigeração ajustado para operar 

como módulo de geração termelétrica ORC, onde o rotor da turbina radial é na realidade o 

rotor do “compressor centrífugo” operando em sentido inverso. No modo compressor 

(refrigeração), ele opera com o refrigerante R134a, devido à razão de compressão de 344,74 a 

1241,06 kPa. No modo turbina (geração), ele opera com o R245fa, devido que a pressão na 

entrada da turbina pode atingir 3.247,38 kPa, sendo este valor de pressão alto para operar com 

este tipo de refrigerante. 

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

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

trabalho orgânicos com razão de raios do bocal na faixa entre 2 11,25 r r 1,4≤ ≤ . 
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Brasz e Biederman, (2007)b apresentam a adaptação e ajuste do sistema de refrigeração 

Carrier 19XR2 baseado num rotor do compressor centrífugo radial operando em sentido 

inverso como turbina radial. 

 Marcuccilli e Zouaghi, (2007) apresentam as considerações no projeto e utilização de 

turbinas radiais em ciclos de geração geotérmicos (Kalina e ORC), além de mostrar que o uso 

de este tipo de turbinas em ciclos binários não exige desenvolvimentos especiais, permitindo 

ser em utilizadas com pequenas modificações. 

 Feng et al., (2009) apresentam a simulação numérica mediante o ANSYS CFX 11 para 

uma turbina centrípeta (rotor e bocal) mediante a equação de estado de Redlich-Kwong, 

utilizando o R-245fa como fluido de trabalho orgânico. 

 Marcuccilli e Thiolet, (2010) apresentam uma seleção de fluidos orgânicos que podem 

ser aplicados em projetos de geração de energia reais e não apenas nos estudos teóricos, além 

de mostrar que, para os ciclos binários, as turbinas radiais são ideais devido às elevadas razões 

de pressão e vazões mássicas menores. Assim, as baixas temperaturas garantem um 

funcionamento muito próximo na região de máxima eficiência isentrópica. 

 Quoilin et al., (2010) apresentam os critérios para a seleção de um fluido de trabalho 

orgânico, assim como as considerações e limitações das turbomáquinas de expansão tais como 

o parafuso expansor, as turbinas radiais e o expansor espiral. 

 Nakano et al., (2010) apresentam a modificação da turbina radial de uma microturbina a 

gás de 2,4 MW e eficiência elétrica de 41,6%, operando com vapor de água e obtendo uma 

potência de 150 kW e eficiência elétrica de 44,2%. 

Asti et al., (2011) apresentam um módulo de geração termelétrica ORC com dois 

rotores radiais utilizando um bocal de geometria variável para cada rotor. 

 Sauret e Rowlands, (2011) apresentam projeto preliminar de diferentes turbinas radiais 

usando uma variedade de fluidos de trabalho orgânicos de alta densidade operando nas 

condições subcríticas. 

 Pei et al., (2011) apresentam a análise e testes de laboratório preliminares de um sistema 

de geração de energia ORC de 3,75 kW, utilizando uma turbina radial projetada para operar 

com o R123 e obtendo uma eficiência isentrópica do estágio e uma eficiência do ciclo de 65% 

e 6,8% respectivamente. 

 Teguh et al., (2011) apresentam o projeto de uma turbina radial de 100 kW, de um único 

estágio operando com n-butano e uma eficiência 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 condições de entrada de 

uma turbina radial, mediante o uso de sensores que medem a pressão e temperatura do fluido 

de trabalho orgânico. 

 Marconcini et al., (2012) apresentam o projeto unidimensional, assim como a simulação 

tridimensional usando as técnicas de DFC em uma turbina radial, sendo o foco principal do 

estudo a variação entre os modelos de gás ideal e real. 

 Hun Kang, (2012) descreve o projeto e estudo experimental de uma turbina radial 

operando com o R245fa considerando as condições de operação do ciclo, assim como as 

propriedades termodinâmicas do fluido de trabalho orgânico para aumentar seu desempenho. 

Ele apresenta uma eficiência 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 orgânicos, sendo o R134a o 

fluido que apresentou a maior eficiência isentrópica de 85% . 

 Quoilin et al., (2013) apresentam as diferentes fontes para a geração de energia em 

baixa temperatura, assim como as considerações e limitações dos diferentes tipos de 

turbomáquinas candidatas para sua utilização na recuperação de energia em baixa temperatura 

operando com fluidos de trabalho orgânicos. 

 Clemente et al., (2013) descrevem as considerações iniciais para o projeto preliminar de 

ciclos combinados, sistemas expansores e de turbina a gás para a recuperação de energia, 

utilizando diferentes fluidos de trabalho orgânicos, tais como o R245fa, isopentano, isobutano 

e três siloxanos diferentes (MDM, MM e D4). 

 Cho, et al., (2013) apresentam a análise do ciclo ORC utilizando o R245fa como fluido 

de trabalho para turbinas radias de pequeno porte (entre 5 e 30 kW)   

 Bao e Zhao, (2013) descrevem alguns critérios para a seleção de OWF, assim como uma 

ampla lista de fluidos orgânicos candidatos para ser utilizados em ciclos Rankine orgânicos e 

as vantagens da utilização de turbinas radiais. 

 Paltrinieri, (2013) apresenta o projeto de uma turbina radial operando com R245fa 

usando um código implementado em MATLAB para determinar a geometria e o software 

REFPROP-NIST para calcular as propriedades termodinâmicas. 

 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 análise tridimensional viscosa mediante 

a dinâmica 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 

orgânico. 

2.5.1 Sinopse da Revisão da Literatura 

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

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

com fluidos orgânicos. 

 

Tabela 7 – Sinopse geral da revisão da literatura. 

Turbinas radiais operadas com fluidos orgânicos 
Tópico Referencia bibliográfica 

 
Ponto de projeto e análise de 

desempenho de turbinas radiais 
operadas com gases ideais  

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);  
Miranda, (2010) 

Turbinas radiais operando com:  
tiofeno, R245fa, HCFC-123,  

vapor de água, 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) 

Módulo de geração 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 refrigeração operando como 
módulo de geração termelétrica ORC 

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

Análise tridimensional de turbinas 
utilizando DFC para diferentes OWF 

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

Módulo de geração termelétrica ORC 
com dois rotores radiais 

 
Asti et al., (2011) 

Critérios de seleção e projeto preliminar 
turbinas radiais usando OWF 

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

Limitações das turbomáquinas e sua 
utilização em ciclos ORC 

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

Sistema de controle de turbina radial Kopecek et al., (2011) 
Fluidos orgânicos candidatos para 

turbinas radiais 
 

Bao e Zhao, (2013) 
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Capítulo 3 

PROJETO PRELIMINAR DA TURBINA RADIAL 

 Neste capítulo é apresentado o projeto preliminar unidimensional, a análise 

aerotermodinâmica e o modelo matemático baseado na equação de energia e na equação de 

estado de Redlich-Kwong para o ponto de projeto de turbinas radiais subsônicas utilizadas em 

ciclos Rankine orgânicos para baixas potências, considerando as propriedades físicas e 

termodinâmicas dos fluidos de trabalho orgânicos, os parâmetros geométricos e as 

características de desempenho, assim como os limites aerotermodinâmicos e construtivos. 

3.1 ANÁLISE AEROTERMODINÂMICA DA TURBINA 
RADIAL OPERANDO COM FLUIDOS ORGÂNICOS 

 Esta análise é 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 determinação da 

geometria e das condições aerotermodinâmicas do rotor radial, seguido do bocal e finalmente 

da voluta.  

3.1.1 Projeto Preliminar Integrado 

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

descritas a seguir, como este método não é linear, é necessário o uso de um processo iterativo. 
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 Cálculos Termodinâmicos Baseados nas Condições de Operação: nesta primeira 

etapa todos os cálculos são baseados nas propriedades físicas e termodinâmicas do 

gás real e na equação de estado de Redlich-Kwong sendo estas comparadas com a 

base de dados do NIST (National Institute of Standards and Technology, USA). 

 Análise Aerotermodinâmica: esta segunda etapa é 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 pás e das palhetas. A Figura 9 

descreve o fluxograma do processo de projeto integrado. Nas regiões entre a 

voluta-bocal e entre o bocal-rotor radial, o estudo é orientado a determinar o ângulo 

do escoamento em função da taxa de variação da massa específica estática. Após 

uma iteração, uma nova turbina é analisada e se encontra-se fora dos limites 

estabelecidos, em seguida, a desvantagem desta turbina é tomada como orientação 

para melhorar a iteração seguinte. O processo iterativo termina quando a turbina 

atende aos requisitos aerotermodinâmicos estabelecidos no ponto de projeto, assim 

como os envolvidos nos limites aerotermodinâmicos e construtivos.  

 

Figura 9 – Fluxograma do projeto preliminar integrado. 
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3.1.2 Considerações do Projeto 

 Entalpia de estagnação constante ou processo isentálpico através dos componentes 

estacionários: voluta, região entre a voluta-bocal, bocal e região entre o bocal-rotor 

radial. 

 As pressões de estagnação na saída da voluta, na entrada e saída do bocal, assim 

como na entrada do rotor radial são determinadas assumindo quedas de pressão de 

estagnação através da voluta ( vPΔ ), na região entre a voluta-bocal ( sv 0PΔ − ), no 

bocal ( bPΔ ) e na região entre o bocal-rotor radial ( −1 2PΔ ). 

 Escoamento compressível, em regime permanente, adiabático e unidimensional. 

3.2 PROJETO PRELIMINAR DO ROTOR RADIAL 

 As condições aerotermodinâmicas e os parâmetros geométricos na entrada e saída do 

rotor radial são determinados nesta seção: 

3.2.1 Entrada do Rotor Radial 

3.2.1.1 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Entrada do Rotor Radial 
 A pressão de estagnação na entrada do rotor radial é determinada assumindo uma queda 

de pressão de estagnação através da voluta ( vPΔ ), na região entre a voluta-bocal ( sv 0PΔ − ), no 

bocal ( bPΔ ) e na região entre o bocal-rotor radial ( −1 2PΔ ), assim: 

 

N N N N− −

−−

−

⎛ ⎞
⎜ ⎟

− + + +⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎝ ⎠

02 0ev v sv 0 b
região entre oregião entr

1 2

Voluta Bocal
bocal rotorvoluta bocal

a

v

e

e 2

 

P = P P P P P

P

Δ Δ Δ Δ

Δ
�������	������


 
(82)

 

 A temperatura de estagnação na entrada do rotor radial é determinada de maneira 

iterativa mediante a equação cúbica de estado de Redlich-Kwong para o volume específico, 

considerando uma expansão isentálpica através dos estágios estacionários da turbina radial 
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( 0ev 0sv 00 01 02h h h h h= = = = ) e um valor mínimo inicial dela ( 02,iT ), e incrementando este valor 

( 02 02,iT T TΔ= + ) até atingir convergência com os dados de entrada estabelecidos. 

 

 O volume específico na entrada do rotor radial é: 

 

+ + + =3 2
02 1,02 02 2,02 02 3,02a a a 0ν ν ν  (83)

 

 E os coeficientes da equação (83) são: 

 

= − 02
1,02

02

RTa
P

 = − − 2RK 02RK
2,02 RK1

2 0202 02

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,02 1

2
02 02

a ba
P T

 (84)

 

 A massa específica na entrada do rotor radial é: 

 

=02
02

1ρ
ν

 (85)

 

 A entalpia de estagnação do gás real na entrada do rotor radial é: 

 

( )o
02 02,id02

h H H H= − +  (86)

 

 E a entalpia de estagnação residual na entrada do rotor radial é: dada por 

 

( )o 02 02 RK RK
02 302 202 02RK 02

02

P 3a bH H RT 1 ln 1
RT 2b RT
Z

ν
ν

⎡ ⎤
⎢ ⎥

⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎢ ⎥− = − − + +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

��	�

 (87)

 

 A contribuição da entalpia de estagnação como gás ideal na entrada do rotor radial é: 

 
2 3 4 5

o 02 02 02 02
02,id 02,id p1 02 p2 p3 p4 p5

T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (88)
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 O calor específico à pressão constante como gás ideal na entrada do rotor radial é: 

 

( )o 2 3 4
p02,id p02,id p1 p2 02 p3 02 p4 02 p5 02C C R C C T C T C T C T R= = + + + +  (89)

 

 O calor específico a volume constante do gás real na entrada do rotor radial é: 

 

02RK
02 p02,id 3

2 02 RKRK 02
v02,id

3aC C R ln
b4b TC

ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠��	�
  (90)

 

O calor específico à pressão constante do gás real na entrada do rotor radial é: 

 

02

02

2

02

02
p02 02 02

02

02 T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 (91)

 

 A taxa de variação da pressão em relação à temperatura para o volume específico fixo 

na entrada do rotor radial é: 

 

( )02

02 RK
3

202 02 RK 02 02 02 RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν

⎛ ⎞∂
= +⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠

 (92)

 

 A taxa de variação da pressão em relação ao volume específico para a temperatura fixa 

na entrada do rotor radial é: 

 

( ) ( ) ( )
02

02 02 RK
2 1

202 02 02 RKT 02 RK 02 02 02 RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

⎛ ⎞⎛ ⎞∂
= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠

 (93)

 

A velocidade do som na entrada do rotor radial é: 

 



44 

 

02

2
p02 02

02
02 02

02 T

C
a

C
P

ν

ν
ν

⎛ ⎞
= −⎜ ⎟ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(94)

 

 A taxa de variação do volume específico em relação à pressão para a temperatura fixa 

na entrada do rotor radial é: 

 

02

02

02

02 02T

02 T

1
P P
ν

ν

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(95)

 

 A entropia de estagnação do gás real na entrada do rotor radial é: 

 

( )o
02 02,id02

s S S S= − +  (96)

 

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

 

( )o RK 02 RK RK
02 302 202 02RK 02

b P a bS S Rln Z ln 1
RT 2b T ν

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞
− = − − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦
 (97)

 

 Finalmente, a contribuição da entropia de estagnação como gás ideal é: 

 

( )
2 3 4

p3 02 p4 02 p5 02o
02,id 02,id p1 02 p2 02

C T C T C T
S S R C ln T C T R

2 3 4
⎛ ⎞

= = + + + +⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (98)

 

3.2.1.2 Propriedades Termodinâmicas Estáticas na Entrada do Rotor Radial 
 As propriedades estáticas são determinadas mediante um processo iterativo, sendo a 

área 2A , a velocidade absoluta 2C  e o estado termodinâmico de estagnação especificado. O 

procedimento é descrito a seguir: 

 

1) Determinar a temperatura estática na entrada do rotor radial: 
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⎡ ⎤⎛ ⎞
= − ⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

2
2

2 02 f 02
p02

CT T S
2C

              Sendo, 02

02

02

02 v02
f 02

02 02

02 T

P
TTS

v P
v

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎝ ⎠⎢ ⎥= ⎢ ⎥⎛ ⎞∂⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

 (99)

 

2) Determinar a pressão estática na entrada do rotor radial: 

( )
= −

− +
2 RK

2 1
22 RK 2 2 RK 2

RT aP
b b Tν ν ν

 (100)

 

3) Determinar a entalpia estática do gás real na entrada do rotor radial: 

 

= −
2
2

2 02
Ch h
2

 (101)

 

4) Determinar a entropia estática do gás real na entrada do rotor radial:  

 

( )= − +o
2 2,id2

s S S S  (102)

 

Finalmente, os resultados da entropia são comparados: 

 Se =02 2s s  o processo iterativo termina. 

 Se ≠02 2s s  é usado um método iterativo para modificar o valor do 2v  até atingir 

convergência com as condições estabelecidas. 

 

3.2.1.3 Diagrama de Velocidade na Entrada do Rotor Radial 
 A projeção do plano meridional da pá do rotor radial onde são desenvolvidas as 

equações para a análise aerotermodinâmica unidimensional do escoamento, juntamente como 

o dimensionamento da turbomáquina é mostrada na Figura 10. 
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a) Pá do rotor radial. 
 

b) Projeção do plano meridional. 
 

 

c) Plano meridional. 
 

Figura 10 – Plano meridional da pá do rotor radial. 
 

 Sendo <2β 0 , (medido em relação à direção radial como é mostrado na Figura 11), os 

elementos que compõem o triângulo de velocidade são determinados da seguinte maneira: 
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a) Diagrama do triângulo de velocidade. 

 
 
 
 
 

 
b) Localização no rotor radial. 

 
c) Localização na linha de corrente média. 

Figura 11 – Triângulo de velocidade na entrada do rotor radial. 
 

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

 

-1 2
2

2

sinβα tan
cosβ -1

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (103)

 

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

 

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟+⎝ ⎠

2
2 2 2

2

2cosβC U C
cosβ 1θ  (104)

 

 As componentes das velocidades na entrada do rotor radial são: 
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θ2 2 2C C sinα=  (105)

 

m2 2 2C C cosα=  (106)

 

m2
2

2

CW
cosβ

= ; sendo m2 m2C W=  (107)

 

θ2 2 2W W cosβ=  (108)

 

2 θ2 θ2U C W= +  (109)

 

 O trabalho específico do rotor radial é:  

 

esp 0 0ev 03 2 θ2 3 θ3

θ3

esp 2 θ2

3

W h h h U C U C

C 0
W U C

Se 0α

Δ= = − = −

= =
=

→D  (110)

 

 Finalmente, os números de Mach calculados pelas propriedades de estagnação e 

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

 

2
02

02

CM
a

=  (111)

 

2
2

2

CM
a

=  (112)

 

= 2
02,rel

02

WM
a

 (113)

 

= 2
2 ,rel

2

WM
a

 (114)
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3.2.2 Saída do Rotor Radial 

3.2.2.1 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Saída do Rotor Radial 
 As condições de estagnação isentrópicas na saída do rotor radial são definidas após 

determinar h0ev = f(T0ev, P0ev) e s0ev = f(T0ev, P0ev) como foi mostrado no iten 3.2.1.1. Logo, 

considerando uma expansão isentrópica onde s0ev = s03s como mostra a Figura 12a, tem-se: 

 

( )
( )
( )

03s 03s 0ev

03s 03s

03s 03

03

0

3s

3

0

s f T , s

v f s ,

T f s

 P

 P

 P,

= =

=

=

 (115)

 

 As condições reais de estagnação do escoamento na saía do rotor radial h03, v03, e T03 

são determinadas de forma iterativa fazendo uso de um valor de eficiência total-total inicial 

ηtt,i, na equação (116), como é mostrado na Figura 12b. Portanto: 

 

( )= − −⎡ ⎤⎣ ⎦03 0ev tt ,i 0ev 03sh h h hη  (116)

 

  
a) Trabalho isentrópico. b) Trabalho real. 

Figura 12 – Diagrama entalpia-entropia da turbina radial. 
 

 Utilizando os dados de entrada 03P  e 03T , determina-se o volume específico na saída do 

rotor radial a seguir: 

 
3 2
03 1,03 03 2,03 03 3,03a a a 0ν ν ν+ + + =  (117)
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 Os coeficientes da equação (117) na saída do rotor radial são: 

 

= − 03
1,03

03

RTa
P

 = − − 2RK 03RK
2,03 RK1

2 0303 03

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,03 1

2
03 03

a ba
P T

 (118)

 

 A massa específica na saída do rotor radial é: 

 

03
03

1ρ
ν

=  (119)

 

 A entalpia de estagnação na saída do rotor radial é: 

 

( )o
03 03,id03

h H H H= − +  (120)

 

 A entalpia de estagnação residual na saída do rotor radial é : 

 

( )

⎡ ⎤
⎢ ⎥

⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎢ ⎥− = − − + +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

o 03 03 RK RK
03 303 203 03RK 03

03

P 3a bH H RT 1 ln 1
RT 2b RT
Z

ν
ν��	�


 (121)

 

 A contribuição da entalpia de estagnação como gás ideal na saída do rotor radial é: 

 

⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠

2 3 4 5
o 03 03 03 03

03,id 03,id p1 03 p2 p3 p4 p5
T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

 (122)

 

 Os calores específicos são calculados da seguinte forma: 

 

( )= = + + + +o 2 3 4
p03,id p03,id p1 p2 03 p3 03 p4 03 p5 03C C R C C T C T C T C T R  (123)

 

⎛ ⎞
= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠

03RK
03 p03,id 3

2 03 RKRK 03
v03,id

3aC C R ln
b4b TC

ν
ν

ν��	�
  (124)
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03

03

2

03

03
p03 03 03

03

03 T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 (125)

 

 A taxa de variação da pressão em relação à temperatura para o volume específico fixo 

na saída do rotor radial é definida como: 

 

( )03

03 RK
3

203 03 RK 03 03 03 RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν

⎛ ⎞∂
= +⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠

 (126)

 

 A taxa de variação da pressão em relação ao volume específico para a temperatura fixa 

na saída do rotor radial é: 

 

( ) ( ) ( )
03

03 03 RK
2 1

203 03 03 RKT 03 RK 03 03 03 RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

⎛ ⎞⎛ ⎞∂
= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠

 (127)

 

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

 

03

2
p03 03

03
03 03

03 T

C
a

C
P

ν

ν
ν

⎛ ⎞
= −⎜ ⎟ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(128)

 

 A taxa de variação do volume específico em relação à pressão para a temperatura fixa 

na saída do rotor radial é: 

 

03

03

03

03 03T

03 T

1
P P
ν

ν

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(129)

 

 A entropia de estagnação do gás real na saída do rotor radial é: 
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( )o
03 03,id03

s S S S= − +  (130)

 

 Sendo que a entropia de estagnação residual na saída do rotor radial é: 

 

( )o RK 03 RK RK
03 303 203 03RK 03

b P a bS S Rln Z ln 1
RT 2b T ν

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞
− = − − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦
 (131)

 

 Finalmente, a contribuição da entropia de estagnação como gás ideal é: 

 

( )
⎛ ⎞

= = + + + +⎜ ⎟
⎝ ⎠

2 3 4
p3 03 p4 03 p5 03o

03,id 03,id p1 03 p2 03

C T C T C T
S S R C ln T C T R

2 3 4
 (132)

 

3.2.2.2 Propriedades Termodinâmicas Estáticas na Saída do Rotor Radial 
 As propriedades estáticas na saída do rotor radial são determinadas seguindo o 

procedimento descrito no item 3.2.1.2. 

 

 Determinar a temperatura estática na saída do rotor radial: 

 

⎡ ⎤⎛ ⎞
= − ⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

2
3

3 03 f 03
p03

CT T S
2C

              Sendo, 

⎡ ⎤⎛ ⎞∂
⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎝ ⎠⎢ ⎥= ⎢ ⎥⎛ ⎞∂⎢ ⎥⎜ ⎟∂⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

03

03

03

03 v03
f 03

03 03

03 T

P
TTS

v P
v

 (133)

 

 Determinar a pressão estática na saída do rotor radial: 

 

( )
= −

− +
3 RK

3 1
23 RK 3 3 RK 3

RT aP
b b Tν ν ν

 (134)

 

 Determinar a entalpia estática do gás real na saída do rotor radial: 

 

= −
2
3

3 03
Ch h
2

 (135)
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 Determinar a entropia estática do gás real na saída do rotor radial:  

 

( )= − +o
3 3,id3

s S S S  (136)

 

Finalmente, é realizada uma comparação dos valores obtidos: 

 Se =03 3s s  o processo iterativo termina. 

 Se ≠03 3s s  é usado um método iterativo para modificar o valor do 3v  até atingir 

convergência com as condições estabelecidas. 

 

3.2.2.3 Diagrama de Velocidade na Saída do Rotor Radial 
 Sendo =3 0α D , o escoamento apresenta somente saída axial (Figura 13), portanto os 

demais componentes que conformam o triângulo de velocidade na saída do rotor radial são 

calculados assim: 

 

 
Figura 13 – Triângulo de velocidade na saída do rotor radial. 

 

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

 

=
+

3s 2
R 3s

2 2

r 1-cos βW sin
r 1 cosβ

β  (137)

 

 Os elementos do triângulo de velocidade na saída do rotor radial são: 
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⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
3s

3s 2
2

rU U
r

 (138)

 

= 3s
3s

3

UW
sin β

 (139)

 

= = = 3s
3 m3 m3

3

UC C W
tanβ

 (140)

 

 Finalmente, os números de Mach na saída do rotor radial são: 

 

3
03

03

CM
a

=  (141)

 

3
3

3

CM
a

=  (142)

 

= 3
03,rel

03

WM
a

 (143)

 

= 3
3,rel

3

WM
a

 (144)

3.2.3 Largura Axial do Rotor Radial 

As curvas da raiz (hub) e da ponta (shroud) do rotor radial são construídas para 

minimizar os efeitos da curvatura da passagem e obter uma razoável distribuição da área. 

A seguir são mostradas as equações das curvaturas da raiz, da linha de corrente media 

(LCM) e da ponta para a construção do plano meridional do rotor radial, baseadas na equação 

da elipse. Os modelos mais utilizados para a determinação da largura axial do rotor radial são 

apresentados na Tabela 8. Nesta tese foi utilizada a equação (148) sendo esta baseada na 

equação da elipse. 

 



55 

 

( ) ( )
+ =

− −

2 2
s s

2 2
Z 2 2 3s

X Y 1
L b r r

  Ponta  (145)

 
2 2
LCM LCM

2 2
2 3

Z 2 3s

X Y 1
b bL r r
2 2

+ =
⎛ ⎞ ⎛ ⎞− − +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎝ ⎠

  Linha de corrente média (LCM) 
(146)

 

( )
+ =

−

2 2
h h

2
Z 2 3h

X Y 1
L r r

  Raiz (147)

 

Tabela 8 – Determinação da largura axial do rotor radial. 

Largura axial Referencia bibliográfica Equação 
( )Z 2 2 3sL b r r= + −  Glassman, (1972) (148) 

( )Z 3s 3hL 1,5 r r= −  Aungier, (2006) (149) 

( )[ ]Z 2 3mL 1,0 ~ 1,3 r r= −  Walsh e Fletcher, (2004) (150) 

 

3.2.4 Número de Pás do Rotor Radial 

  Existem vários critérios de seleção do número de pás para rotores radiais, tais como: 

 

( )⎛ ⎞= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

br 2 2
πZ 110- tan
30

α α ; (Glassman, 1976) (151)

 

= =
−br 2

2 2

1 2Z
cos 1 cosα β

; (Whitfield e Baines, 1990) (152)

 

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

 

 Finalmente, Aungier, (2006) apresenta uma modificação da equação de Rohlik, (1968)  

 

( )⎡ ⎤= +⎣ ⎦
2o o

br 2Z 0,03 33 - 90 - 12α ; Aungier, (2006) (154)
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Figura 14 – Critérios de seleção do número de pás do rotor radial. 

 

 A Figura 14 mostra os resultados obtidos para as equações de Whitfield, Glassman, 

Jamieson, Rohlik e Rohlik modificada para determinar o número de pás do rotor radial em 

função do ângulo relativo da pá na entrada do rotor radial. Nesta tese foi utilizada a equação 

empírica de Glassman, (1976), devido que pode ser obtido um menor número de pás. Na 

construção deste tipo de rotores não é recomendável utilizar uma grande quantidade de pás, 

devido ao fato de ocasionar estrangulamento do escoamento na saída, além que uma maior 

superfície 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 é a diferença entre a área efetiva através da qual escoa o fluido e a 

área geométrica do componente. As Figuras 15 e 16 mostram o fator de bloqueio na entrada e 

saída do rotor radial respectivamente. 
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Figura 15 – Fator de bloqueio na entrada do rotor radial. 
 

 

 
 

Figura 16 – Fator de bloqueio na saída 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 – Determinação do fator de bloqueio. 

f2B  Referencia bibliográfica Equação 

2 r br
f2

2

2πr t ZB 1-
2πr

⎛ ⎞−
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 

 
Moustapha et al., (2003) 

(155) 

r br
f2

2 2

t ZB 1-
2πr sin( 90 )β

⎡ ⎤
= ⎢ ⎥+⎣ ⎦

D  
 

Aungier, (2006) 
(156) 

 

 O fator de bloqueio na saída do rotor radial é: 

 

( )
( )

2 2
3s 3 r br

f3 2 2
3s

r 1 b t Z
B 1-

r 1
π υ

π υ

⎛ ⎞− −
= ⎜ ⎟⎜ ⎟−⎝ ⎠

 (157)

3.2.6 Razão de Velocidade Tangencial e Final do Estágio 

 Uma forma de determinar a velocidade tangencial na entrada do rotor radial é utilizando 

a amplamente aceita razão de velocidades tangencial na entrada do rotor e final do estágio, já 

que relaciona a velocidade tangencial na entrada do rotor radial e o trabalho isentrópico do 

estágio, portanto: 

 Para 2 0β = D , 3 0α = D  e =3C 0θ , tem-se: 

 

2

Oiso

U 0,707
C

=  (158)

 

 Nota-se que esta razão de velocidades não considera os efeitos do ângulo do 

escoamento relativo na entrada do rotor radial. 

 Nesta tese é sugerida uma modificação desta razão de velocidades, a qual consiste em 

relacionar a velocidade tangencial na entrada do rotor radial com o trabalho específico do 

estágio incluindo os efeitos da variação do ângulo do escoamento relativo. 

 A Figura 17 mostra os limites de operação de 2 OMU C  na faixa 

− < < −o o
220 40β recomendados para rotores radiais. 
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Figura 17 – 2 OMU C  em função de 2β . 

 

 Considerando os triângulo de velocidades das Figuras 11 e 13 e para 2 0β ≠ D , 3 0α = D  e 

=3C 0θ , tem-se: 

 
2

2
2

C cos
U

θλ β= =  (159)

 

 Da equação (159), tem-se: 

 

2 2 2C U cosθ β=  (160)

 

 Substituindo a equação (160) em (159), tem-se: 

 

( )−
= = =

2 2
Oesp0ev 03

esp 2 2

Ch h
w U C

2 2 θ  (161)

 
2

esp 2 2w U cos β=  (162)
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 Finalmente, substituindo a equação (162) em (161), tem-se: 

 
2 2 2
Oesp2 OM 2 2

2 2 2
OM 2 OM 2

C C U U1 1U cos 0,707
2 2 C 2cos C cos

β
β β

= = → = → =  (163)

3.2.7 Dimensionamento do Rotor Radial 

  O grau de reação é calculado por: 

 

( ) ( )
( ) ( ) ( )

⎡ ⎤− + −− ⎣ ⎦= =
− ⎡ ⎤− + − + −⎣ ⎦

2 2 2 2
3 2 2 32 3

rt 2 2 2 2 2 2
ev 3 3 2 2 3 2 3

1 W W U Uh h 2D 1h h W W U U C C2
 (164)

 

 As vazões mássicas adimensionais são: 

 
•

⎛ ⎞⎛ ⎞⎛ ⎞
= = ⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠⎝ ⎠⎝ ⎠
02 m2 2

22
2 0ev ev 0ev ev 2

C bmθ 2θ
r C C r

ρ
π ρ ρ

 (165)

 
•

⎛ ⎞⎛ ⎞⎛ ⎞
= = ⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠⎝ ⎠⎝ ⎠
02 022

2
2 2 02 m2 02 2 2

T ZPmθ
2 r b C P T Zπ ρ

 (166)

 

( )

•
⎛ ⎞⎛ ⎞⎛ ⎞

= = ⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟− ⎝ ⎠⎝ ⎠⎝ ⎠
3 03 03

3 2 2
03 3 33s 03 m3

P T Zmθ
P T Zr 1 Cυ ρ

 (167)

 

 A razão de áreas na saída e entrada do rotor radial é: 

 

=3 2 02 m2

2 3 03 m3

A θ ρ C
A θ ρ C

 (168)

 

 A largura adimensional da pá em função do diâmetro de entrada do rotor radial é: 

 

2
2

2 2 m2 2

b m
D 4 C rπρ

•

=  (169)
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 A razão de raios na saída do rotor radial é: 

 

3h

3s

rυ
r

=  (170)

 

 A razão de raios na ponta e entrada do rotor radial segundo Rohlik, (1968) é: 

 

3s
ss

2

r 1,29N
r

=  (171)

 

 A razão de raios médio quadrático é: 

 

2
3rms 3s

2 2

r r 1+υ
r r 2

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (172)

 

 O raio médio na saída do rotor radial é: 

 

+
= 3s 3h

3m
r rr

2
 (173)

 

 A razão de raios médio e na ponta do rotor radial é: 

 

( )
=3m

3s

1+υr
r 2

 (174)

 

 A vazão volumétrica na saída do rotor é: 

 

3
03

mQ
ρ

•
•

=  (175)

 

 Os espaçamentos das pás são determinados assim: 

 

2
er

br

2πrt
Z

=  (176)
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3h
sr

br

2πrt
Z

=  (177)

 

 A vazão mássica na entrada do rotor radial é: 

 

2 m2 2m ρ C A
•

=  (178)

 

 E na saída do rotor radial é: 

 

3 m3 3m ρ C A
•

=  (179)

 

 Área de entrada do rotor radial é: 

 

2 2
2 2 2 f2 2 f2

2

bA 2πr b B 4πr B
D

⎛ ⎞
= = ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (180)

 

 Finalmente, a área de saída do rotor radial é: 

 

( )2 2
3s

3
f3

πr 1
A

B
υ−

=  (181)

 

 A Figura 18 apresenta a correlação entre o diâmetro específico e a rotação específica 

para diferentes tipos de turbinas operando em seus melhores pontos de eficiências. As regiões 

azul e vermelha representam o campo de operação e o setor de máxima eficiência das turbinas 

radiais respectivamente. 
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Figura 18 – Correlação entre o diâmetro específico e a rotação específica para turbinas. 

Fonte: Boyce, (2006) 
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 A rotação específica é: 

 

3
ss 3

4
iso

Q
N

h

ω

Δ

•

=  (182)

 

 E o diâmetro específico é: 

 
1

4
2 iso

ss

3

D hD
Q

Δ
•

=  (183)

 

 O trabalho isentrópico ou ideal do rotor radial é: 

 

ideal iso 0ev 03sw h h hΔ= = −  (184)

 

 Os coeficientes de vazões são determinados a seguir: 

 

m2 2
2 2

2

C sinsin cos
U 2

αα α= =  (185)

 

m3 3s
3s

2 2

C r cot
U r

β=  (186)

 
2

m3 2

m2 2

C b1 5
C r

⎛ ⎞
= + ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (187)

 

 O número de Reynolds do rotor radial é: 

 

3 3 rr
r

r

ρ w CRe
μ

=  (188)

 

 Onde, a corda da pá do rotor radial (Figura 10) é definida como: 
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( )⎛ ⎞= + +⎜ ⎟
⎝ ⎠

2
22

rr 2 3s 2 3m
bC r - r r - r
2

 (189)

 

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

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞= + + =⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

2
2 22

LCM 2 3s 2 3m rr
b1 1L r - r r - r C

2 2 2 2 2
π π  (190)

 

3.2.7.1 Geometria da Entrada do Rotor Radial 
 A geometria do rotor radial é determinada mediante dois métodos descritos a seguir, os 

quais estão em função da rotação do rotor: 

 

a)  Rotação da Turbina como Dado de Saída: a largura adimensional da pá na entrada 

do rotor radial é: 

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞⎛ ⎞ ⎛ ⎞
⎢ ⎥= ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠⎣ ⎦

2

23 3 3s2
f2

2 2 m2 2

C rb 1 1-υ / B
r 2 C r

ρ
ρ

 (191)

 

 E o raio de entrada do rotor radial é: 

 

•

=
⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

2
2

2 m2
2

mr
b4π C
r

ρ
 (192)

 

 A rotação da turbina é: 

 

2
rpm 2

2

U30 30N ω
r ππ

⎛ ⎞⎛ ⎞ ⎛ ⎞= = ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎝ ⎠

 (193)
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 b) Rotação da Turbina como Dado de Entrada: o raio de entrada do rotor radial é: 

 

2
2

rpm

U 30r
N π

⎛ ⎞⎛ ⎞= ⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠
 (194)

 

 A largura da pá na entrada do rotor radial é: 

 

2
2 2 m2 f2

mb
2πr ρ C B

•

=  (195)

 

3.2.7.2 Geometria da Saída do Rotor Radial 
 

 O raio na ponta das pás do rotor radial na saída é: 

 

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
3s

3s 2
2

rr r
r

 (196)

 

 O raio de raiz das pás na saída do rotor radial é: 

 

3 3=h sr r υ  (197)

 

 Finalmente, a largura da pá na saída do rotor radial é: 

 

=3 3s 3hb r -r  (198)

3.3 REGIÃO ENTRE O BOCAL–ROTOR RADIAL 

 Um espaçamento mínimo entre o bordo de fuga do bocal e o bordo de ataque do rotor 

radial é 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 

separação (folga) é considerável, sendo conhecida como interface (Whitfield e Baines, 1990), 
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como é mostrada na Figura 19, ocasionando variação nas propriedades termodinâmicas e um 

desvio nos ângulos α1 e α2. 

 

 

Figura 19 – Região entre o bocal–rotor radial. 

3.3.1 Ângulo do Escoamento Absoluto na Saída do Bocal 

 Sendo 2β 0< D , o ângulo do escoamento absoluto da palheta na saída do bocal 1α , pode 

ser determinado baseado em três (3) hipóteses, assim: 

 

 a) Massa Específica Variável: considera 1 2ρ ρ≠ , portanto: 

 

−
−

⎛ ⎞
= → = = Δ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 1 2 2 2 1 2 2

1 2 b r
2 1 1 1 2 1 1

tan A r Atan tan r
tan A r A

ρ α ρ ρα α
ρ α ρ ρ

 Sendo, 
= = =

=
=

sv 0 1 2

1 1 1

2 2 2

b b b b
A 2 r b
A 2 r b

π
π

 (199)

 

 A Figura 20 mostra a variação do ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal em 

função da razão de massa específica na região entre o bocal–rotor para diferentes ângulos do 

escoamento absoluto na entrada do rotor radial. Nota-se que à medida que se incrementa Δρ 

aumenta-se α1. 
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Figura 20 – Variação do ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal em função da razão 

de massa específica. 

 

 b) Massa Específica Constante: considera 1 2ρ ρ= , portanto: 

 

−

−

⎛ ⎞
= → = = = =⎜ ⎟ Δ⎝ ⎠

1 1 1 2 2
1 2 1 2

2 2 1 1 b r

r sin r D 1sin sin ;se C C
r sin r D

 
r

αα α
α

 (200)

 

 A Figura 21 mostra a variação do ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal em 

função da razão de raios bocal–rotor radial para diferentes ângulos do escoamento absoluto na 

entrada do rotor radial. Nota-se que à medida que se incrementa Δr diminui α1. 
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Figura 21 – Variação do ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal em função da razão 

de raios bocal–rotor radial. 

 
 c) Razão de Raios na Região Bocal–Rotor Radial: segundo Watanabe et al., (1971), a 

razão de raios na região entre o bocal-rotor radial pode ser determinada assim: 

 

−

⎛ ⎞
Δ = = ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 2 2

b r
2 2

r 2b cosr 1+
r r

α  (201)

 

 Ainda, segundo o mesmo autor, a máxima eficiência em turbinas radiais ocorre quando: 

 

− ⎛ ⎞−
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 1 2

1
1

r rcos
2b

α  (202)

3.4 PROJETO PRELIMINAR DA GRADE INJETORA 

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

de largura constante (não sendo necessariamente uma restrição), que têm como funções: a 
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distribuição uniforme do escoamento e, por conseguinte da vazão mássica e desta forma 

aumentar a velocidade, ocasionando uma diminuição da pressão do fluido. 

 A geometria do bocal é especificada na entrada e na saída, sendo designada pelos 

subscritos 0 e 1 respectivamente. Em cada uma destas estações, o raio r, a largura do canal de 

passagem b, o ângulo absoluto α,e espessura da palheta t, são definidas. 

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

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

 

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

 
c) Plano meridional. 

Figura 22 – Plano meridional da palheta do bocal. 
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3.4.1 Saída do Bocal 

3.4.1.1 Diagrama de Velocidade na Saída do Bocal 
 Uma vez determinadas as condições na entrada do rotor radial, o diagrama de 

velocidade na saída do bocal (Figura 23) é construído do seguinte modo: 

 

 

Figura 23 – Diagramas de velocidades do bocal. 
 

 O raio de saída do bocal é: 

 

=1 2 b-rr r +Δr  (203)

 

 Os elementos do diagrama de velocidade na saída do bocal são determinados mediante a 

teoria do vórtice livre da seguinte forma: 

 

−

⎛ ⎞⎛ ⎞
= = ⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠ ⎝ ⎠
2

θ1 θ2 θ2
1 b r

r 1C C C
r rΔ

 (204)

 

= θ1
1

1

CC
sinα

 (205)

 

= θ1
m1

1

CC
tanα

 (206)
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3.4.1.2 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Saída do Bocal 
 A pressão de estagnação na saída do bocal é determinada assumindo quedas de pressão 

de estagnação através da voluta ( vPΔ ), na região entre a voluta-bocal ( −sv 0PΔ ) e no bocal 

( bPΔ ). Portanto: 

 

( )01 0ev v sv 0 b

Pev 1

P P P P P
Δ

Δ Δ Δ−

−

= − + +����	���
  
(207)

 

 A temperatura de estagnação na saída do bocal é determinada de maneira iterativa 

mediante a equação (5), utilizando um valor mínimo de temperatura como ponto de partida e 

incrementando este valor ( = +01 01,iT T TΔ ) até atingir os dados de entrada estabelecidos: 

 

=01 0evh h  (208)

 

 O volume específico na saída do bocal é: 

 

+ + + =3 2
01 1,01 01 2,01 01 3,01a a a 0ν ν ν  (209)

 

 Os coeficientes da equação (209) são: 

 

= − 01
1,01

01

RTa
P

 = − − 2RK 01RK
2,01 RK1

2 0101 01

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,01 1

2
01 01

a ba
P T

 (210)

 

 A massa específica na saída do bocal é: 

 

=01
01

1ρ
ν

 (211)

 

 A entalpia de estagnação na saída do bocal é: 

 

( )o
01 01,id01

h H H H= − +  (212)

 

 A entalpia de estagnação residual na saída do bocal é: 
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( )
⎡ ⎤⎛ ⎞

− = − − + +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

o RK RK
01 01 301 2 01RK 01

3a bH H RT 1 Z ln 1
2b RT ν

 (213)

 

 O calor específico à pressão constante como gás ideal na saída do bocal é: 

 

( )= = + + + +o 2 3 4
p01,id p01,id p1 p2 01 p3 01 p4 01 p5 01C C R C C T C T C T C T R  (214)

 

 A contribuição da entalpia de estagnação como gás ideal na saída do bocal é: 

 

⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠

2 3 4 5
o 01 01 01 01

01,id 01,id p1 01 p2 p3 p4 p5
T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

 (215)

 

 Os calores específicos do gás real na saída do bocal são calculados da seguinte forma: 

 

⎛ ⎞
= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠

01RK
01 p01,id 3

2 01 RKRK 01
01,id

3aC C R ln
b4b TC

ν

υ

ν
ν��	�
  (216)

 

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

01

01

2

01

01
p01 01 01

01

01 T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

 (217)

 

 A taxa de variação da pressão em relação à temperatura para o volume específico fixo 

na saída do bocal é: 

 

( )
⎛ ⎞∂

= +⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠
01 RK

3
201 01 RKv01 01 01 01 RK

P aR
T b 2T bν ν ν

 (218)

 

 A taxa de variação da pressão em relação ao volume específico para a temperatura fixa 

na saída do bocal é: 
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( ) ( ) ( )
⎛ ⎞⎛ ⎞∂

= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠01

01 01 RK
2 1

201 01 01 RKT 01 RK 01 01 01 RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

 (219)

 

 A velocidade do som na saída do bocal é: 

 

⎛ ⎞
= −⎜ ⎟ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 01

2
p01 01

01
01 01

01 T

C
a

C
P

ν

ν
ν

 
(220)

 

 A taxa de variação do volume específico em relação à pressão para a temperatura fixa 

na saída do bocal é: 

 

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠
01

01

01

01 01T

01 T

1
P P
ν

ν

 
(221)

 

 O número de Mach na saída do bocal é: 

 

= 01
01

01

CM
a

 (222)

 

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

 

=
2
1

1s
b

CC
η

 (223)

3.4.2 Entrada do Bocal 

3.4.2.1 Diagrama de Velocidade na Entrada do Bocal 
 O ângulo do escoamento absoluto na entrada do bocal 0α  é medido com respeito à 

componente radial (Figura 23) e determinado como é mostrado a seguir: 
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− ⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 1

0 1
0

rsin sin
r

α α  (224)

 

 O raio de entrada do bocal é: 

 

−

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
0 1

0 1

1r r
rΔ

 (225)

 

 A velocidade absoluta na entrada do bocal é: 

 
•

=0
0 0 0 0

mC
2πr b ρ cosα

 (226)

 

 A velocidade absoluta na direção tangencial na entrada do bocal é: 

 

=θ0 0 0C C sinα  (227)

 

 Finalmente, a velocidade meridional na entrada do bocal é: 

 

=m0 0 0C C cosα  (228)

 

3.4.2.2 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Entrada do Bocal 
 A pressão de estagnação na entrada do bocal é determinada assumindo uma queda de 

pressão de estagnação através da voluta ( vPΔ ) e na região entre a voluta-bocal ( −sv 0PΔ ). 

Assim: 

 

( )01 0sv v sv 0

Pev 0

P P P P
Δ

Δ Δ −

−

= − +���	��
  
(229)

 

 A temperatura de estagnação na entrada do bocal é determinada de maneira iterativa 

mediante a equação cúbica de estado de Redlich-Kwong, utilizando um valor mínimo de 

temperatura como ponto de partida e logo, aumentando este valor ( = +00 00,iT T TΔ ) até atingir 

os dados de entrada estabelecidos, assim: 
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=00 0evh h  (230)

 

 O volume específico na entrada do bocal é: 

 

+ + + =3 2
00 1,00 00 2,00 00 3,00a a a 0ν ν ν  (231)

 

 Os coeficientes da equação cúbica de estado de Redlich-Kwong (Equação 231) são: 

 

= − 00
1,00

00

RTa
P

 = − − 2RK 00RK
2,00 RK1

2 0000 00

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,00 1

2
00 00

a ba
P T

 (232)

 

 A massa específica na entrada do bocal é: 

 

=00
00

1ρ
ν

 (233)

 

 A entalpia de estagnação na entrada do bocal é determinada assim: 

 

( )o
00 00 ,id00

h H H H= − +  (234)

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞

− = − − + +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

o RK RK
00 00 300 2 00RK 00

3a bH H RT 1 Z ln 1
2b RT ν

 (235)

 

 O calor específico à pressão constante e a entalpia como gás ideal na entrada do bocal é: 

 

( )= = + + + +o 2 3 4
p00,id p00 ,id p1 p2 00 p3 00 p4 00 p5 00C C R C C T C T C T C T R  (236)

 

⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠

2 3 4 5
o 00 00 00 00

00 ,id 00 ,id p1 00 p2 p3 p4 p5
T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

 (237)

 

 

 



77 

 

( )

⎛ ⎞⎛ ⎞∂ ⎜ ⎟= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠ ⎝ ⎠00

22

00 RK
3

200 00 RK 00 00 00 RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν
 (238)

 

( ) ( ) ( )
⎛ ⎞⎛ ⎞∂

= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠00

00 00 RK
2 1

200 00 00 RKT 00 RK 00 00 00 RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

 (239)

 

 A velocidade do som na entrada do bocal é: 

 

⎛ ⎞
= −⎜ ⎟ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 00

2
p00 00

00
00 00

00 T

C
a

C
P

ν

ν
ν

 
(240)

 

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠
00

00

00

00 00T

00 T

1
P P
ν

ν

 
(241)

 

v00 ,id

00RK
00 p00 ,id 3

2 00 RKRK 00C

3aC C R ln
b4b T

ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠��	�
  (242)

 

 O calor específico à pressão constante do gás real na entrada do bocal é: 

 

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

00

00

2

00

00
p00 00 00

00

00 T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

 (243)

 

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

 

= 00
00

00

CM
a

 (244)
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3.4.3 Dimensionamento do Bocal 

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

 

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1

rb 1
0 1

sinC r
tan - cos

α
α α

 (245)

 

 

Figura 24 – Corda do bocal. 
 

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

 

=
2 2

0 1 rb
b

0 1

r +r -Cψ
2r r

 (246)

 

 O número de palhetas do bocal é: 

 

= 1
bb

eb

2πrZ
t

 (247)

A solidez do bocal é determinada assim: 
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= rb
b

eb

c
t

σ  
< <b1,25 1,75σ  (Linhardt, 1974) 

(248)
< <b1,0 2,8σ  (Simpson et al., 2008) 

 

 Os espaçamentos entre as das palhetas do bocal são: 

 

= 0
eb

bb

2πrt
Z

 (249)

 

= 1
sb

bb

2πrt
Z

 (250)

 

 O raio da garganta do bocal é: 

 

b sb 1o t cosα=  (251)

 

 O número de Reynolds do bocal é: 

 

= 1 1 rb
b

b

ρ C CRe
μ

 (252)

 

 As vazões mássicas do bocal são calculadas assim: 

 
•

= 0 m0 0m ρ C A  (253)

 
•

= 1 m1 1m ρ C A  (254)

 

 Finalmente, as áreas de entrada e saída do bocal são: 

 

=0 0 0 f0A 2πr b B  (255)

 

=1 1 1 f1A 2πr b 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 saída do bocal, sendo definidos nas 

equações (257) e (258). 

 

 

Figura 25 – Fator de bloqueio no bocal. 
 

⎛ ⎞−
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
0 r bb

f0
0

2πr t ZB 1- ;
2π

 ent
r

rada  (257)

 

⎛ ⎞−
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 r bb

f1
1

2πr t ZB 1- ;
2πr

saída  (258)

3.5 REGIÃO ENTRE A VOLUTA-BOCAL 

 Existe um espaçamento entre a saída da voluta e o bordo de ataque do bocal devido ao 

fato de que o sistema não é compacto, como é mostrado na Figura 26. Portanto, aplica-se o 
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mesmo principio utilizado na análise da região entre o bocal-rotor radial para avaliar as 

condições nesta seção. 

 Considerando ≠sv 0ρ ρ , tem-se: 

 

− ⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
1 sv

sv 0
0

tan tanρα α
ρ

 (259)

 

−

⎛ ⎞
Δ = ⎜ ⎟

⎝ ⎠
sv 0

v b
0

2b cosr 1+
r

α  (260)

 

  

Figura 26 – Região entre a voluta–bocal. 

 

 A Figura 27 mostra a variação do ângulo do escoamento absoluto na saída da voluta em 

função da razão de massa específica na região entre a voluta-bocal para diferentes ângulos do 
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escoamento absoluto na entrada do bocal. Nota-se que à medida que se incrementa Δρ 

aumenta-se αsv. 

 

  
Figura 27 – Variação do ângulo do escoamento absoluto na saída da voluta em função razão 

de massa específica. 

3.6 PROJETO PRELIMINAR DA VOLUTA 

 A função da voluta é a distribuição do escoamento ao redor da periferia da entrada do 

bocal ou do rotor radial (voluta aletada). O comportamento do escoamento no interior da 

voluta é complexo, independentemente da forma da seção transversal, devido a sua 

configuração de canal curvo, onde o escoamento evolui em função do ângulo azimute.  

 Os métodos convencionais para projetar uma voluta são baseados na abordagem 

unidimensional que impõe uma distribuição circunferencial uniforme da vazão mássica e da 

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

as duas hipóteses apresentadas são: 

 

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

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

 

=rC cons tanteθ  (261)

 

b) Velocidade Média Constante: considera a velocidade média constante Cmed, a qual 

pode ser obtida através da multiplicação do fator de distribuição da velocidade da voluta Rc 

pela velocidade absoluta real na entrada do rotor C2, (Baloni et al., 2012). 

 

= =c 2 medR C C cons tante  (262)

3.6.1 Dimensionamento da Voluta 

 O fator de compressibilidade não está relacionado com a conservação do momento 

angular, sendo possível aplicar a hipótese de vórtice livre tanto para o escoamento 

incompressível como compressível nas condições isentrópicas, mantendo os números de 

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

 

 Voluta de seção transversal circular devido a sua facilidade de projeto (Figura 28). 

 A trajetória da partícula do fluido através da voluta é uma espiral logarítmica, que 

se desenvolve entre o ângulo 0° e o ângulo azimute (Figura 28). 

 Sistema de coordenadas cilíndricas com o centro no eixo de rotação do rotor radial. 

 As seções A( svψ ) representam as condições nas seções intermédias na voluta. 
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a) Ângulo azimute. 

 
b) Seção transversal circular. 

Figura 28 – Voluta da turbina radial. 

 



85 

 

 O projeto preliminar inicia-se com o cálculo da área da garganta na entrada da voluta 

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

 

( )= −t sv sv fvA 2 r b 1 Bπ  (263)

 

 O raio da seção transversal circular da garganta da voluta é: 

 

t
t

Ar
π

=  (264)

 

 O raio até a ponta lingüeta da voluta é: 

 

=lv sv lvr r rΔ ; Sendo lvt , a espessura da lingüeta da voluta. (265)

 

 O raio até o centro da garganta da voluta é: 

 

+ +tv lv lv tr = r t r  (266)

 

 Na prática, o momento angular do escoamento não é conservado, devido às forças de 

cisalhamento viscosas, portanto, a componente da velocidade absoluta na direção tangencial 

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

 

= 0 0 v
ev

tv

C r SC
r

θ
θ  (267)

 

 O coeficiente de velocidade da voluta se encontra na faixa 0,7 ≤ Sv ≤ 1; porém se Sv = 1, 

o momento angular é conservado.  

 Considerando que a trajetória do fluido através da linha de corrente média da voluta 

evolui como uma espiral logarítmica que se desenvolve entre o ângulo 0° e svψ , tem-se: 

 

( )= cv svLCMtan
xr r e β ψ

 (268)
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 O ângulo de crescimento da voluta na linha de corrente média é: 

 

( )

⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎢ ⎥=
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎢ ⎥⎣ ⎦

LCM

tv

lv-1
cv

sv

rln
r

Rad tanβ
ψ

 (269)

 

3.6.1.1 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Entrada da Voluta 
 O volume específico na entrada da voluta, 0evν  é determinado assim: 

 
3 2
0ev 1,0ev 0ev 2,0ev 0ev 3,0eva a a 0ν ν ν+ + + =  (270)

 

 Os coeficientes da equação (270) são: 

 

= − 0ev
1,0ev

0ev

RTa
P

 = − − 2RK 0evRK
2,0ev RK1

2 0ev0ev 0ev

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,0ev 1

2
0ev 0ev

a ba
P T

 
(271)

 

 A massa específica na entrada da voluta é: 

 

0ev
0ev

1ρ
ν

=  (272)

 

 A entalpia de estagnação na entrada da voluta é: 

 

( )o
0ev 0ev ,id0ev

h H H H= − +  (273)

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞

− = − − + +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

o 0ev 0ev RK RK
0ev 30ev 20ev 0evRK 0ev

P 3a bH H RT 1 ln 1
RT 2b RT

ν
ν

 (274)

 

 A contribuição da entalpia de estagnação como gás ideal na entrada da voluta é: 
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⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠

2 3 4 5
o 0ev 0ev 0ev 0ev

0ev ,id 0ev ,id p1 0ev p2 p3 p4 p5
T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

 (275)

 

 O calor específico à pressão constante como gás ideal na entrada da voluta é: 

 

( )= = + + + +o 2 3 4
p0ev ,id p0ev ,id p1 p2 0ev p3 0ev p4 0ev p5 0evC C R C C T C T C T C T R  (276)

 

 O calor específico a volume constante do gás real na entrada da voluta é: 

 

v0 ev ,id

0evRK
0ev p0ev ,id 3

2 0ev RKRK 0evC

3aC C R ln
b4b T

ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠��	�
  (277)

 

O calor específico à pressão constante do gás real na entrada da voluta é: 

 

0 ev

0 ev

2

0ev

0ev
p0ev 0ev 0ev

0ev

0ev T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 (278)

 

 A taxa de variação da pressão em relação à temperatura para o volume específico fixo 

na entrada da voluta é: 

 

( )0 ev

0ev RK
3

20ev 0ev RK 0ev 0ev 0ev RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν

⎛ ⎞∂
= +⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠

 (279)

 

 A taxa de variação da pressão em relação ao volume específico para a temperatura fixa 

na entrada da voluta é: 

 

( ) ( ) ( )
0 ev

0ev 0ev RK
2 1

20ev 0ev 0ev RKT 0ev RK 0ev 0ev 0ev RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

⎛ ⎞⎛ ⎞∂
= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠

 (280)
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A velocidade do som na entrada da voluta é: 

 

0 ev

0 ev

2
p0ev0ev 0ev

0ev
0ev 0ev 0evS

0ev T

CPa
C

P
ν

ν
ρ ν

⎛ ⎞ ⎛ ⎞∂
= = −⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(281)

 

 Já a taxa de variação do volume específico em relação à pressão para a temperatura fixa 

na entrada da voluta pode ser determinada como: 

 

0 ev

0 ev

0ev

0ev 0evT

0ev T

1
P P
ν

ν

⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠

 
(282)

 

 A entropia de estagnação na entrada da voluta é: 

 

( )o
0ev 0ev ,id0ev

s S S S= − +  (283)

 

( )o RK 0ev RK RK
0ev 30ev 20ev 0evRK 0ev

b P a bS S Rln Z ln 1
RT 2b T ν

⎡ ⎤⎛ ⎞ ⎛ ⎞
− = − − +⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦
 (284)

 

 Finalmente, a contribuição da entropia de estagnação como gás ideal é: 

 

( )
⎛ ⎞

= = + + + +⎜ ⎟
⎝ ⎠

2 3 4
p3 0ev p4 0ev p5 0evo

0ev ,id 0ev ,id p1 0ev p2 0ev

C T C T C T
S S R C ln T C T R

2 3 4
 (285)

 

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

de fatias ou seções com o objetivo de determinar a geometria e as condições 

aerotermodinâmicas intermédias, como é mostrado na Figura 29.  
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Figura 29 – Seções de estudo da voluta. 
 

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

qualquer ponto intermédio da LCM pode ser determinado assim: 

 

( )cv svLCMtan
LCM lvr r e β ψ=  (286)

 

 Segundo Whitfield e Mohd Noor, (1994), para obter uma distribuição uniforme da 

vazão mássica ao redor da voluta deve-se considerar a vazão mássica de recirculação, 

portanto:  

 
• • •

= +v Rm m m  ( )Rm m 0 ~ 0,05
• •

=  (287)

 

 A Figura 30 mostra a construção do triângulo de velocidade nas seções intermédias da 

voluta. 
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Figura 30 – Diagrama de velocidades da voluta. 

 

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

 

sv
sv vm m

360
ψ• • ⎛ ⎞= ⎜ ⎟

⎝ ⎠D
 (288)

 

 A velocidade meridional da seção de estudo da voluta é: 

 
•

= sv
msv

sv sv fv

mC
A Bρ

; sendo −fvB = 1 B  (289)

 

 O ângulo do escoamento absoluto da seção de estudo da voluta é: 

 

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

-1 0
sv

msv

C= tan
C

θα  (290)

 

 A componente da velocidade absoluta na direção tangencial da seção de estudo da 

voluta é: 
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0 0
sv

LCM

C rC =
r

θ
θ  (291)

 

 A velocidade absoluta na seção de estudo da voluta é: 

 

sv
sv

sv

CC =
sin

θ

α
 (292)

 

 A área da seção de estudo da voluta é: 

 
•

= sv
sv

sv sv

mA
Cθρ

 (293)

 

 Finalmente, o raio da seção de estudo da voluta é: 

 

= sv
sv

Ar
π

 (294)

 

3.6.1.3 Propriedades Termodinâmicas de Estagnação na Saída da Voluta 
 A pressão de estagnação na saída da voluta é calculada assumindo uma queda de 

pressão de estagnação através da mesma ( vPΔ ), portanto: 

 

= −0sv 0ev vP P PΔ  (295)

 

 Considerando uma expansão isentálpica ( =0ev 0svh h ) é determinada a temperatura de 

estagnação na saída voluta de forma iterativa mediante a equação cúbica de estado de 

Redlich-Kwong. Utiliza-se para isso um valor de temperatura inicial ( = +0sv 0sv,iT T TΔ ) como 

ponto de partida e aumentando este valor até atingir os valores das condições na saída 

estabelecidas. Portanto, o volume específico na saída da voluta é:  

 

+ + + =3 2
0sv 1,0 sv 0sv 2,0sv 0sv 3,0sva a a 0ν ν ν  (296)

 

 



92 

 

 Os coeficientes da equação (296) são: 

 

= − 0sv
1,0 sv

0sv

RTa
P

 = − − 2RK 0svRK
2,0sv RK1

2 0sv0sv 0sv

b RTaa b
PP T

 = − RK RK
3,0sv 1

2
0sv 0sv

a ba
P T

 
(297)

 

 A massa específica na saída da voluta é: 

 

=0sv
0sv

1ρ
ν

 (298)

 

 A entalpia de estagnação na saída da voluta é: 

 

( )= − +o
0sv 0sv ,id0sv

h H H H  (299)

 

( )
⎡ ⎤⎛ ⎞

− = − − + +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

o RK RK
0sv 0sv 30sv 2 0svRK 0sv

3a bH H RT 1 Z ln 1
2b RT ν

 (300)

 

( )= = + + + +o 2 3 4
p0sv,id p0sv,id p1 p2 0sv p3 0sv p4 0sv p5 0svC C R C C T C T C T C T R  (301)

 

⎛ ⎞
= = + + + +⎜ ⎟

⎝ ⎠

2 3 4 5
o 0sv 0sv 0sv 0sv

0sv ,id 0sv ,id p1 0sv p2 p3 p4 p5
T T T TH H R C T C C C C R
2 3 4 5

 (302)

 

 As derivadas parciais da pressão e do volume específico são: 

 

( )

⎛ ⎞⎛ ⎞∂ ⎜ ⎟= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ − +⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 sv

22

0sv RK
3

20sv 0sv RK 0sv 0sv 0sv RK

P aR
T b 2T bν

ν ν ν
 (303)

 

( ) ( ) ( )
⎛ ⎞⎛ ⎞∂

= − + +⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟∂ +− +⎝ ⎠ ⎝ ⎠0 sv

0sv 0sv RK
2 1

20sv 0sv 0sv RKT 0sv RK 0sv 0sv 0sv RK

P RT a 1 1
bb T bν ν νν ν ν

 (304)
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⎛ ⎞∂
=⎜ ⎟∂ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠
0 sv

0 sv

0sv

0sv 0svT

0sv T

1
P P
ν

ν

 
(305)

 

 A velocidade do som na saída da voluta é: 

 

⎛ ⎞
= −⎜ ⎟ ⎛ ⎞∂⎝ ⎠

⎜ ⎟∂⎝ ⎠ 0 sv

2
p0sv 0sv

0sv
0sv 0sv

0sv T

C
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C
P

ν

ν
ν

 
(306)

 

 Os calores específicos a volume e à pressão constante do gás real são: 

 

v0 sv ,id

0svRK
0sv p0sv ,id 3

2 0sv RKRK 0svC

3aC C R ln
b4b T

ν
ν

ν
⎛ ⎞

= − − ⎜ ⎟+⎝ ⎠��	�
  (307)

 

⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

= −
⎛ ⎞∂
⎜ ⎟∂⎝ ⎠

0 sv

0 sv

2

0sv

0sv
p0sv 0sv 0sv

0sv

0sv T

P
T

C C T
P

ν
ν

ν

 (308)

 

 O número de Mach na saída da voluta é: 

 

= sv
0SV

sv

CM
a

 (309)

 

 A razão de áreas da voluta é: 

 

sv ev ev mev

ev sv sv msv

A C=
A C

θ ρ
θ ρ

 (310)

 

 As vazões mássicas adimensionais na voluta são calculadas da seguinte forma: 
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= ev 0ev 0ev
ev

0ev ev ev

P T Z
P T Z

θ  (311)

 

= sv 0sv 0sv
sv

0sv sv sv

P T Z
P T Z

θ  (312)

 

 Finalmente, as condições estáticas na entrada e saída da voluta são determinadas 

aplicando o procedimento especificado nos itens 2.5.4.4 e 2.5.4.5. 
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Capítulo 4 

PERDAS NA TURBINA RADIAL 

 Neste capítulo são apresentadas a formulação matemática e o procedimento de cálculo 

unidimensional para a avaliação das perdas e das características de desempenho da turbina 

radial. 

4.1 CLASSIFICAÇÃO DAS PERDAS NA TURBINA RADIAL 

 A principal dificuldade do modelo unidimensional consiste na representação do 

escoamento no interior da turbina, devido: 

 

 À natureza complexa do escoamento, sendo este tridimensional.  

 À avaliação das perdas é a combinação dos resultados teóricos e experimentais.  

 Ao método da LCM que considera unicamente o escoamento através da linha de 

corrente principal, negligenciando o comportamento próximo nas paredes. 

 

As perdas em cada componente da turbina radial geralmente são expressas como uma 

perda de calor ou entalpia e uma maneira conveniente de representação são de forma 

adimensional, usando como referência a velocidade tangencial na entrada do rotor radial. As 

perdas na turbina radial são divididas em três (3) grupos: perdas no rotor radial, perdas no 



96 

 

bocal e perdas na voluta (Figura 31), além de outras perdas menores em rolamentos e 

selagem. A Figura 31 ilustra a perda de potência total e a classificação das perdas em cada 

componente da turbina radial. 

 

  
Figura 31 – Classificação das perdas na turbina radial. 

4.2 PERDAS NO ROTOR RADIAL 

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

seguintes seções. 

4.2.1 Perdas por Incidência no Rotor Radial (Lincr) - Incidence Loss 

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

rotor radial não é paralela ao sentido das pás (Spence e Artt, 1997), sendo este desvio no 

ângulo do escoamento relativo denominado como o ângulo de incidência. 
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 A perda por incidência não ocorre num ângulo de incidência nulo ( )2i 0= D , porém em 

certo ângulo do escoamento relativo ótimo 2optβ , como é mostrado na Figura 32.  

 O método utilizado para determinar o ângulo de incidência foi o proposto por       

Stanitz (1952), sendo calculado assim: 

 

a) Diagrama do triângulo de velocidades. 
 

b) Ângulo de incidência nulo. c) Efeito do ângulo de incidência. 

Figura 32 – Efeito do ângulo de incidência na entrada do rotor radial. 
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θ2opt θ3opt
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2 2

C C
-

U U
λ = ε ; sendo = 3m

2

r
r

ε , θ3C 0=  e 
 

θ3optC 0=  (313)

 

θ2opt
opt

2 br

C 0,631-
U Z

π
λ = =  (314)

 

θ2opt θ2opt
θ2opt θ2opt 2

2 2

W C
W C -U - 1

U U
= ⇒ =  (315)

 

O ângulo do escoamento relativo ótimo na entrada do rotor radial é: 

 

θ2opt-1
2opt

m2

W
β tan

C
⎛ ⎞

= ⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (316)

 

 Portanto, o ângulo de incidência do rotor radial é: 

 

22 2opti β - β=  (317)

 

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

uma componente da velocidade relativa normal ao ângulo 2optβ , portanto: 

 

2 n
2 2
2
2

incr
W sen (i )L
U 2

=  
n = 2, se 2i  for negativo. 

(318)
n = 3, se 2i  for positivo. 

4.2.2 Perdas por Atrito na Passagem do Rotor Radial (Lfr) – Passage 

Loss 

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

Darcy-Weisbach: 
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2 2
hr 2 2

Fr
hr br CMefr

fr 2 2
2 2

L 2r CWf
D 2 Z Rh

L
U U

⎛ ⎞⎛ ⎞
⎜ ⎟ +⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠= =  

(319)

 

 A velocidade relativa média na passagem é: 

 
2 22 2 3W WW

2
+

=  (320)

 

Segundo Moustapha et al., (2003) o diâmetro hidráulico é determinado considerando a 

área do escoamento como uma seção circular equivalente. 

 

( )
( )

⎡ ⎤⎛ ⎞−⎛ ⎞
= +⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎜ ⎟+ − +⎢ ⎥⎝ ⎠ ⎝ ⎠⎣ ⎦

2 2
3s 3h2 2

hr
2 br 2 3s 3h br 3

2 r r4 r b1D
2 2 r Z b r r Z b

ππ
π π

 (321)

 

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

largura hidráulica é igual ao comprimento da linha da corrente média. 

 

=hr cmL L  (322)

 

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

 

( )

3
2 3s

CMe 1
2 2 2
exc 1

br r
2R

1 sinε φ

⎛ ⎞− +⎜ ⎟
⎝ ⎠=
−

 (323)

 

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

ângulo de tangencia na direção radial (Figura 33c) é determinado por: 

 
o

1 290φ φ= −  (324)

 

 A excentricidade do canal de passagem é: 
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2 2
3 2

2 3s Z

exc 2
3

2 3s

b br r L
2 2

br r
2

ε

⎛ ⎞ ⎛ ⎞− + − −⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠=

⎛ ⎞− +⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (325)

 

 A distancia entre focos, c é: 

 
2 2

3 2
2 3s Z

b bc r r L
2 2

⎛ ⎞ ⎛ ⎞= − + − −⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

 (326)

 

2X 0,1c=  (327)

 

2 2
LCM2

LCM Z 2
3

2 3s

YbX L 1
2 br r

2

⎛ ⎞
⎜ ⎟

⎛ ⎞ ⎜ ⎟= − −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎛ ⎞− +⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠

 (328)

 

LCM 2Y c X 0,9c= − =  (329)

 

1 2
4

LCM

Xtan
X

ψ − ⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (330)

 

1 LCM
5

LCM

c Ytan
X

ψ − ⎛ ⎞+
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (331)

 

= +1 4 5ψ ψ ψ  (332)

 

= = 1
2 3 2

ψψ ψ  (333)

 

= −2 3 4φ ψ ψ  (334)
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a) Distancia entre focos. b) Raio de curvatura médio. 
  

 

 
 

c) Detalhe A. 

Figura 33 – Raio de curvatura médio. 

 

O fator de atrito de Fanning é: 
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Sr
Fr

ff
4

=  (335)

 

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

 
1

2
1 hr4

Sr Dr r
CMe

Df f 1 0,075 Re
R

⎧ ⎫⎡ ⎤⎛ ⎞⎪ ⎪⎢ ⎥= +⎨ ⎬⎜ ⎟⎢ ⎥⎝ ⎠⎪ ⎪⎣ ⎦⎩ ⎭

 (336)

 

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

 

=Dr
r

64f
Re

; se <rRe 2000  (escoamento laminar) (337)

 

1,11
rr

hr

rDr

D1 6,91,8 log
Re 3,7f

ε⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟

≈ − +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

;

Se < <r2000 Re 4000  

(escoamento transição) 
(338)

Se < < 5
r4000 Re 10  

(escoamento turbulento) 

 

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

turbomáquina esta na faixa de 0,05 mm ≤ rrε  ≤ 0,2 mm. 

4.2.3 Perdas devido às Folgas no Rotor Radial (Lclr) – Tip Clearence 

Loss 

A Figura 34 mostra a vazão mássica através das folgas do rotor radial, e segundo 

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

 

2

br 2
clr

2 2

2

f CL 0,4
b U

r

θ

⎡ ⎤
⎢ ⎥ ⎛ ⎞

= ⎢ ⎥ ⎜ ⎟⎛ ⎞ ⎝ ⎠⎢ ⎥⎜ ⎟
⎝ ⎠⎣ ⎦

 (339)
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Figura 34 – Folgas no rotor radial. 

4.2.4 Perdas devido à Curvatura da Passagem do Rotor Radial (Lshr) 

– Passage Curvature Loss 

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

 

( )3rms2
2

2 2
shr 2

23rms

2

rb 1
r r WL

Ur1
r

υ
⎡ ⎤⎛ ⎞

+ −⎢ ⎥⎜ ⎟ ⎛ ⎞⎝ ⎠⎣ ⎦ ⎜ ⎟=
⎜ ⎟⎛ ⎞ ⎝ ⎠−⎜ ⎟

⎝ ⎠

 (340)

4.2.5 Perdas na Saída do Rotor Radial (Lexr) – Exit Loss 

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

 
2

3
exr

2

C1L
2 U

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (341)



104 

 

4.2.6 Perdas na Placa Traseira do Rotor Radial (Ldflr) – Backplate Loss 

A Figura 34 mostra a vazão mássica que ocasiona a perda na placa traseira do rotor 

radial. Segundo Boyce, (1972) este tipo de perda é determinada por: 

 

( )

3

2
dflr f 2

23 2 3s

2 2 2

1
L K

W C r2 1
U U r

θ

ρ
ρ

υ

⎛ ⎞
+⎜ ⎟

⎝ ⎠=
⎛ ⎞⎛ ⎞⎛ ⎞

−⎜ ⎟⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎝ ⎠⎝ ⎠

 (342)

 

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

 
5

m 3 2 3s 3h
r 2 2

2

dflr f 2
1 1 2 3

D DRe U D 1
D

L K
4 D b W Wπ

−
⎡ ⎤⎛ ⎞+

−⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦=  

(343)

 

Sendo, drf  é a folga na placa traseira do rotor e Kf é o coeficiente de atrito. 

 

⎛ ⎞⎜ ⎟
⎝ ⎠=

0 ,1
dr

2
f 0 ,5

r

f3,7 r
K

Re
 e =

1m
2

; se < 5
rRe 10  (344)

 
0 ,1

dr

2
f 0 ,2

r

f0,102 r
K

Re

⎛ ⎞⎜ ⎟
⎝ ⎠=  e =

1m
4

; se > 5
rRe 10  (345)

4.2.7 Perdas por Recirculação na Entrada do Rotor Radial (Lrlr) – 
Recirculation Loss 

Esta perda resulta da distorção do escoamento na entrada do rotor radial, devido a uma 

parte do escoamento que circula através do mesmo se separa da carcaça 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 é função direta do ângulo do escoamento absoluto na entrada do 

rotor radial e do fator de difusão, DLf (Boyce, 1972), portanto: 

 
2

3 2
rlr 2

2

Lf

W WL 0,02 tan
W
D

α
⎛ ⎞−

= ⎜ ⎟
⎝ ⎠��	�


 
(346)

 

 Segundo Chen e Baines, (1994) o raio de recirculação máximo no rotor radial      

(Figura 35) é determinado por: 

 

br
cl 2

br

sin
Z

r r
1 sin

Z

π

π

⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎢ ⎥=
⎢ ⎥⎛ ⎞

+⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

 (347)

 

 
Figura 35 – Raio de recirculação no rotor radial. 

 

4.2.8 Coeficiente de Perda de Pressão de Estagnação do Rotor 

Radial (Yr) 

 Conforme apresentado em Benson, (1970) é calculado por: 
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02,rel 03,rel
r

03,rel 3

P -P
Y

P -P
=  (348)

4.2.9 Coeficiente de Velocidade do Rotor Radial (Kr) 

 Conforme apresentado em Benson, (1970) é: 

 
2

3 2
03,rel 32 3

r 2 2
3s03,rel 3s 3s r

W
h h W 12K

Wh h W 1
2

ξ
−

= = = =
− +

 (349)

4.2.10 Coeficiente de Perda de Entalpia do Rotor Radial (ξr) 

 Conforme apresentado em Moustapha et al., (2003),  ξr é determinado por: 

 

3 3s
r 2

3

h h
W
2

ξ −
=                   sendo, ( )0ev ts 03

3s
ts

h 1 h
h

η
η
− +

=  (350)

4.3 PERDAS NA GRADE INJETORA 

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

nas seções a seguir: 

4.3.1 Coeficiente de Perda no Bocal (Lb) – Nozzle Exit Loss 

 As perdas de energia cinética através do bocal são proporcionais à energia cinética 

média nas palhetas, portanto, o coeficiente de perda é função da velocidade absoluta ideal e 

real na saída do bocal (Wasserbauer e Glassman, 1975). Dessa forma: 
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2 2
1,id 1

b 2
2

C - C
L

2U
=  (351)

4.3.2 Entupimento no Bocal 

 A condição de entupimento no bocal ocorre quando ≅01M 1 , representando o ponto de 

escoamento máximo por unidade de área. No caso do bocal entupido, a vazão mássica de 

entupimento não é função da rotação da turbina devido que este componente é estacionário 

(Moustapha et al., 2003).  

4.3.3 Coeficiente de Perda de Pressão de Estagnação do Bocal (Yb) 

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

 

00 01
b

01 1

P -PY
P -P

=  (352)

 

4.3.4 Coeficiente de Velocidade do Bocal (Kb) 

 Conforme apresentado em Mizumachi, (1960) tem-se: 

 
2
1 2

2 00 1 1
b 2 2

1s00 1s 1s b

C
h h C 12K

Ch h C 1
2

ξ
−

= = = =
− +

 (353)

4.3.5 Coeficiente de Perda de Entalpia do Bocal (ξb) 

 Conforme apresentado em Moustapha et al., (2003) tem-se: 
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1 1s
b 2 2

1 b

h h 1 1
C K
2

ξ −
= = −  

(354)

4.4 PERDAS NA VOLUTA 

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

expressas de forma adimensional como será discutido nas seguintes seções. 

4.4.1 Perda na Entrada da Voluta (LCv) – Duct Inlet Loss 

A perda na entrada é modelada como uma expansão gradual (Reunanen, 2001) como é 

mostrada na Figura 36. Segundo o autor CV 0,15ϖ = e o ângulo de apertura do cone não deve 

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

 

 

Figura 36 – Cone de entrada da voluta. 

 

( )2

ev fe
Cv Cv ev ev2

2

C C
L ;C C

2U θϖ
−

= =  (355)

 

Segundo Aungier, (2006) os valores ótimos para o projeto do cone de entrada da voluta são: 
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≈RvA 2,55  = o
d 5,5θ  ≈fe

ev

L
8

D
 

 

 A razão de áreas do cone de entrada da voluta é: 

 
0 ,65

fe
Rv

ev

L
A 1 0,4

D

⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥= + ⎜ ⎟
⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

 (356)

 

 Finalmente, o ângulo de divergência da voluta é: 

 

1 Rv
d

fe

ev

A 1 1tan L2
D

θ −

⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟−⎛ ⎞= ⎢ ⎥⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠⎢ ⎥⎜ ⎟

⎢ ⎥⎝ ⎠⎣ ⎦

 (357)

4.4.2 Perda devido à Velocidade Meridional da Voluta (LMv) – 
Meridional Velocity Loss 

A energia cinética que está relacionada com a velocidade radial ou meridional na 

entrada da voluta é completamente perdida devido à recirculação do escoamento em seu 

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

 

0 0 v
sv

lv

C r SC
r

θ
θ =  (358)

 
2

msv
Mv

2

C1L
2 U

⎛ ⎞
= ⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (359)
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Figura 37 – Análise da geometria da voluta. 

4.4.3 Perda por Atrito no Canal de Passagem da Voluta (Lfv) – 
Channel Friction Loss 

Este tipo de perda se ocorre devido ao atrito entre a superfície da parede interna da 

voluta e o fluido de trabalho (Reunanen, 2001). As perdas por atrito no canal de passagem são 

calculadas em função do fator de atrito de Fanning, fFv; o diâmetro hidráulico do canal da 

voluta, Dhv; a largura hidráulica ou comprimento do percurso da linha de corrente média no 

interior (canal de passagem), Lhv; e a componente da velocidade absoluta na direção 

tangencial na saída da voluta, Cθsv; portanto: 

 

fv
fv 2

2

h
L

U
=  Sendo, 

2
hv sv

fv Fv
hv

L Ch f
D 2

θ⎛ ⎞⎛ ⎞
= ⎜ ⎟⎜ ⎟

⎝ ⎠⎝ ⎠
 (360)

 

Segundo Li, (2011) o diâmetro hidráulico esta relacionado com a área média da seção 

transversal da voluta: 
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m
hv

m
sv

sv

4 AD
2Ab
b

=
⎛ ⎞

+ ⎜ ⎟
⎝ ⎠

; sendo sv 0 1 2b b b b= = =  
(361)

 

Área da seção transversal média da voluta é: 

 

L t
m

A AA
2
+

=  (362)

 

A área da seção transversal na região entre a voluta-bocal é: 

 

( ) lv
L sv lv 0 sv 0

0

rA b r r b r 1
r

⎛ ⎞
= − = −⎜ ⎟

⎝ ⎠
 (363)

 

Sendo, At é área da seção transversal da garganta da voluta. Segundo Li, (2011) a 

largura hidráulica da voluta é: 

 

tv lv
hv

sv

r rL
cosψ

−
=  (364)

 

 O número de Reynolds da voluta é: 

 

sv tv hv
v

v

ρ C LRe =
μ

 (365)

 

O fator de atrito de Fanning é: 

 

Dv
Fv

ff =
4

 (366)

 

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

 

Dv
v

64f
Re

= , se vRe 2000<  (escoamento laminar) (367)
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1,11
rv

hv

vDv

D1 6,91,8 log
Re 3,7f

ε⎡ ⎤⎛ ⎞
⎢ ⎥⎜ ⎟

≈ − +⎢ ⎥⎜ ⎟
⎢ ⎥⎜ ⎟

⎝ ⎠⎢ ⎥⎣ ⎦

;

Se v2000 Re 4000< <  

(escoamento transição) 
(368)

Se 5
v4000 Re 10< <  

(escoamento turbulento) 

 

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

 

rv a6Rε =  (369)

 

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

12,5 μm ≤ Ra ≤ 50 μm 

4.4.4 Perda devido à Velocidade Tangencial na Voluta (LTv) – 
Tangencial Velocity Loss 

Segundo Van Den Braembussche, (2006), este tipo de perda se produz se há aumento da 

componente da velocidade absoluta na direção tangencial desde a entrada até a saída da 

voluta. No entanto, se a componente da velocidade absoluta na direção tangencial diminui 

desde a entrada até a saída da voluta, assume-se que este tipo de perda é equivalente à perda 

de pressão de estagnação num processo de expansão súbita, portanto: 

 

TvL 0= ; se sv evC Cθ θ>  

( )2
ev sv

Tv 2
2

C C
L

2U
θ θ−

= ; se ev svC Cθ θ>  
(370)

4.4.5 Coeficiente de Perda de Pressão de Estagnação da Voluta 

(YvTPL) 

 O coeficiente YvTPL descreve a queda de pressão de estagnação em termos da pressão 

dinâmica na saída da voluta. Na condição ideal, a pressão de estagnação através da voluta é 
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constante ( )0ev 0sv ideal
P =P , porém ocorre uma queda de pressão através da mesma ( )0ev 0sv real

P >P  

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

 

0ev 0sv
vTPL

0sv sv

P -PY
P -P

=  (371)

4.4.6 Coeficiente de Recuperação de Pressão Estática da Voluta 

(CPv) 

 Segundo Qianq et al., (2010) é:  

 

sv ev
Pv

0ev ev

P -PC
P -P

=  (372)

4.4.7 Coeficiente de Velocidade da Voluta (Sv) 

 O momento angular do escoamento é conservado nas condições ideais. No entanto, em 

condições 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). 

 

ev tv
v

0 0

C rS
C r

θ

θ

=  (373)

 

4.4.8 Vazão Mássica de Recirculação (
•

Rm ) 

 Na distribuição de vazão mássica, se considera que uma porção da vazão mássica total 

que circunda na voluta, recircula através da mesma, (Whitfield e Mohd Noor, 1994), portanto: 
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sv sv R
m m1

360m m

ψ ψ
• •

• •
⎛ ⎞= − +⎜ ⎟
⎝ ⎠

 (374)

4.4.9 Fator de Bloqueio na Voluta (Bfv) 

 As perdas adicionais que ocorrem perto do bordo de ataque são geralmente definidas 

como perdas secundárias. Portanto, estas perdas, são devidas à camada limite, aos 

escoamentos secundários produzidos pela folga no topo e a recirculação do escoamento que 

ocorre na ponta da lingüeta da voluta. O fator de bloqueio está incluído na equação de 

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

 

sv sv mv fvm A C Bρ
•

= ; sendo fvB 1 B= −  (375)

4.5 EFICIÊNCIA TOTAL-TOTAL DO ESTÁGIO 

O procedimento de cálculo da eficiência total-total do estágio da turbina, inclui as 

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

 

h
ttcalculada

h total

Lq
Lq Lq

Δ

Δ

η =
+

 (376)

 

Na qual, a variação de entalpia no rotor radial é definida por: 

 

= 2
h

2

CLq
U

θ
Δ  (377)

 

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

 

rotor incr fr clr shr exr dfrl rlrLq L L L L L L L= + + + + + +  (378)
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bocal bLq L=  (379)

 

voluta CV MV fV TVLq L L L L= + + +  (380)

 

Finalmente, a perda total do estágio é: 

 

total i rotor bocal volutaLq Lq Lq Lq Lq= = + +∑  (381)

4.6 PERDA DE POTÊNCIA DEVIDO AO ROLAMENTO 

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

estimada utilizando o modelo SKF: 

 

x 4
R aR rpm nRN 1,05 10 M N Z−=  (382)

 

 Sendo: NR é a perda de potência no rolamento (W). 

           MaR é o momento de atrito total no rolamento (Nmm). 

           Nrpm é a rotação da turbina (rpm). 

           ZnR é a quantidade de rolamentos. 

 

aR R rR eixoM 0,5 F Dμ=  (383)

 

 Onde: μR é o coeficiente de atrito (Tabela 10). 

           FrR é a carga dinâmica equivalente no rolamento (N). 

           Deixo é o diâmetro estimado do eixo do rotor radial (mm).  

 

 Segundo Benson, (1977) o diâmetro de raiz não deve exceder 1,6 o diâmetro do eixo, 

portanto: 
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3h eixoD 1,6D≥  (384)

 

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

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

 

( ) ( )
•• •

= − = − =

= → =

2
rR 2 2 3 3 2 3

br br br

3 3

mCm mF C sin C sin C C
Z Z Z

9S 0endo,  C 0 

θ
θ θ

θ

α α

α D

 (385)

 

Tabela 10 – Coeficiente de atrito para rolamentos. 

Fonte: SKF 

Tipo de rolamento Coeficiente de atrito, μR

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 cilíndricos  

– com uma gaiola 0,0011 
– número máximo de rolos 0,0020 

Rolamentos de rolos de agulhas com uma gaiola 0,0020 
Rolamentos de rolos cônicos 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 cilíndricos 0,0050 

Rolamentos axiais de agulhas 0,0050 
Rolamentos axiais autocompensadores de rolos 0,0018 

4.7 PERDA DE POTÊNCIA DEVIDO À SELAGEM 

 A perda de potência devido à selagem pode ser estimada utilizando o modelo        

Parker-Hannifin: 
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x 4
sel sel rpmP 7,395 10 Nτ−=  (386)

 

 Sendo: Psel é a perda de potência na selagem (W). 

           τsel é o torque na selagem (polegadas-onças). 

           Nrpm é a rotação da turbina (rpm); 

 

( ) 2
1eixo 3

sel rpm nsel drs

D  mm  
0,65 N Z f

25,4
τ

⎡ ⎤
= ⎢ ⎥

⎣ ⎦
 (387)

 

 Sendo: Znsel é o número de dentes do selo tipo labirinto.  

            fdrs é o fator multiplicador da selagem para operação em seco, drs2 f 3≤ ≤ . 

4.8 POTÊNCIA TOTAL DA TURBINA RADIAL 

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

selagens, pode ser expressa da seguinte maneira: 

 

T rotor R selW W N P
• •

= − −  (388)
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Capítulo 5 

ESCOAMENTO ATRAVÉS DA TURBINA RADIAL: 
ANÁLISES DOS RESULTADOS 

 Neste capítulo são apresentados os resultados obtidos pelo programa de cálculo 

unidimensional “TurbinaDP-RG” para turbinas radiais e a simulação numérica utilizando a 

Dinâmica dos Fluidos Computacional para a obtenção do campo do escoamento (3D) e a 

análise de desempenho. 

5.1 ANÁLISE DO PROJETO DA TURBINA RADIAL  

 A análise do projeto da turbina radial subsônica foi dividida em duas etapas: uma 

unidimensional e outra tridimensional. Na análise unidimensional são apresentadas as 

geometrias e as características aerodinâmicas da voluta, do bocal e do rotor radial. Enquanto, 

na análise tridimensional é mostrada a previsão 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 CÓDIGO COMPUTACIONAL: 
PROGRAMA “TurbinaDP-RG” 

 A estrutura de código computacional pode ser dividida em três partes distintas     

(Figura 38), porém cada parte é conseqüência da anterior e não podem ser vistas como um 

código independente, devido a cada bloco requerer parâmetros envolvidos nas outras sub-

rotinas. O Apêndice B mostra a representação esquemática da arquitetura do código 

unidimensional. As partes do código computacional são: 

 

 Modelo termodinâmico: são determinadas as propriedades de estagnação e 

estáticas na entrada e saída de cada componente da turbina radial mediante a 

equação de energia e a equação de estado de Redlich-Kwong. 

 Projeto preliminar: nesta parte são geradas as dimensões, a geometria e os 

triângulos de velocidade relacionados ao rotor radial, ao bocal e a voluta, fazendo 

uso das equações de conservação apresentadas no Apêndice C. 

 Modelo de perdas: são analisados os modelos de perdas de cada componente da 

turbina radial, as correlações de desempenho e a eficiência do estágio. 

 

 Ao executar o código computacional para diferentes parâmetros de entrada pode-se 

apreciar sua incidência sobre as características de desempenho. Isto é considerado como uma 

das vantagens desta tese, devido a poder fornecer informações importantes para uma melhor 

estratégia de projeto, porém não só para a turbina de potência, mas também para os 

parâmetros do ciclo. Finalmente, o Apêndice D mostra a descrição do programa 

computacional “TurbinaDP-RG”. 

 

 
Figura 38 – Estrutura do código computacional. 
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5.3 CONDIÇÕES DE EXPANSÃO  

 As propriedades termodinâmicas obtidas mediante o programa “TurbinaDP-RG” 

utilizadas para o projeto da turbina radial subsônica usando os fluidos refrigerantes R123, 

R134a, R141b e R152a são mostradas nas Tabelas 11, 12, 13 e 14 respectivamente. 

 As tabelas mencionadas mostram as propriedades termodinâmicas em cada setor de 

análise da turbina radial para cada OWF mediante a equação cúbica de estado de Redlich-

Kwong. Estes dados de entrada determinam as condições de expansão, as quais estão 

interligadas às propriedades físicas dos fluidos de trabalho orgânico, assim como aos 

parâmetros geométricos e construtivos da turbina radial. 

 Embora, o programa “TurbinaDP-RG” permita eleger a rotação da turbina, nesta tese, 

este valor é calculado em função do diâmetro e do número de Mach na entrada do rotor radial. 

 Baseado na hipótese de variação da massa específica ou perdas nas regiões entre a 

voluta-bocal e entre o bocal-rotor radial, pode-se perceber que os setores sv-0 e 1-2 

apresentam propriedades termodinâmicas diferentes. 

 Para cada projeto da turbina radial foi fixada a pressão de estagnação na entrada       

(P0ev > Psat) e, em seguida, foi considerado um superaquecimento (T0ev > Tsat), pois o vapor 

necessita sair do dispositivo de expansão com título, X = 1, pois se houver um percentual de 

líquido pode ocorrer erosão na pá da turbina. 

 Uma vez definido o estado termodinâmico na entrada, a temperatura na saída é obtida 

considerando a pressão de saída igual à pressão de entrada do condensador (P03 = Pcond,ent) e 

uma eficiência total-total do estágio inicial. 

 As Figuras 39, 40, 41 e 42 fornecem os diagramas P – h que representam os pontos 

iniciais e finais das condições de expansão isentrópicas e reais para os fluidos refrigerantes 

R123, R134a, R141b e R152a. Nota-se em cada figura que a linha vermelha exibe a expansão 

isentrópica, enquanto a linha azul apresenta o processo real de expansão. 

 A Figura 39 mostra o processo de expansão do R123 no diagrama P – h. Neste caso 

foram fixadas as condições na entrada P0ev = 2000 kPa e T0ev = 460 K. A pressão na saída da 

turbina é P03 = 700 kPa e a temperatura na saída foi obtida considerando uma expansão 

isentrópica sendo T03s = 421,565 K e através de um processo iterativo envolvendo a eficiência 

total-total é determinada a condição real, T03 = 429,429 K. 

 A Figura 40 ilustra o processo de expansão do R134a. Nota-se que a expansão começa 

desde P0ev = 3000 kPa e T0ev = 388,15 K até P03 = 1075 kPa, T03s = 345,2939 K e                  

T03 = 353,0406 K 
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Figura 39 – Diagrama P – h para o processo de expansão do R123. 

Fonte: NIST 
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Figura 40 – Diagrama P – h para o processo de expansão do R134a. 

Fonte: NIST 

 A Figura 41 ilustra o processo de expansão do R141b. Nota-se que a expansão começa 

desde P0ev = 1000 kPa e T0ev = 403,15 K até P03 = 310 kPa, T03s = 361,125 K e                   

T03 = 370,895 K 



123 

 

 
Figura 41 – Diagrama P – h para o processo de expansão do R141b. 

Fonte: NIST 

 A Figura 42 ilustra o processo de expansão do R152a. Nota-se que a expansão começa 

desde P0ev = 2000 kPa e T0ev = 373,15 K até P03 = 590 kPa, T03s = 317,781 K e T03 = 329,88 K 
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Figura 42 – Diagrama P – h para o processo de expansão do R152a. 

Fonte: NIST 

 As Tabelas 11, 12, 13 e 14 também diferenciam as propriedades de estagnação        

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

isobárico na linha de expansão isentrópica (0ev,03s) 
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Tabela 11 – Propriedades termodinâmicas do R123. 

Comp. Setor T (K) P (kPa) ρ (kg/m3) h (kJ/kg) z a (m/s) 

V
ol

ut
a 

0ev 460 2000 101,390 238,334 0,788 131,838 
ev 459,900 1995,491 101,132 238,288 0,789 -- 
0sv 459,796 1980 100,144 238,344 0,790 132,147 
sv 459,348 1964,319 99,294 238,135 0,792 -- 

B
oc

al
 00 459,583 1960 98,908 238,344 0,793 132,451 

0 459,067 1935,527 97,56 238,092 0,794 -- 
01 459,425 1940 97,821 238,344 0,794 132,727 
1 447,232 1433,68 70,072 232,591 0,841 -- 

R
ot

or
 

ra
di

al
 

02 459,147 1920 96,458 238,344 0,797 133,053 
2 444,151 1312 63,726 231,208 0,853 -- 
03 429,429 700 32,677 223,345 0,917 146,468 
3 427,760 664,507 31,023 222,25 0,921 -- 

03s  421,565 700 -- 216,767 -- -- 

Tabela 12 – Propriedades termodinâmicas do R134a. 

Comp. Setor T (K) P (kPa) ρ (kg/m3) h (kJ/kg) z a (m/s) 

V
ol

ut
a 

0ev 388,15 3000 130,406 222,601 0,7273 0,07201 
ev 388,038 2993,557 130,089 222,549 0,7277 -- 
0sv 387,8556 2970 128,7396 222,6112 0,729 141,846 
sv 387,3536 2946,7114 127,6812 222,3753 0,7299 -- 

B
oc

al
 00 387,553 2940 127,088 222,611 0,7325 142,203 

0 386,976 2904,716 125,391 222,327 0,7346 -- 
01 387,356 2910 125,753 222,611 0,7331 142,516 
1 373,815 2177 90,818 216,156 0,7870 -- 

R
ot

or
 

ra
di

al
 

02 386,9426 2880 123,818 222,601 0,7377 0,8907 
2 370,0914 1986,426 82,1422 214,498 0,8019 -- 
03 353,0406 1075 42,2656 205,559 0,8841 159,6813
3 351,2637 1025,847 40,3551 204,3139 0,8881 -- 

03s  345,2939 1075 -- 197,8625 -- -- 

Tabela 13 – Propriedades termodinâmicas do R141b. 

Comp. Setor T (K) P (kPa) ρ (kg/m3) h (kJ/kg) z a (m/s) 

V
ol

ut
a 

0ev 403,15 1000 40,837 218,914 0,8544 153,381 
ev 403,041 997,385 40,726 218,848 0,8547 -- 
0sv 403,016 990 40,370 218,924 0,855 153,607 
sv 402,539 981,025 40,007 218,631 0,856 -- 

B
oc

al
 00 402,873 980 39,907 218,924 0,8574 153,8292

0 402,323 966,183 39,339 218,575 0,8587 -- 
01 402,758 970 39,474 218,924 0,8582 154,042 
1 389,799 692,465 27,991 210,893 0,8927 -- 

R
ot

or
 

ra
di

al
 

02 402,576 960 38,985 218,914 0,0387 154,267 
2 387,095 638,673 25,795 209,279 0,8604 -- 
03 370,895 310 12,410 198,648 0,947 161,792 
3 368,927 292,465 11,742 197,168 0,949 -- 

03s  361,125 310 -- 190,170 -- -- 
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Tabela 14 – Propriedades termodinâmicas do R152a. 

Comp. Setor T (K) P (kPa) ρ (kg/m3) h (kJ/kg) z a (m/s) 
V

ol
ut

a 
0ev 373,150 2000 52,697 267,981 0,8080 192,278 
ev 373,009 1994,668 52,554 267,877 0,8083 -- 
0sv 372,920 1980 52,082 267,991 0,8098 192,585 
sv 372,306 1961,558 51,620 267,534 0,810 -- 

B
oc

al
 00 372,683 1960 51,472 267,991 0,8117 192,888 

0 371,975 1932,484 50,745 267,452 0,8133 -- 
01 372,503 1940 50,922 267,991 0,812 193,177 
1 355,683 1377,754 36,082 255,359 0,852 -- 

R
ot

or
 

ra
di

al
 

02 372,203 1920 50,259 267,981 0,815 193,490 
2 351,967 1264,030 33,107 252,710 0,861 -- 
03 329,880 590 15,340 221,988 0,926 203,378 
3 327,366 559,290 14,614 220,030 0,928 -- 

03s  317,781 590 -- 235,859 -- -- 

5.4 ANÁLISE UNIDIMENSIONAL DA TURBINA RADIAL 

 A avaliação de cada um dos componentes de cada turbina radial foi realizada mediante 

o comparativo entre suas dimensões, as características de desempenho e os limites 

aerotermodinâmicos 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 cálculo 

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

 

 A geometria de cada componente nos seus setores de análise. 

  Todos os elementos que conformam os triângulos de velocidades na entrada e 

saída de cada dispositivo. 

 Números de Mach absolutos e relativos. 

 

A vazão mássica em todos os casos de estudo foi de 10 kg/s e a espessura da pá do rotor 

radial, assim como da palheta do bocal foi considerada constante, sendo, tr = tb = 1 mm. 
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Tabela 15 – Turbina radial operando com o refrigerante R123. 

 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 
rcl -- -- -- -- 12,9658  mm 
b -- 12,831 36,1086 mm 
A 0,01002 0,0086 0,0080 0,0067 0,0060 0,0068 m2 
Cr -- 41,2909 57,2796 mm 
LZ -- -- 40,6787 mm 
Zb -- 17 15 -- 
β -- -- -- -- -25 -22,529 -60 (°) 
α 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 
Cθ -- 16,7950 17,9707 105,1463 116,553 0 m/s 
Wθ -- -- -- -- 12,049 81,06 m/s 
M0 0,0728 0,0728 0,166 0,808 0,897 0,3195 -- 

Nrpm -- -- -- -- 16302,94727 rpm 

espw  
 

14,98914 
 

kJ/kg 
•

espW
 

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 
rcl -- -- -- -- 10,978   mm 
b -- 11,0252 30,574 mm 
A 0,0075 0,0063 0,0059 0,0049 0,0044 0,0049 m2 
Cr -- 35,241 48,549 mm 
LZ -- -- 34,6052 mm 
Zb -- 17 15 -- 
β -- -- -- -- -25 -22,529 -60 (°) 
α 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 
Cθ -- 17,8564 19,106 111,398 124,279 0 m/s 
Wθ -- -- -- -- 12,847 86,433 m/s 
M0 0,0720 0,0720 0,1644 0,7972 0,8907 0,3125 -- 

Nrpm -- -- -- -- 20529,830 rpm 

espw  
 

17,0421 
 

kJ/kg 
•

espW
 

170,421 
 

kW 
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Tabela 17 – Turbina radial operando com o refrigerante R141b. 

 Voluta Bocal Rotor radial  
 ev sv 0 1 2 3h 3s Unidade 
r 275,780 159,959 149,495 124,579 114,144 71,947 17,231 mm 
rcl -- -- -- -- 19,647   mm 
b -- 17,990 54,715 mm 
A 0,0212 0,0180 0,0169 0,0140 0,0129 0,015 m2 
Cr -- 61,380 86,363 mm 
LZ -- -- 60,188 mm 
Zb -- 17 15 -- 
β -- -- -- -- -25 -22,529 -60 (°) 
α 0 55,186 54,732 78,453 77,5 0 (°) 
C 11,530 19,879 26,053 126,739 138,815 54,417 m/s 
W -- -- -- -- 33,151 108,835 m/s 
U -- -- -- -- 149,535 94,254 m/s 

Cm 11,530 13,823 15,042 25,369 30,045 54,417 m/s 
Cθ -- 19,879 21,271 124,174 135,525 0 m/s 
Wθ -- -- -- -- 14,010 94,254 m/s 
M0 0,0751 0,0751 0,1693 0,822 0,899 0,336 -- 

Nrpm -- -- -- -- 12510,086 rpm 

espw  
 

20,2658 
 

kJ/kg 
•

espW
 

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 
rcl -- -- -- -- 15,654   mm 
b -- 13,973 43,596 mm 
A 0,0131 0,0112 0,010 0,0087 0,0079 0,0099 m2 
Cr -- 49,146 68,705 mm 
LZ -- -- 47,595 mm 
Zb -- 17 15 -- 
β -- -- -- -- -25 -22,529 -60 (°) 
α 0 55,207 54,746 78,502 77,5 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 
Cθ  24,822 26,560 155,755 170,622 0 m/s 
Wθ -- -- -- -- 17,638 118,663 m/s 
M0 0,0751 0,0751 0,168 0,822 0,9032 0,3368 -- 

Nrpm -- -- -- -- 19766,976 rpm 

espw  
 

32,1216 
 

kJ/kg 
•

espW
 

321,216 
 

kW 
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 A Tabela 19 apresenta as características de desempenho utilizadas na avaliação de cada 

turbina radial. Em seguida é realizada uma comparação baseada nos limites 

aerotermodinâmicos 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 eficiência total-total, em comparação com a turbina radial operando com 

R134a. 

Tabela 19 - Correlações de desempenho. 

 2

O

U
C

 2

OM

U
C

2

2

C
U

θ  
 
WS  

m2

2

C
U

 m3

m2

C
C

 3s

2

r
r

 3m

2

D
D

2

2

b
D  

 
rtD  

 
ttη  

 
tsη  

R123 0,604 0,742 0,906 0,062 0,363 1,811 0,630 0,390 0,087 0,597 0,695 0,661 
R134a 0,602 0,742 0,906 0,076 0,363 1,811 0,630 0,390 0,089 0,597 0,688 0,658 
R141b 0,608 0,742 0,906 0,092 0,363 1,811 0,630 0,390 0,080 0,597 0,705 0,672 
R152a 0,607 0,742 0,906 0,119 0,363 1,811 0,630 0,390 0,078 0,597 0,698 0,669 

 

Referente à análise dos resultados obtidos na Tabela 19 tem-se: Rohlik, (1968) 

recomenda valores de 0,53 ≤ 2 OU C  ≤ 0,707; Nishi e Sawada, (1969) utiliza valores entre 

0,55 ≤ 2 OU C  ≤ 0,78; Rodgers, (2003) usa valores entre 0,65 ≤ 2 OU C  ≤ 0,75;             

Japikse, (2000) sugere valores na faixa de 0,6 ≤ 2 OU C  ≤ 0,65; Dixon, (1998) e               

Gorla e Khan, (2003) sugerem valores entre 0,68 ≤ 2 OU 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 orgânicos selecionados encontram-se 

entre 0,602 ≤ 2 OU C  ≤ 0,608 para rotores radiais. 

 Na Tabela 19 são mostrados os limites de operação para a razão de velocidades de 

0,7294 ≤ 2 OMU C  ≤ 0,8074 para − < < −o o
220 40β . Nota-se na Tabela 19 que a razão de 

velocidade 2 OMU C  apresenta valores constantes, devido ao fato de que, para todos fluidos de 

trabalho orgânicos selecionados, o ângulo do escoamento relativo na entrada do rotor radial 

foi fixado em o
2 25β = − . 

Chen e Baines, (1994) assim como Moustapha et al., (2003) sugerem que a razão de 

velocidade na entrada do rotor radial deva estar entre 0,9 ≤ Cθ2/U2 ≤ 1;                  

Logan e Ramendra, (1995) recomenda Cθ2/U2 < 1 enquanto Boyce, (2006) aconselha que esta 

razão deva estar em torno de Cθ2/U2 = 0,8 com o objetivo de obter completa saída axial, 

evitando assim os efeitos do ângulo de incidência. Nota-se na Tabela 19 que a razão de 

velocidade Cθ2/U2 apresenta valores constantes inferiores aos recomendados, pois para todos 
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fluidos de trabalho orgânicos selecionados o ângulo do escoamento relativo na entrada do 

rotor radial foi fixado em o
2 25β = − .  

Chen e Baines, (1994) sugerem que o coeficiente de vazão na entrada do rotor radial 

deva estar entre 0,25 ≤ m2 2C U  ≤ 0,38 enquanto Baskharone, (2006) recomenda valores 

inferiores a m2 2C U  < 0,5. 

Dixon, (1998), Rodgers e Geiser, (1987), Chen e Baines, (1994) e                  

Moustapha et al., (2003) recomendam que o coeficiente de vazão na saída do rotor radial deva 

encontrar-se na faixa de 0,2 ≤ m3 2C U  ≤ 0,3. O valor obtido encontra-se 17,35% acima do 

valor máximo recomendado. 

Gopal e Chandra, (2011) recomendam que a razão de velocidades meridionais deva 

estar na faixa de 1 ≤ Cm3/Cm2 ≤ 1,3 enquanto que Wood, (1963) recomenda um limite maior 

de 1 ≤ Cm3/Cm2 ≤ 1,5. O valor obtido encontra-se 17,17% acima do valor máximo 

recomendado. 

Rohlik, (1968) recomenda que a razão de raios deva estar entre 0,2 ≤ 3s 2r 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 pá deva estar na faixa de               

0,1 < b2/D2 <0,16, enquanto Walsh e Fletcher, (2004) sugerem valores de b2/D2 >0,04. Os 

valores obtidos encontram-se entre 0,07 < b2/D2 <0,089 inferiores aos recomendados pelos 

autores. 

Segundo Watanabe et al., (1970) o grau de reação deve estar na faixa de                  

0,45 ≤ Drt ≤ 0,65. Neste caso, o grau de reação calculado foi de Drt = 0,597, o qual esta na 

faixa típica para este tipo de turbomáquina. 

5.4.1 Avaliação do Bocal 

 A pressão de estagnação através do bocal, nas condições ideais é constante. No entanto 

acontece uma queda de pressão através dele, devido ao atrito nas paredes e à conservação da 

quantidade de movimento, sendo a entalpia de estagnação constante.  

A palheta do bocal foi considerada de espessura constante, bt  = 1 mm, visto que   

Logan e Ramendra, (1995) recomendam este valor bt  > 0,381 mm por razões de manufatura. 
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Walsh e Fletcher, (2004) recomendam usar a razão de raios de 1,35 ≤ 0 1r r  ≤ 1,45. Já 

Kofskey e Nusbaum, (1972) aconselham que esta razão esteja na faixa de 1,2 ≤ 0 1r r  ≤ 1,3; 

enquanto Aungier, (2006) sugere uma faixa de operação mais ampla de 1,1 ≤ 0 1r r  ≤ 1,7. 

Portanto, o valor selecionado de 0 1r r  = 1,2 encontra-se dentro dos limites recomendados. 

Walsh e Fletcher, (2004) recomendam o número de Mach na entrada do bocal inferior a 

M00 ≤ 0,2. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgânicos selecionados 

encontram-se entre 0,16444 ≤ M00 ≤ 0,16936, inferiores ao máximo valor recomendado. 

Walsh e Fletcher, (2004) recomendam o número de Mach na saída do bocal entre       

0,6 ≤ M00 < 1, evitando o entupimento. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de 

trabalho orgânicos selecionados encontra-se entre 0,79721≤ M00 ≤ 0,82279, inferiores ao 

máximo valor recomendado.  

Qiu e Baines, (2007) estimam que o fator de bloqueio no bocal esteja entre                   

0 ≤ (1-Bfb) ≤ 0,1. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgânicos 

selecionados encontra-se entre 0,02125 ≤ (1-Bfb) ≤ 0,03658, inferiores ao máximo valor 

recomendado. 

 Moustapha et al., (2003) sugere valores do coeficiente de perda de pressão de 

estagnação do bocal entre 0,03 ≤ Yb ≤ 0,07, enquanto Gorla e Khan, (2003) recomendam                   

0,05 ≤ Yb ≤ 0,09. Nota-se que os valores de 0,03557 ≤ Yb ≤ 0,04094 obtidos pelo programa 

computacional para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos se encontram dentro dos 

limites recomendados. 

 Benson, (1970) recomenda valores do coeficiente de perda de entalpia do bocal entre 

0,05 ≤ ξb ≤ 0,15. Portanto, os valores obtidos para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos 

de ξb = 0,02041 se encontra fora dos limites recomendados.  

 Mizumachi, (1960) recomenda valores do coeficiente de velocidade do bocal entre   

0,975 ≤ Kb ≤ 0,985. Portanto, os valores obtidos para os diferentes fluidos de trabalho 

orgânicos Kb = 0,98 se encontra dentro dos limites recomendados. 

 Referente à razão de raios na região entre o bocal-rotor radial, Zhang et al., (2007) 

recomendam 1,04 ≤ Δrb-r ≤ 1,08. Moustapha et al., (2003) aconselham 1,04 ≤ Δrb-r ≤ 1,1;                  

Mclallin e Hass, (1980) utilizam 1,06 ≤ Δrb-r ≤ 1,1 e Watanabe et al., (1970) recomendam 

valores próximos a Δrb-r ≈ 2b1cosα1. Logan e Ramendra, (1995) sugerem valores inferiores a 

Δrb-r < 1,05 e Walsh e Fletcher, (2004) utilizam valores Δrb-r ≈ 1,10. Nota-se que o valor 
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obtido para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos, entre 1,091 ≤ Δrb-r ≤ 1,115, se 

encontra dentro dos limites recomendados. 

 A variação do ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal em função da rotação 

específica para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos é apresentada na Figura 43. Nota-se 

que à medida que aumenta a ssN  se reduz o 1α , e para a condição de projeto o 1α  encontra-se  

3,421% acima do valor para o ponto de máxima eficiência de turbinas radiais               

(Tabelas 11, 12, 13 e 14) obtido por Rohlik, (1968) para diferentes valores de rotação 

específica. 

 
Figura 43 – Ângulo absoluto do escoamento na saída do bocal em função da rotação 

específica. 

Fonte: Rohlik, (1968). 

 
 Finalmente, a Figura 44 descreve o número mínimo de palhetas do bocal em função do 

ângulo do escoamento absoluto na saída do bocal. Nota-se que as condições do ponto de 

projeto para os diferentes fluidos orgânicos de trabalho estão localizadas abaixo da curva de 

razão de raios do bocal de 0 1r r  = 1,2 e entre as curvas de 50° ≤ α1 ≤ 55° confirmando os 

resultados Zbb, α1 e α0 apresentados nas Tabelas 11, 12, 13 e 14. 
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Figura 44 – Número mínimo de palhetas do bocal em função do ângulo do escoamento 

absoluto na saída do bocal. 

Fonte: Moustapha et al., (2003). 

5.4.2 Avaliação do Rotor Radial 

 A avaliação do rotor radial também foi baseada nos limites aerotermodinâmicos e 

construtivos, assim como nas características e gráficos de desempenho, portanto: segundo  

Walsh e Fletcher, (2004), o número de Mach absoluto na saída do rotor deve estar entre      

0,3 ≤ M03 < 0,55. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgânicos 

selecionados encontram-se entre 0,31251 ≤ M03 ≤ 0,33686, inferiores ao máximo valor 

recomendado.  

Nishi e Sawada, (1969) sugerem que a razão de raios do rotor radial deva estar entre  

0,4 ≤ D3m/D2 ≤ 0,6; Rohlik, (1968) recomenda 0,2 ≤ D3m/D2 ≤ 0,6, enquanto                   

Ajayi e Ojakovo, (2012) aconselham que D3m/D2 = 0,65 com a finalidade de evitar uma 

curvatura excessiva na carcaça. Portanto, para o ponto de projeto dos fluidos de trabalho 

orgânicos selecionados, D3m/D2 = 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 razão de raios da ponta e saída do rotor deve ser inferior a      

r3h/r3s < 0,4 e assim, minimizar a condição de entupimento na entrada do rotor.                

Logan e Ramendra, (1995) recomendaram r3h/r3s ≤ 0,4 com a finalidade de diminuir custo e 

tamanho dos rotores radiais. Portanto, para o ponto de projeto dos fluidos de trabalho 

orgânicos selecionados, r3h/r3s  = 0,2395; valor que se encontra dentro da faixa especificada. 
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Moustapha et al., (2003) recomendam o ângulo do escoamento relativo na entrada do 

rotor radial deve estar na faixa de -20° ≤ β2 ≤ -40°. Whitfield e Baines, (1990) aconselham 

valores entre -26° ≤ β2 ≤ -32° enquanto Nishi e Sawada, (1969) sugerem -20° ≤ β2 ≤ -45°. 

Observa-se que o valor selecionado de β2 = -25° para os fluidos de trabalho orgânicos 

selecionados encontra-se dentro da faixa especificada. 

Dixon, (1998) recomendam o ângulo do escoamento absoluto na entrada do rotor radial 

entre 70° ≤ α2 ≤ 80°, Nishi e Sawada, (1969) sugerem 60° ≤ α2 ≤ 80°, enquanto                  

Ajayi e Ojakovo, (2012) aconselham valores entre 67° ≤ α2 ≤ 75°. Nota-se que o valor 

selecionado de α2 = 77,5° para os fluidos de trabalho orgânicos selecionados se encontra 

dentro da faixa especificada. 

Whitfield e Baines, (1990) recomendam o ângulo do escoamento relativo na saída do 

rotor deve estar na faixa de -55° ≤ β3 ≤ -75°, enquanto que Logan e Ramendra, (1995), 

Moustapha et al., (2003) e Chen e Baines, (1994) sugerem um valor em torno 3β  ≈ -60° para 

escoamentos com saída axial. 

Logan e Ramendra, (1995) recomendam que tr > 0,508 mm por razões de manufatura. 

Portanto, o valor escolhido de tr = 1 mm encontra-se dentro do limite recomendado. 

Logan e Ramendra, (1995) recomendam que o valor máximo da velocidade tangencial 

na entrada do rotor radial não deve exceder U2 < 670 m/s enquanto Walsh e Fletcher, (2004) 

sugerem um valor inferior de U2 < 600 m/s, isto com o objetivo de reduzir os esforços 

estruturais. O valor para 2U  na presente tese para os fluidos de trabalho orgânicos 

selecionados 128, 602 m/s ≤ U2 ≤ 188,261 m/s encontram-se dentro da faixa recomendada. 

Glassman, (1972) recomenda um ângulo de incidência iInc em torno de -40°, enquanto  

Dixon, (1998) e Moustapha et al., (2003) sugerem valores na faixa de -20° < iInc < -40° pois 

valores próximos a -30° causam recirculação na entrada do rotor radial. Portanto, nesta tese, 

para os fluidos de trabalho orgânicos selecionados, 26,981° ≤ Inci  ≤ -27,783° evitando assim a 

recirculação do escoamento na entrada do rotor  

 A Figura 45 apresenta a eficiência total-total em função da rotação específica, para 

diferentes ângulos do escoamento absoluto na saída do bocal. Observa-se na Figura 45 que 

para cada valor de α1 tem-se uma área elaborada para diferentes rotações específicas, 

eficiência total-total e razões de raios ( 3s 2r r ), sendo que o ponto de máxima eficiência 

isentrópica esta localizado para ttη  = 0,87 e ssN  = 0,58. Note-se que a condição do ponto de 
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projeto para os fluidos de trabalho orgânicos selecionados é 15,588% (10,6°) acima do valor 

obtido recomendado pelo Rohlik, (1968). 

 
Figura 45 – Eficiência isentrópica em função da rotação específica. 

Fonte: Rohlik, (1968). 

 

 A Figura 46 mostra o número de pás do rotor radial para as equações de Glassman, 

Whitfield, Jamieson, Rohlik e Rohlik modificada em função do ângulo do escoamento 

absoluto na entrada do rotor radial. No projeto deste tipo de rotores é utilizada a menor 

quantidade de pás para evitar o entupimento na saída e reduzir a superfície de contato com o 

objetivo de minimizar as perdas por atrito. Nesta tese optou-se pela equação empírica 

desenvolvida pelo Glassman, (1976), pois este proporciona a menor quantidade de pás,   brZ  

= 15. 

 

 

 

 

 

 

 



136 

 

 
Figura 46 – Número de pás do rotor radial. 

Fonte: Whitfield e Baines, (1990). 

 

 A Figura 47 mostra a razão de entalpia isentrópica-estática em função do fator de 

potência do estágio, para diferentes valores de eficiência total-estática. Nota-se um 

comportamento linear e para um determinado valor fixo de eficiência total-estática, à medida 

que aumenta o fator de potência do estágio diminui a razão de entalpia isentrópica-estática e 

portanto a produção de trabalho da turbina. 

 

Figura 47 – Razão de expansão total-estática em função do fator de potência do estágio. 
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 A Figura 48 apresenta razão de raios em função da razão da velocidades relativas para 

diferentes ângulos do escoamento relativo na entrada do rotor radial. Observar-se que os 

pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos se encontram entre as 

curvas de -20° e -30°, confirmando a escolha de 2β = -25º.  

  
Figura 48 – Razão de raios em função da razão da velocidade relativa. 

Fonte: Whitfield e Baines, (1990). 

 

 A Figura 49 mostra a largura adimensional da pá em função da rotação específica. 

Observa-se que à medida que a rotação específica ssN  aumenta, também se incrementa a 

razão 2 2b D . Nota-se que os pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho 

orgânicos se encontram 0,78 ≤ 2 2b D  ≤ 0,089. 
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Figura 49 – Variação da largura adimensional da pá em função da rotação específica. 

Fonte: Rohlik, (1968). 

 

 A Figura 50 apresenta a razão de raios do rotor radial em função da rotação específica. 

Observa-se que 3s 2r r  aumenta de forma linear até o limite de 0,7 com uma rotação específica 

máxima de 0,58. Nota-se que os pontos de projetos para os diferentes fluidos de trabalho 

orgânicos se encontram na faixa especificada. 

 
Figura 50 – Raio na ponta e de entrada do rotor em função da rotação específica. 

Fonte: Rohlik, (1968). 
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 A Figura 51 mostra a eficiência total-estática do estágio em função da rotação específica 

para diferentes razões de diâmetros do rotor radial. Nota-se que os pontos de projetos para os 

diferentes fluidos de trabalho orgânicos estão localizados entre as curvas de D3m/D2 de        

0,3 e 0,4, conforme o calculado. 

 

 
Figura 51 – Eficiência isentrópica total-estática em função da rotação específica. 

Fonte: Rohlik, (1968). 

 
 

 A Figura 52 exibe o comparativo entre os planos meridionais das pás dos rotores radiais 

para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos. Nota-se que o R134a apresentou o menor 

diâmetro enquanto o R141b resultou ser o rotor com maiores dimensões. 
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Figura 52 – Comparativo dos plano meridionais. 

 

 A Figura 53 apresenta a rotação específica e a razão de velocidades (Cm3/U2) em função 

da razão de raios (r3s/r2). Nota-se um comportamento linear e que á medida que aumenta 

r3s/r2, se incrementa a rotação específica, assim como Cm3/U2 ocasionando um incremento no 

tamanho da turbina. 

 

  

Figura 53 – Rotação específica e razão de velocidades meridionais em função da razão de 

raios do rotor radial. 
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Finalmente, a Figura 54 mostra as componentes do triângulo de velocidades na entrada 

do rotor radial operado com fluidos orgânicos em função do trabalho específico para 

diferentes ângulos do escoamento relativo, sendo esta proposta uma forma muito precisa e 

simples para realizar o projeto preliminar deste tipo de turbomáquina. 

a) Velocidade absoluta 

b) Velocidade tangencial 
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c) Velocidade relativa 

Figura 54 – Determinação alternativa do triângulo de velocidades de rotores radiais. 

 

5.3.2.1 Impacto das Perdas no Desempenho: Efeitos das Folgas 
 A estimativa de desempenho do rotor radial é baseada nos modelos de perdas 

estabelecidos no Capítulo 4 e realizada dentro do ciclo iterativo do programa       

“TurbinaDP-RG” para determinar a eficiência total-total do estágio. O modelo perdas 

utilizado inclui perdas devido aos seguintes mecanismos principais: incidência, de passagem 

(de atrito, curvatura e recirculação), a energia de saída e folgas (no topo e na placa traseira). 

 As folgas no topo e na placa traseira além de depender das considerações geométricas e 

aerodinâmicas também dependem das características construtivas e das propriedades 

mecânicas do material, devido a que os esforços térmicos e a dilatação térmica do material do 

rotor radial influenciam não somente no comportamento nas condições de projeto mas 

também nas condições fora do ponto de projeto. 

 Nas Figuras 55 - 58 são apresentados os efeitos da folga no topo na variação da potência 

da turbina e a eficiência total-total do estágio para diferentes alturas (entre 0 – 1 mm) da folga 

de topo (Figura 34b) sendo fixadas as condições na entrada e saída, assim como a rotação 

nominal da turbina. Nota-se nas figuras antes mencionadas (para os diferentes fluidos de 

trabalho orgânicos) um comportamento linear e à medida que diminui a folga de topo 

aumenta a eficiência total-total do estágio e, por conseguinte a potência da turbina devido à 

redução da vazão mássica nesta interface. 
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 A Figura 55 apresenta a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga no topo para a turbina operando com R123. Para a condição do ponto de 

projeto, quando fbr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 0,12 kW e a eficiência total-total 

decresce em torno de 0,05%. 

 

 

Figura 55 – Efeito da folga no topo e radial para o R123. 

 

 A Figura 56 apresenta a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga no topo para a turbina operando com R134a. Para a condição do ponto de 

projeto, quando fbr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 0,15 kW e a eficiência total-total 

decresce em torno de 0,04%. 

 A Figura 57 apresenta a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga no topo para a turbina operando com R141b. Para a condição do ponto de 

projeto, quando fbr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 0,17 kW e a eficiência total-total 

decresce em torno de 0,05%. 
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Figura 56 – Efeito da folga no topo e radial para o R134a. 

 

Figura 57 – Efeito da folga no topo e radial para o R141b. 
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 A Figura 58 apresenta a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga no topo para a turbina operando com R152a. Para a condição do ponto de 

projeto, quando fbr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 0,27 kW e a eficiência total-total 

decresce em torno de 0,07%. 

 

 

Figura 58 – Efeito da folga no topo e radial para o R152a. 

 

 Finalmente, nas Figuras 59 - 62 são apresentados os efeitos da folga na placa traseira na 

variação da potência da turbina e a eficiência total-total do estágio para diferentes larguras 

(entre 0 – 1 mm) da folga na placa traseira (Figura 34b) do rotor radial sendo fixadas as 

condições na entrada e saída, assim como a rotação nominal da turbina. Nota-se nas figuras 

antes mencionadas (para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos) que à medida que 

diminui a folga na placa traseira aumenta a eficiência total-total do estágio e, por conseguinte 

a potência da turbina também devido à implicação da redução da vazão mássica nesta 

interface. Os efeitos mais notáveis são apreciáveis quando a largura da folga encontra-se entre 

0 e 0,4 mm com um desvio na potência da turbina de 1,3 kW. 

 A Figura 59 ilustra a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga na placa traseira para a turbina operando com R123. Para a condição do ponto 
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de projeto, quando fdr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 1,3 kW e a eficiência total-total 

decresce em torno de 0,6%. 

 A Figura 60 ilustra o processo de expansão do R134a. Nota-se que a expansão começa 

desde P0ev = 3000 kPa e T0ev = 388,15 K até P03 = 1075 kPa, T03s = 345,2939 K e                  

T03 = 353,0406 K. 

 A Figura 61 ilustra a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga na placa traseira para a turbina operando com R141b. Para a condição do 

ponto de projeto, quando fdr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 1,6 kW e a eficiência 

total-total decresce em torno de 0,65%. 

 A Figura 62 ilustra a variação da potência e da eficiência total-total do estágio em 

função da folga na placa traseira para a turbina operando com R152a. Para a condição do 

ponto de projeto, quando fdr = 0,5 mm a potência da turbina diminui 2,26 kW e a eficiência 

total-total decresce em torno de 0,62%. 

 

 

Figura 59 – Efeito da folga na placa traseira para o R123. 
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Figura 60 – Efeito da folga na placa traseira para o R134a. 

 

 

Figura 61 – Efeito da folga na placa traseira para o R141b. 
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Figura 62 – Efeito da folga na placa traseira para o R152a. 

5.4.3 Avaliação da Voluta 

 A área crítica (ou da garganta) da voluta foi determinada mediante a razão At/Rtv com o 

objetivo de prover o ângulo correto do escoamento na saída 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 número de Mach entrada da voluta entre       

0,1 ≤ Mev ≤ 0,25. Nota-se que os valores obtidos para os fluidos de trabalho orgânicos 

selecionados encontra-se entre 0,7201 ≤ M00 ≤ 0,07515 inferiores ao máximo valor 

recomendado.  

 Aungier, (2006) sugere que a razão de raios na região entre a voluta-bocal seja de               

Δrv-b = 1,05, enquanto que Hassan, (2007) recomenda Δrv-b = 1,07. Nota-se que o valor 

selecionado de Δrv-b = 1,07 encontra-se dentro dos valores recomendados. 

 Os principais resultados da voluta são apresentados nas Figuras 63 – 66. Portanto, as 

Figuras 62 e 63 mostram a variação da área da seção de estudo e do raio do centróide de cada 
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da seção transversal de estudo da voluta em função do ângulo azimute, respectivamente. 

Nota-se que à medida que diminui o ângulo azimute também diminui a área da seção de 

estudo quase de forma linear e, por conseguinte, o raio do centróide de cada da seção 

transversal de estudo. 

 

  

Figura 63 – Área da seção de estudo da voluta em função do ângulo azimute. 

 

 

Figura 64 – Raio da seção de estudo da voluta em função do ângulo azimute. 
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As Figuras 65 e 66 mostram a variação da componente da velocidade absoluta na 

direção tangencial da voluta e do raio da linha de corrente média da voluta em função do 

ângulo azimute. À medida que diminui o ângulo azimute, a componente de velocidade 

absoluta na direção tangencial aumenta (Figura 65), ao contrário do raio da linha de corrente 

(Figura 66) que diminui a medida que o escoamento avança para o interior da voluta, 

conservando assim o momento angular, indicando que o escoamento é acelerado desde a 

entrada até a saída. 

 
Figura 65 – Componente da velocidade absoluta na direção tangencial da voluta em função do 

ângulo azimute. 

 
Figura 66 – Raio da linha de corrente média da voluta em função do ângulo azimute. 
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5.5 ANÁLISE TRIDIMENSIONAL DO ESCOAMENTO DA 
TURBINA RADIAL 

 A análise do escoamento no interior da turbina radial para os fluidos orgânicos 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 turbomáquina, mediante a 

Dinâmica de Fluidos Computacional, sendo gerado nestes planos os perfis de distribuição de 

temperatura, pressão, velocidade e número de Mach. 

5.5.1 Estrutura da Análise Mediante a DFC 

A Dinâmica de Fluidos Computacional é um conjunto de modelos matemáticos e 

métodos numéricos baseados na capacidade de processamento computacional. Ela é utilizada 

para simular o comportamento de sistemas que envolvem escoamento de fluidos, trocas 

térmicas, entre outros processos. A utilização dessa técnica permite a solução de diversos 

projetos científicos e problemas operacionais, sem a necessidade da realização de parada de 

maquinaria, devido à redução do tempo e do número de experimentos realizados em bancadas 

de teste e unidades piloto. Isso acarreta uma considerável redução de custos e economia. 

Porém, para garantir que o resultado da simulação mediante a DFC seja coerente, é necessário 

validar o resultado obtido com resultados experimentais. Uma vez realizada a validação, 

pode concluir-se que a simulação feita representa o fenômeno ou o processo estudado. 

Durante a realização de uma simulação numérica existem dois tipos de erros, quando os 

resultados obtidos são comparados com os reais: os erros numéricos e de fenômeno físico. 

Os erros numéricos são resultados de uma solução errônea das equações diferenciais. A 

identificação de este tipo de erro é realizada mediante uma validação numérica, através da 

comparação do resultado com outras soluções analíticas ou numéricas. O segundo tipo, o erro 

do fenômeno físico é resultante do uso de equações que não representam adequadamente o 

fenômeno físico em estudo, ou seja, a simulação deve resolver corretamente as equações 

diferenciais e ter um modelo matemático que represente com fidelidade do modelo físico 

(Barreira, 2003). A seqüência geral de resolução de um problema mediante a DFC é 

apresentada na Figura 67, portanto: 
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Figura 67 – Estrutura de funcionamento da DFC. 

 

5.4.1.1 Geração da Geometria da Turbina Radial 

A geometria do bocal e do rotor radial  foram geradas a partir do plano meridional da 

turbomáquina (Figura 68a), inserindo os resultados obtidos do programa de cálculo 

unidimensional “TurbinaDP-RG” (Tabelas 15, 16, 17 e 18) no aplicativo ANSYS BladeGen. 

Esta é uma ferramenta específica para a geração deste tipo geometrias. No caso da voluta, a 

geometria foi gerada também inserindo os dados de saída obtidos do programa de cálculo 

unidimensional, porém utilizando o CAD Solid Edge como é mostrado na Figura 68b. 

 

 
a) Conjunto bocal-rotor radial 
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b) Voluta 

Figura 68 – Geometria dos componentes da turbina radial. 
 

 Nesta etapa, a especificação correta do ângulo do escoamento relativo na entrada (β2) e 

na saída (β3) do rotor radial é relevante, já que β2 permanece constante ao longo do bordo de 

ataque, porém β3 apresenta uma variação desde a raiz ate a ponta.  

 

5.4.1.2 Geração da Malha Computacional 

O domínio computacional do bocal e do rotor radial foi gerado usando aplicativo 

ANSYS TurboGrid e discretizado utilizando a topologia ATM, sendo este um método de 

criação 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 distância adimensional ou função de parede, y+ sendo ela 

função do número de Reynolds. Segundo ANSYS, (2013) valores na faixa de 5 ≤ y+ ≤200 

apresentam resultados satisfatórios para este tipo de análise, considerando o modelo de 

turbulência utilizado. 
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A Figura 69 mostra as malhas utilizadas na voluta, no bocal e no rotor radial durante a 

simulação numérica. 

 

 

a) Voluta b)  Conjunto bocal-rotor radial 

Figura 69 – Malha computacional. 
 

 A Tabela 20 descreve a quantidade de nós e de elementos usados na simulação 

numérica para cada componente da turbomáquina em função do fluido refrigerante 

selecionado. 

Tabela 20 - Características da malha numérica. 

OWF Dispositivo Números de nós Número de elementos 
 

R123 
Voluta 804.540 4.263.619 
Bocal 366.732 344.470 

Rotor radial 304.510 280.464 
 

R134a 
Voluta 570.147 2.981.955 
Bocal 365.260 342.788 

Rotor radial 243.585 223.490 
 

R141b 
Voluta 804.540 4.263.619 
Bocal 357.068 335.049 

Rotor radial 370.784 345.371 
 

R152a 
Voluta 396.311 2.017.175 
Bocal 370.124 347.556 

Rotor radial 328.482 303.635 
 

Para cada voluta analisada em função do fluido refrigerante, foi gerada uma malha 

tetraédrica não estruturada (Figura 69a). No caso do bocal e do rotor radial (Figura 69b) foi 

gerada uma malha hexaédrica estruturada multi-bloco com refinamento próximo nas paredes. 
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 As folgas no topo e radial do rotor são consideradas na geração da malha, assim como 

na simulação numérica da turbina radial, sendo estes valores constantes ao longo da carcaça.  

 

5.4.1.3 Condições de Contorno ou Pré-processamento 

 A simulação da turbina foi dividida em duas partes: a simulação da voluta e a simulação 

do conjunto bocal-rotor radial. As condições de contorno utilizadas em cada simulação 

numérica correspondem aos resultados obtidos no projeto preliminar usando o programa de 

cálculo unidimensional “TurbinaDP-RG”. 

O modelo de turbulência SST ou do transporte das tensões de cisalhamento foi usado 

nas simulações de cada componente da turbina radial, sendo este considerado como preciso 

para simulações de escoamentos que envolvem sua separação (Miranda, 2010). Além disso, o 

modelo prevê a zona de separação, enquanto que o outro modelo de turbulência, o         

modelo k - ε não consegue capturar o processo físico da mesma maneira. 

Visando o refinamento ou aumento da quantidade de elementos da malha, utilizou-se a 

condição de simetria na voluta e periodicidade no bocal e no rotor radial, ou seja, a simulação 

numérica foi realizada para a metade da voluta e para uma palheta e pá do bocal e do rotor 

radial respectivamente A Figura 70 apresenta a condição de simetria na voluta e periodicidade 

no conjunto bocal-rotor radial. 

 

a) Simetria. b) Periodicidade. 

Figura 70 – Simetria e periodicidade da turbina radial. 
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 No caso da simulação numérica do conjunto bocal-rotor radial, foi escolhida a interface 

Stage para conectar o componente imóvel (bocal) com o componente rotativo (rotor radial), 

pois representa com excelente aproximação o movimento relativo do escoamento ao girar o 

sistema de referência no domínio em rotação durante o processo de cálculo.  

 As condições de contorno empregadas nas simulações da voluta e do conjunto bocal-

rotor radial são: 

 Na voluta foi imposta a vazão mássica e a temperatura de estagnação na entrada. 

Enquanto no conjunto bocal-rotor radial foi usada a condição de pressão e temperatura de 

estagnação, assim como direção dos vetores do escoamento nas componentes axial, radial e 

tangencial na entrada do bocal (componente estacionário) como é mostrado na Figura 71. 

 

 

 

( ) ( )2 2u i j

ini
u

jnj
u

= − + −

−
=

−
=

G

JG
G

JJG
G

 

Direção do escoamento: versores 

Axial Radial Tangencial 

o -nj -ni 
 

 

Figura 71 – Direção do escoamento na entrada do bocal. 

 

 Em ambos os casos simulados, na saída foi imposta a condição de pressão estática. 

Estas combinações de condições de contorno apresentam maior estabilidade nos resultados. 

Finalmente, a Figura 72 mostra o domínio computacional e a interface que conecta o conjunto 

bocal-rotor radial, enquanto as Tabela 21 e 22 mostram as condições de contorno empregadas 

nas simulações da voluta e do conjunto bocal-rotor radial para cada fluido de trabalho 

orgânico. 
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Figura 72 – Domínio computacional e interface bocal-rotor radial. 

Tabela 21 – Condições de contorno: voluta. 

 R123 R134a R141b R152a 
Tipo Entrada Saída Entrada Saída Entrada Saída Entrada Saída

Direção do 
 escoamento 

 
Normal às condições de contorno 

Modelo de  
turbulência 

 
Transporte das tensões de cisalhamento, SST 

Modelo de  
transferência 

 de calor 

 
Energia total 

Transferência  
de calor 

 
Temperatura de estagnação / Adiabático 

Regime do  
escoamento 

 
Subsônico 

Domínio Estacionário (voluta) 
Vazão mássica, 

(kg/s) 
 

5 
Temperatura  
de estagnação, 

(K) 

460 -- 388,15 -- 403,15 -- 373,15 -- 

Pressão 
estática, (kPa) 

-- 1964,3 -- 2946,71 -- 981,02 -- 1961,55 
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Tabela 22 – Condições de contorno: conjunto bocal-rotor radial. 

 R123 R134a R141b R152a 
Tipo Entrada Saída Entrada Saída Entrada Saída Entrada Saída

Direção do 
 escoamento 

 
Componentes cilíndricas 

Modelo de  
turbulência 

 
Transporte das tensões de cisalhamento, SST 

Modelo de  
transferência 

 de calor 

 
Energia total 

Transferência  
de calor 

 
Temperatura de estagnação / Adiabático 

Regime do  
escoamento 

 
Subsônico 

Domínio Estacionário (bocal) / Rotativo (rotor radial) 
Pressão de 
estagnação 

1960 -- 2940 -- 980 -- 1960 -- 

Temperatura  
de estagnação, 

(K) 

459,583 -- 387,716 -- 402,873 -- 372,683 -- 

Pressão 
estática, (kPa) 

-- 664,507 -- 1025,847 -- 292,465 -- 559,29 

Rotação do 
rotor radial 

(rpm) 

-- 16302,94 -- 20529,83 -- 12510,08 -- 19766,97 

 

5.4.1.4 Processamento ou Resolução 

 Todas as simulações numéricas foram realizadas com a ajuda do solucionador            

ANSYS Solver CFX-Pre 13 para um número máximo de iterações de 800 e um erro máximo 

residual de 10-6. O critério de convergência do erro máximo residual de 10-6 resultou ser 

demasiadamente alto, não sendo atingido, No entanto, aproximou-se de 10-4 para as linhas de 

velocidade e 10-5 para as linhas de vazão mássica. Tais aproximações não apresentam 

desequilíbrios significativos e, segundo ANSYS, (2013) é considerado como suficiente para a 

maioria das aplicações de engenharia e interesses acadêmicos. 

 

5.4.1.5 Visualização dos Resultados ou Pós-processamento 

Uma vez terminada a etapa de processamento, os resultados obtidos são mostrados em 

superfícies, vetores e linhas de corrente no plano de simetria e meridional, assim como na 

grade da turbomáquina, como são apresentados nas Figuras 73 a 82. 
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5.5.2 Simulações Mediante DFC: Voluta 

 A Figura 73 apresenta a o perfil de pressão de estagnação através da voluta para os 

diferentes fluidos de trabalho orgânicos. A pressão de estagnação é constante exceto nas 

regiões próximas nas paredes. 

 

 
a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 73 – Distribuição da pressão de estagnação na voluta. 
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 A Figura 74 apresenta a distribuição de pressão estática no plano de simetria da voluta 

para os diferentes fluidos de trabalho orgânico. Nota-se a variação da pressão estática ao 

longo do no plano de simetria, onde as regiões verdes próximas à saída representam as zonas 

de baixa pressão, assim como as quedas de pressão estática de ΔPR123 = 15,1 kPa,          

ΔPR134a = 38 kPa, ΔPR141b = 151 kPa e ΔPR152a = 28 kPa em acordo com os resultados obtidos 

pelo programa de cálculo unidimensional.  

 
 
 

a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 74 – Distribuição da pressão estática na voluta. 
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 A Figura 75 apresenta a distribuição de temperatura de estagnação através da voluta 

para os diferentes fluidos de trabalho orgânicos. A temperatura de estagnação é constante 

exceto nas regiões próximas nas paredes. 

 

 

a) R123 b) R134a 

 
c) R141b d) R152a 

Figura 75 – Distribuição da temperatura de estagnação na voluta. 
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 A Figura 76 mostra a distribuição de temperatura estática no plano de simetria da voluta 

para os diferentes fluidos de trabalho orgânico. Podem-se observar zonas de baixas 

temperaturas (regiões azuis) próximas à saída. As variações da temperatura estática entre a 

entrada e a saída da voluta são ΔTR123 = 0,6 K, ΔTR134a = 0,5 K, ΔTR141b = 0,5 K e           

ΔTR152a = 0,6 K em acordo com os resultados obtidos pelo programa de cálculo 

unidimensional. 

 

a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 76 – Distribuição de temperatura estática na voluta. 
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 A Figura 77 mostra a distribuição da velocidade absoluta no plano de simetria da voluta 

para os diferentes fluidos de trabalho orgânico. Nota-se que a velocidade absoluta é menor na 

entrada da voluta (região verde) e começa a aumentar à medida que é reduzida a área da seção 

transversal do canal de passagem do escoamento (regiões amarela e laranja), sendo a saída, a 

zona de maior velocidade (região vermelha). Podem ser identificadas zonas de baixa 

velocidade ou velocidade nula (região azul) nas paredes laterais, demonstrando assim os 

efeitos da camada limite.  

 

 

a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 77 – Distribuição de velocidade absoluta na voluta. 
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 A Figura 78 apresenta a distribuição do número Mach no plano central ou de simetria da 

voluta. Pode ser observado um gradiente de escoamento entre 0,06639 ≤ Mv ≤ 0,1165 desde a 

entrada até o centro da voluta. O número de Mach aumenta entre 0,13 ≤ Mv ≤ 0,166 na metade 

inferior, indicando aceleração na direção do plano de saída. 

 

 
a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 78 – Distribuição do número de Mach na voluta. 

5.5.3 Simulações Mediante DFC: Conjunto Bocal-Rotor Radial 

 A Figura 79 mostra a distribuição do número de Mach absoluto e relativo na grade do 

conjunto bocal–rotor radial. Nota-se que o número de Mach absoluto (grade injetora) é menor 

na zona de baixa pressão (região azul) ou entrada e logo começa a aumentar até a zona de alta 

pressão na saída do bocal. No caso do rotor radial, a análise da grade na entrada mostra que o 

número de Mach relativo 0,7 ≤ M02,rel ≤ 0,9 no lado de alta pressão da pá, enquanto que na 
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saída esta na faixa de 0,4 ≤ M03,rel ≤ 0. Tais valores confirmam o escoamento sônico através 

da turbina radial, o que evita a condição de entupimento (regiões vermelhas).  

 

a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 79 – Distribuição do número de Mach na grade do conjunto bocal-rotor radial. 
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 A Figura 80 mostra a distribuição do número de Mach absoluto e relativo próximos nos 

setores do hub e no shroud no plano meridional do bocal e do rotor radial respectivamente. 

Nota-se valores do número de Mach absoluto na saída do bocal na faixa de 0,85 ≤ M03 ≤ 1, 

ocasionando baixas velocidades e, portanto, indícios de entupimento na entrada do rotor 

radial. Porém, estas condições ainda caracterizam o escoamento como subsônico, já que o 

entupimento não acontece ao longo do bordo de fuga do bocal. 

 

a) R123 b) R134a 

c) R141b d) R152a 
Figura 80 – Distribuição do número de Mach no plano meridional do conjunto bocal-rotor 

radial. 
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 A Figura 81 ilustra a distribuição dos vetores de velocidade na grade a 50% da altura da 

palheta do bocal e da pá do rotor. Pode observar-se que o comportamento do escoamento é 

uniforme e sem perturbações através dos canais de passagem da turbina radial. 

 

a) R123 b) R134a 

 
c) R141b d) R152a 

Figura 81 – Distribuição da velocidade absoluta na grade do conjunto bocal-rotor radial. 
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 Finalmente, a Figura 82 mostra a distribuição da velocidade meridional no plano 

meridional da turbomáquina. Nota-se que a maior velocidade meridional é atingida na 

curvatura de raiz próxima na saída do rotor radial com valores na faixa de                  

85 m/s ≤ Cm ≤ 100 m/s. 

 

 
R123 R134a 

  
R141b R152a 

Figura 82 – Distribuição da velocidade meridional no plano meridional do conjunto bocal-

rotor radial 
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5.5.4 Validação do Modelo Termodinâmico 

 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 válido à altas pressões, próximo do 

ponto crítico. 

 Dependendo da aplicação, a seleção de um modelo incorreto pode ter efeitos 

secundários ou drásticos, devido que um modelo errado afetará o cálculo numérico e resultará 

numa previsão incorreta do fenômeno analisado. As Figuras 83 e 84 apresentam a validação 

do modelo termodinâmico utilizado nesta tese. 

 A Figura 83 ilustra a comparação entre a massa específica de estagnação calculada e a 

temperatura de estagnação através da turbina radial para o refrigerante R141b. Os erros 

relativos entre os resultados obtidos nesta tese mediante o programa “TurbinaDP-RG” e os 

programas REFPROP-NIST e ANSYS-CFX encontram-se na faixa de 1-3% para uma ampla 

gama de temperaturas, sendo considerados como razoáveis. 

 

 
Figura 83 – Comparação da massa específica e a temperatura de estagnação para o R141b. 

 

 Finalmente, a Figura 84 mostra a comparação entre a velocidade do som calculada 

mediante e a temperatura de estagnação 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 
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ampla gama de temperaturas, considerando a representação do comportamento com adequada 

exatidão. 

 

 
Figura 84 – Comparação da velocidade do som e a temperatura de estagnação para o R141b. 

5.5.5 Comparativo de Resultados 

 Finalmente, foi realizada uma comparação dos resultados obtidos entre o programa 

“TurbinaDP-RG” e os programas REFPROP-NIST e ANSYS-CFX, as quais são apresentadas 

na Tabela 23.  

 Analisando a Tabela 23, pode observar-se que o desvio significativo encontra-se no 

trabalho específico determinado mediante o programa REFPROP-NIST devido que este 

utiliza um modelo termodinâmico diferente para cada fluido que esteja sendo avaliado. 

 Referente à vazão mássica, ANSYS-CFX apresentou um desvio entre 5,75% e 8,72%, 

isto devido às condições de contorno utilizadas (iten 5.4.1.3) sendo a vazão mássica parte da 

solução iterativa. 
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Tabela 23 – Comparativo de resultados da turbina radial. 

OWF Parâmetros ANSYS-CFX NIST TurbinaDP-RG Unidade 
 
 

R123 

espw  17,5 12,6633 14,9891 kJ/kg 
•

m  
10,575 10 10 kg/s 

•

espW  
185,062 126,633 149,981 kW 

 
 

R134a 

espw  19,819 13,409 17,0421 kJ/kg 
•

m  
10,798 10 10 kg/s 

•

espW  
214,005 134,0912 170,421 kW 

 
 

R141b 

espw  23,942 17,8959 20,2658 kJ/kg 
•

m  
10,872 10 10 kg/s 

•

espW  
260,297 178,9593 202,658 kW 

 
 

R152a 

espw  37,4792 26,1978 32,1216 kJ/kg 
•

m  
10,672 10 10 kg/s 

•

espW  
399,975 261,978 321,216 kW 
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Capítulo 6 

CONCLUSÕES E PERSPECTIVAS FUTURAS 

 Neste capítulo são apresentadas as conclusões obtidas nesta tese, bem como as 

perspectivas para trabalhos futuros. Finalizado este capítulo, são mostradas as referências 

bibliográficas e os apêndices. 

6.1 CONCLUSÕES 

 Esta tese descreve o modelo passo a passo para o projeto preliminar unidimensional de 

turbinas radiais subsônicas para ciclos Rankine orgânicos operadas com os fluidos de trabalho 

orgânicos R123, R134a, R141b e R152a para baixas potências, implementado pela linguagem 

de programação FORTRAN.  

  A metodologia é baseada nas correlações de desempenho, sendo o estudo realizado no 

plano meridional de cada componente da turbomáquina, baseado nas equações de 

conservação unidimensional, assim como na equação de estado de Redlich-Kwong para as 

condições do ponto de projeto estabelecidas em regime permanente.  

 A inovação deste trabalho diz respeito à abordagem tradicional que somente considera 

os gases perfeitos. Aqui se avaliou as propriedades dos fluidos reais no modelo 

termodinâmico, sendo este ponto relevante no projeto preliminar de sistemas de geração 

termelétricas para ORC. 
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 O modelo proposto foi realizado considerando como fluidos de trabalhos orgânicos os 

refrigerantes R123, R134a, R141b e R152a, porém pode ser facilmente aplicado a outros 

fluidos orgânicos, desde que sejam conhecidas suas propriedades físicas. 

 A turbina radial operada com R141b apresentou o maior tamanho, ou seja, um rotor 

radial de r2,R141b = 114,144 mm e maior eficiência total-total ηtt,R141b = 70,504% em 

comparação com a turbina radial operada com R134a sendo r2,R134a = 63,783 mm e eficiência 

total-total de ηtt,R141b = 68,888%. 

 A turbina radial operada com R141b apresentou o maior eficiência total-estática, 

ηts,R141b = 67,2% em comparação com a turbina radial operada com R134a sendo            

ηts,R141b = 65,8. 

 Os efeitos da folga no topo nas condições e altura de projeto, fbr = 0,5 mm aparecem 

como uma perda de potência. Portanto, é necessário avaliar a dilatação térmica do material 

utilizado na construção do rotor para as diferentes condições de operação. Para o R123 a 

potência da turbina diminui 0,12 kW e a eficiência total-total decresce em torno de 0,05%. No 

caso do R134a a potência da turbina diminuiu 0,15 kW e a eficiência total-total decresceu 

0,04%. Para o R141b a perda de potência da turbina foi de 0,17 kW e a perda de eficiência 

total-total foi de 0,05%. Finalmente, para o R152a a queda de potência da turbina foi 0,27 kW 

e da eficiência 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 potência média na 

turbina de 1,3 kW. No caso da condição de projeto, quando fdr = 0,5 mm para o R123a 

potência da turbina diminui 1,3 kW e a eficiência total-total decresce em torno de 0,6%. Para 

o R134a a potência da turbina diminuiu 0,66 kW e a eficiência total-total decresceu 0,8%. 

Para o R141b a perda de potência da turbina foi de 1,6 kW e a eficiência total-total foi de 

0,65%. Finalmente, para o R152a a queda de potência da turbina foi 2,26 kW e a eficiência 

total-total foi de 0,62%. 

 A simulação mediante a DFC, utilizando a geometria gerada pelo projeto preliminar, 

confirma a previsão do comportamento do escoamento, assim como a proximidade dos 

resultados entre a metodologia unidimensional e tridimensional. A voluta apresenta quedas de 

pressão de pressão estática de ΔPR123 = 15,1 kPa, ΔPR134a = 38 kPa, ΔPR141b = 151 kPa e 

ΔPR152a = 28 kPa. As variações na temperatura estática entre a entrada e a saída encontram-se 

na faixa de ΔTR123 = 0,6 K, ΔTR134a = 0,5 K, ΔTR141b = 0,5 K e ΔTR152a = 0,6 K para os 

diferentes fluidos de trabalho utilizados, concordando assim, com os resultados obtidos pelo 

programa de cálculo unidimensional. 
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 A tendência do número de Mach esteve apenas um pouco na faixa de escoamento 

supersônico ou transônico, onde o valor máximo alcançado foi de M = 1,05 ocasionando 

baixas velocidades e, portanto indícios de entupimento na entrada do rotor radial, porém estas 

condições ainda caracterizam o escoamento como subsônico devido ao entupimento não 

acontecer ao longo do bordo de fuga do bocal. 

 No caso do conjunto bocal-rotor radial, o número de Mach (grade injetora) é menor na 

zona de baixa pressão ou entrada e logo começa a aumentar até a zona de alta pressão na saída 

do bocal. Já no rotor radial, a análise da grade na entrada mostra que o número de Mach 

relativo 0,7 ≤ M02,rel ≤ 0,9 no lado de alta pressão da pá, enquanto que na saída esta na faixa 

de 0,4 ≤ M03,rel ≤ 0. Tais valores confirmam o escoamento sônico através da turbina radial, o 

que evita a condição de entupimento. 

 A validação 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 termodinâmicas, sendo considerados como razoáveis. 

 Comparando a potência gerada por cada turbina para os diferentes fluidos de trabalho 

orgânicos, observar-se que o desvio significativo encontra-se no trabalho específico 

determinado mediante o programa REFPROP-NIST devido a este utilizar um modelo 

termodinâmico diferente para cada fluido que esteja sendo avaliado. Quanto à vazão mássica, 

ANSYS-CFX apresentou um desvio entre 5,75% e 8,72%, isto devido às condições de 

contorno utilizada sendo a vazão mássica parte da solução. 

Finalmente, a utilização de um programa de cálculo unidimensional como o proposto 

neste trabalho juntamente com as análises mediante a dinâmica dos fluidos computacional 

reduz consideravelmente a quantidade de ensaios de laboratório e, ao mesmo tempo, a 

quantidade de protótipos construídos, obtendo-se como resultado principal uma redução no 

tempo e custo do projeto. Porém, a maior desvantagem da metodologia unidimensional é que 

despreza as variações ou o comportamento das propriedades físicas fora da LCM. 
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6.2 PERSPECTIVAS FUTURAS 

 Em todos os projetos avaliados, constatou-se que é preciso maior desenvolvimento e 

estudos aprofundados: 

 

 No projeto preliminar e nos modelos de perdas. 

  Na análise da condição supersônica para o conjunto bocal-rotor radial. 

 Na condição do ponto fora de projeto (off-design). 

 Nos métodos de otimização, visando a geometria do canal de passagem.  

 Na avaliação da turbina radial com pás auxiliares devido à condição de 

número de Mach transônico. 

 Nos efeitos das folgas para as diferentes condições de operação. 

 Nas diferentes formas geométricas da voluta. 

 Na seleção de uma ótima curvatura do plano meridional (canal de passagem) 

do rotor radial. 

 No projeto de um bocal anular supersônico e desta maneira operar com altas 

velocidades. 

 Na análise da lingüeta: curvatura da ponta da lingüeta, correlação entre o 

ângulo da lingüeta e a distancia entre a voluta e o bocal. 

 Simulação integrada: Voluta – Bocal – Rotor radial. 
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Apêndice A 

LIMITES AEROTERMODINÂMICOS E 
CONSTRUTIVOS DE TURBINAS RADIAIS 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Tabela 24 – Limites aerotermodinâmicos e construtivos de bocais. 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
Condições aerotermodinâmicas 

no bocal 
  

00 01h h=  
Razão de pressão  

de estagnação do bocal = 00
ttb

01

PRP
P

 
 

≤ ≤ttb0,98 RP 0,99 (Wasserbauer e Glassman, 1975) 

Número de Mach absoluto  
na entrada do bocal 

00M  ≤00M 0,2 (Walsh e Fletcher, 2004) 

Número de Mach absoluto  
na saída do bocal 

01M  ≤ <010,6 M 1,0  (Walsh e Fletcher, 2004) 

 
Razão de raios de entrada e saída 

do bocal 
 

 

− = 0
0 1

1

rr
r

Δ  
−≤ ≤0 11,1 r 1,7Δ  (Aungier, 2006)  

−≤ ≤0 11,2 r 1,3Δ  (Logan e Ramentra, 1995) 

−≤ ≤0 11,35 r 1,45Δ  (Walsh e Fletcher, 2004) 
 
 

Ângulo do escoamento absoluto 
na saída do bocal 

 
 
 
1α  

≤ ≤o o
152 83α  (Rohlik, 1968)  

≤ ≤o o
165 75α  (Chen e Baines, 1994)  

≤ ≤o o
165 80α  (Walsh e Fletcher, 2004) 

≤ = ≤o o
1 260 80α α  (Nishi e Sawada, 1969)  

≤ o
1 75α  (Logan e Ramentra, 1995) 

≈ o
1 77α  (Hiett e Johnston, 1964) 

Largura da palheta do bocal b  =0 1b b  
Espessura da palheta no  
bordo de fuga do bocal 

b1t  >b1t 0,301 mm (Logan e Ramentra, 1995) 

Razão de espessura da palheta  
no bordo de fuga do bocal 

b1

1

t
b

 =b1

1

t 0,05
b

 (Glassman, 1976)  

Fator de bloqueio do bocal 
fbB  ( )fb0 1 B 0,1≤ − ≤  (Qiu e Baines, 2007)  

 
Solidez do bocal = rb

b
eb

c
t

σ  < <b1,25 1,75σ  (Linhardt, 1974)  
< <b1,0 2,8σ  (Simpson et al., 2008)  

Coeficiente de perda de  
pressão de estagnação do bocal  

00 01
b

01 1

P -PY
P -P

=  ≤ ≤b0,03 Y 0,07  (Moustapha et al., 2003)  
≤ ≤b0,05 Y 0,09  (Gorla e Khan, 2003)  

 
Coeficiente de perda de entalpia 

do bocal 

 
bξ  

< <b0,05 0,15ξ  (Benson, 1970)  

< <b0,063 0,235ξ  se = o
2 90β  (Gorla e Khan, 2003) 

< <b0,063 0,23ξ  se = o
2 90β  (Dixon, 2010)  

Coeficiente de velocidade  
do bocal 

1
b

1iso

CK
C

=  b0,975 K 0,985≤ ≤  (Mizumachi, 1960)  

b0,9 K 0,97≤ ≤  se = o
2 90β  (Dixon, 1998)  



 

 

Tabela 25 – Limites aerotermodinâmicos e construtivos na região entre o bocal-rotor radial. 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
 

Condições aerotermodinâmicas  
na região entre o bocal-rotor radial 

 
 
 
 

01 02h h=  
≠ ⇔ ≠
= ⇔ =

1 2 1 2

1 2 1 2

α α ρ ρ
α α ρ ρ

 

 
 
 

Razão de raios na região entre o 
bocal-rotor radial 

 

 
 
 

1
b r

2

rr
r

Δ − =  

−≤ ≤b r1,04 r 1,08Δ  (Zhang et. al., 2007) 

−≤ ≤b r1,04 r 1,1Δ  (Moustapha et al., 2003) 

−≤ ≤b r1,06 r 1,11Δ   
(Mclallin e Haas, 1980)  

− <b rr 1,05Δ  (Logan e Ramentra, 1995) 

− ≈b rr 1,10Δ  (Walsh e Fletcher, 2004) 
 

Coeficiente de perda de pressão 
total na região entre o  

bocal-rotor radial 

 
−b rY  

 
− =b rY 11,6%  (Baskharone, 2006)  

 

 



 

 

Tabela 26 – Limites aerotermodinâmicos e construtivos de rotores radiais. 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
Condições 

aerotermodinâmicas no rotor 
radial 

 
 
 

 
02 03h h>  

Razão de pressão de 
estagnação-estática do estágio  = 00

ts
3

PRP
P

  
≈tsRP 8 : 1  (Walsh e Fletcher, 2004) 

Eficiência total–total do 
estágio ou isentrópica da 

turbina 

ttη  ≤ ≤tt80% 90%η  (Gorla e Khan, 2003) 
≈tt 90%η  (Kofskey e Nusbaum, 1972) 

 
Eficiência total – estática do 

estágio ou da turbina 

 
tsη  

≤ ≤ts max78% 82%η  (Rohlik, 1968) 
≈ts max 82,1%η  (Nishi e Sawada, 1969) 

≈ts 90%η  (Kofskey e Nusbaum, 1972) 
Número de Mach absoluto  

na saída do rotor radial 
03M  ≤ ≤030,3 M 0,55  (Walsh e Fletcher, 2004) 

Largura da pá do rotor radial b  <2 3b b  
 
 

Razão de velocidade na 
entrada do rotor radial 

 
 

= 2

2

C
U

θλ  

≥2 2C Uθ  (Gopal e Chandra, 2011) 
≈ 0,8λ  (Boyce, 2006)  

< 1,0λ  (Logan e Ramentra, 1995) 
0,8 0,9λ≤ ≤  (Chen e Baines, 1992) 
0,9 1,0λ≤ <  (Chen e Baines, 1994), 

(Moustapha et al., 2003) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Razão de raios do rotor radial 
 

 

=2 2

3s 3s

r D
r D

 
≈2

3s

r 1,42
r

 (Ventura et al., 2012) 

≈2

3s

r 2,2
r

 (Boyce, 2006)  

 
 
 

=3s 3s

2 2

r D
r D

 

≤ ≤3s

2

r0,2 0,7
r

 (Rohlik, 1968) 

<3s

2

r 0,7
r

 (Walsh e Fletcher, 2004),  

(Glassman, 1972), (Gopal e Chandra, 2011) 

<3s

2

r 0,78
r

 (Aungier, 2006), (Balje, 1980) 

<3s

2

r 0,9
r

 (Aungier, 2006) 

 
 

=3m 3m

2 2

r D
r D

 

< <3m

2

r0,2 0,6
r

 (Rohlik, 1968) 

< <3m

2

r0,4 0,6
r

 (Nishi e Sawada, 1969) 

=3m

2

r 0,65
r

 (Ajayi e Ojakovo, 2012) 

 

 



 

 

Tabela 26 – (Continuação) 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
Razão de raios na entrada  
do bocal e entrada do rotor 

radial 

=0 0

2 2

r D
r D

 ≤ ≤0

2

r1,35 1,50
r

 (Zhang et al., 2007) 

 
 

Razão de raios na saída do 
rotor radial 

 

= =3h 3h

3s 3s

r D
r D

υ  

< 0,4υ  (Walsh e Fletcher, 2004),           
(Rohlik, 1968), (Glassman, 1972),  

(Gopal e Chandra, 2011) 
≤ 0,25υ  (Logan e Ramentra, 1995) 

≤ 0,53υ  (Kofskey e Nusbaum, 1972) 
 
 

Razão de raios do rotor radial 
 

=3h 3h

2 2

r D
r D

 =3h

2

r 0,185
r

 (Aungier, 2006) 

=2 2

3rms 3rms

r D
r D

 ≤ ≤2

3rms

r1,6 1,8
r

 (Dixon, 1998),  

(Rodgers e Geiser, 1987) 
Razão de largura da palheta  

na saída do bocal e o 
diâmetro de entrada do rotor 

radial 

 

=1 2

2 2

b b
D D

 
>1

2

b 0,04
D

 (Walsh e Fletcher, 2004) 

≤ ≤1

2

b0,1 0,16
D

 (Rohlik, 1968) 

Razão de largura da palheta 
 na saída do bocal e o 

diâmetro médio na saída do 
rotor radial 

=1 2

3m 3m

b b
D D

 < <1

3m

b0,04 0,68
D

 (Rohlik, 1968) 

 
Razão de áreas do rotor radial 

3

2

A
A

 < <3

2

A0,1 0,5
A

 (Gorla e Khan, 2003) 

Razão de aspecto do rotor 
radial 

r

b
c

 < <
r

b0,1 0,5
c

 (Glassman, 1972) 

 
Solidez do rotor radial 

 
= rr

r
er

c
t

σ   
< <r1,25 1,75σ  (Linhardt, 1974) 

Número de pás do rotor radial brZ  ≤ ≤bropt11 Z 15  (Linhardt, 1974) 
 

Largura adimensional do 
rotor radial 

 
 

ZL P  

≤ ≤Z1,0 L P 1,3  (Walsh e Fletcher, 2004) 

=
+⎛ ⎞− ⎜ ⎟

⎝ ⎠

Z
Z

3s 3h
2

LL P
r rr

2

 

Largura adimensional do 
rotor radial 

Z

2

L
b

 ≥Z

2

L 1,5
b

 (Aungier, 2006) 

 
Ângulo do escoamento 

relativo na entrada do rotor 
radial 

 
 
2β  

− < < −o o
220 40β  (Moustapha et al., 2003) 

− < < −o o
233 26β  (Whitfield e Baines, 1990) 

o o
220 45β− ≤ ≤ −  (Nishi e Sawada, 1969) 

 

 

 



 

 

Tabela 26 – (Continuação) 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
 

Ângulo do escoamento 
absoluto na entrada do rotor 

radial 

 
 
2α  

≤ ≤o o
270 80α  (Dixon, 1998)  

≤ = ≤o o
1 260 80α α  (Nishi e Sawada, 1969) 

≤ ≤o o
267 75α  (Ajayi e Ojakovo, 2012) 

 
 

Ângulo de incidência 

 
 

incri  

≈ − o
incri 40  (Glassman, 1972) 

− < < −o o
incr40 i 20  (Dixon, 1998),  

(Moustapha et al., 2003) 
= =2 2opt incr;( i 0 )β β  (Dixon, 1998)  

 
 
 

Ângulo do escoamento 
absoluto na saída do rotor 

radial 

 
 
 
3α  

=3 0α  e =3C 0θ  (Boyce, 2006),  
(Baskharone, 2006) 

=

= =
>

>

>

3 3

3 m3 m3

2 3m

3m 2

1 2m

U w
C C w
U U
w w
C C

θ

 

 
Ângulo relativo na saída do 

rotor radial 

 
3β  

− ≤ ≤ −o o
355 75β  (Whitfield e Baines, 1990) 

≈ − o
3 60β  (Logan e Ramentra, 1995), 

(Moustapha et al., 2003), (Chen e Baines, 1994) 
≈ − o

3 61β  (Chen e Baines, 1992) 
Velocidade tangencial na 

entrada do rotor radial  
2U  <2U 600 m/s (Walsh e Fletcher, 2004) 

<2U 670  m/s (Logan e Ramentra, 1995) 
Razão de velocidade absoluta 

na saída do rotor radial e 
isentrópica 

3

O

C
C

 < <3

O

C0,04 0,3
C

 (Gorla e Khan, 2003) 

Razão quadrática de 
velocidades  

absolutas do rotor radial  

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎝ ⎠

2

3

O

C
C

 
⎛ ⎞

< <⎜ ⎟
⎝ ⎠

2

3

O

C0,04 0,3
C

 (Dixon, 1998)  

Coeficiente de vazão na  
entrada do rotor radial  = m2

2
2

C
U

φ  <2 0,5φ  (Baskharone, 2006) 
< <20,25 0,38φ  (Chen e Baines, 1994) 

Razão de velocidades 
relativas 

3av

2

w
w

 ≈3av

2

w 2
w

 (Dixon, 1998)  

 
 

Razão de velocidades 
meridionais 

 
m3

m2

C
C

 
≤ ≤m2

m3

C1,0 1,3
C

 (Gopal e Chandra, 2011) 

≤ ≤m3

m2

C1,0 1,5
C

 (Wood, 1963) 

 

 

 

 



 

 

Tabela 26 – (Continuação) 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
 
 
 
 
 
 
 
 

Razão de velocidades 
tangencial na entrada do rotor 

radial e isentrópica 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
2

O

U
C

 

=2

O

U 0,65
C

 (Gopal e Chandra, 2011) 

=2

O

U 0,7
C

 (Mclallin e Haas, 1980),  

(Rodgers e Geiser, 1987) 

< <2

O

U0,68 0,71
C

 (Gorla e Khan, 2003),  

(Dixon, 1998)  

< <2

O

U0,53 0,707
C

 (Rohlik, 1968) 

< <2

O

U0,55 0,78
C

 (Nishi e Sawada, 1969) 

< <2

O

U0,65 0,75
C

 (Rodgers, 2003) 

< <2

O

U0,6 0,65
C

 (Japikse, 2000) 

 
 
 

Coeficiente de vazão na  
saída do rotor radial 

 
 
 

= m3
3

2

C
U

φ  

≤ ≤30,2 0,3φ  (Dixon, 1998),  
(Rodgers e Geiser, 1987),  

(Chen e Baines, 1994),  
(Moustapha et al., 2003) 

≤ ≤30,2 0,4φ  (Balje, 1980) 
≤ ≤30,2 0,4φ  (Aungier, 2006) 

≈2opt 0,25φ  (Rodgers e Geiser, 1987) 
 

Coeficiente de potência = esp
2
2

w
U

ψ  
= 0,83ψ  (Mclallin e Haas, 1980)  

≅ 1,0ψ  (Baskharone, 2006) 

Rotação específica SSN  < <SS0,3 N 1,1  (Gorla e Khan, 2003) 
Espessura da pá no bordo  

de fuga do rotor radial 
r 3t  >r3t 0,508  mm (Logan e Ramentra, 1995) 

Razão de espessura da pá no 
bordo de ataque do rotor 

radial 

r2

2

t
r

 =r 2

2

t 0,04
r

 (Aungier, 2006) 

Razão de espessura da pá no 
bordo de fuga do rotor radial 

r3

2

t
r

 =r 3

2

t 0,02
r

 (Aungier, 2006) 

Razão de espessura da pá do 
rotor radial −

r3

3s 3h

t
r r

 =
−
r3

3s 3h

t 0,04
r r

 (Glassman, 1976) 

Grau de reação da 
turbomáquina 

rtD  ≤ ≤rt0,45 D 0,65  (Watanabe et al., 1970) 

 
Fator de difusão 

 
DFD  

<DFshroudD 0,4  (Boyce, 2006)  
<DFhubD 0,6  (Boyce, 2006)  

 



 

 

Tabela 26 – (Continuação) 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Folgas no rotor radial 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

δ  

Entrada (axial) 

=axial

2

0,002
D

δ  (Rohlik, 1968)  

=axial

2

0,037
b

δ  (Mclallin e Haas, 1980)  

=axial

2

0,022
b

δ  (Kofskey e Nusbaum, 1972) 

≤ ≤axial

2

0,01 0,07
b

δ  (Futral e Holeski, 1970) 

<axial 0,4δ  mm (Dixon, 1998)  
Saída (Radial) 

=radial

3s

0,0025
D

δ  (Rohlik, 1968)  

=radial

2

0,012
b

δ  (Mclallin e Haas, 1980)  

=radial

3

0,012
b

δ  (Kofskey e Nusbaum, 1972) 

=radial

3

0,01
b

δ  (Futral e Holeski, 1970) 

<radial 0,4δ  mm (Dixon, 1998)  
 
 
 

Razão de folgas no rotor 
radial 

 
 
 

b
δ  

≤ ≤1,0 1,3
b
δ  (Rohlik, 1968) 

=2

2

0,002
D
δ  (Rohlik, 1968) 

=3

3s

0,0025
D
δ  (Rohlik, 1968) 

Número de Reynolds rRe  x5 510 Re 5 10≤ ≤  (Baskharone, 2006) 
Rugosidade nas paredes  

de turbomáquinas 
rrε  rr0,05 mm 0,2 mm ε≤ ≤   

(Suhrmann et al., 2010) 
 

Coeficiente de perda de 
entalpia do rotor radial  

 
rξ  

r0,384 0,777ξ< <  se = o
2 90β   

(Gorla e Khan, 2003) 
r0,38 1,04ξ< <  se = o

2 90β  (Dixon, 2010) 
Coeficiente de velocidades 

relativas do rotor radial  = 3
r

3iso

w
w

φ  < <r0,7 0,85φ  se = o
2 90β  (Dixon, 1998) , 

(Dixon, 2010) 
Perda devido ao carregamento 

da pá 
 
blrL  

blr

esp

L7% 12%
w

≤ ≤  (Boyce, 2006)  

Perdas por Atrito na 
Passagem 

frL  
 

fr

esp

L
1% 2%

w
≤ ≤  (Boyce, 2006)  

 



 

 

Tabela 26 – (Continuação) 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
Perda devido à folga de topo 

e radial 
clrL  clr

esp

L1% 2%
w

≤ ≤  (Boyce, 2006)  

Perdas por Incidência incrL  incr

esp

L0,5 1,5%
w

≤ ≤  (Boyce, 2006)  

Perda na saída do rotor radial exrL  exr

esp

L2% 5%
w

≤ ≤  (Boyce, 2006)  

 
Perda na placa traseira do 

rotor radial 

 
dflrL  

dflr0 L 0,25< <  (Benson, 1970) 

dflr

esp

L
0,5%

w
≈  (Boyce, 2006)  

Coeficiente de potência WS  < <W0 S 0,35  (Whitfield e Baines, 1990) 
Razão de largura da pá na 

entrada e o raio de entrada do 
rotor radial 

2

2

b
r

 ≤ ≤2

2

b0 0,4
r

 (Whitfield e Baines, 1990) 

Rotação específica 
dimensional 

SSN  ≤ ≤SS0,2 N 1,4  (Rohlik, 1968) 

Diâmetro de entrada do rotor 
radial 

2D  2D 0,6  m ≤  (Walsh e Fletcher, 2004) 

Diâmetro do eixo do rotor 
radial 

eixoD  3h
eixo

DD
1,6

≤  (Benson, 1977) 

 



 

 

Tabela 27 – Limites aerotermodinâmicos e construtivos de volutas. 

Parâmetros de Controle Limites de Operação 
Condições 

aerotermodinâmicas na 
voluta 

 0 fe 0svh h=  
 

 
Queda de pressão na voluta 

 
v 0vP PΔ  

v 0v1% P P 2%Δ≤ ≤  (Walsh e Fletcher, 2004) 

0ev 0sv
v 0v

0ev

PP P 100
P

ΔΔ −=  

Número de Mach absoluto  
na entrada da voluta 

0evM  0ev0,1 M 0,25≤ ≤  (Walsh e Fletcher, 2004) 

 
Razão de raios da voluta 

t

tv

A
r

 t

tv

A1,39 2,09
r

< <  (Simpson, 2009) 

 
 
 

Coeficiente de velocidade  
da voluta 

 
 
 

v v
v

0 0

C rS =
C r

θ

θ

 

v0,7 S 0,9≤ ≤  (Baines, 1992) 

v0,85 S 0,95≤ ≤   
(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011), 

(Moustapha et al., 2003) 
v0,9 S 0,95≤ ≤  (Karassik et al., 2001) 

v0,85 S 0,9≤ ≤  (Whitfield et al., 1994) 

v0,9 S 1≤ ≤  (Whitfield e Mohd Noor, 1994) 
 

Razão de raios na interface  
voluta-bocal 

 
lv

lv b
0

rr =
r

Δ −  
( )lv b 2r 0,04 0,15 rΔ − = ∼  (Karassik, et. al., 2001) 

lv br 1,07Δ − =  (Hassan, 2007) 

lv br 1,05Δ − =  (Aungier, 2006) 
 

Vazão mássica de 
recirculação 

•

•
Rm

m
 ( )

• •

Rm =m 0 0,05∼   
(Whitfield e Mohd Noor, 1994) 

Fator de bloqueio na voluta fvB 1 B= −  fv0 B 0,1≤ ≤  (Moustapha et al., 2003) 
=B 0,9  (Romagnoli e Martinez-Botas, 2011) 

 
Coeficiente de perda de 

pressão de estagnação da 
voluta 

 
0ev 0sv

vTPL
0sv sv

P -PY =
P -P

 
vTPL0,05 Y 0,15≤ ≤  (Moustapha et. al., 2003) 

vTPL0,1 Y 0,3≤ ≤   
(Romagnoli e Martinez-Botas, 2011) 

vTPL0,5 Y 1,0≤ ≤  (Walsh e Fletcher, 2004) 
Ângulo da lingüeta da 

voluta 
lvλ  o o

lv5 30λ< < (Suhrmann et al., 2012) 

Rugosidade na parede 
interna da voluta 

 
rvε  

rv 6 Ra ε =   
12,5 m Ra 50 m μ μ≤ ≤  (Li, 2012)  

Percentagem de queda de 
pressão de estagnação 

através da voluta 

0fe 0svv

0fe 0fe

P -PP 100
P P
Δ

=  V

0 fe

P1% 2%
P
Δ

≤ ≤  (Walsh e Fletcher, 2004) 



 

 

Apêndice B 

FLUXOGRAMA DO PROGRAMA DE CÁLCULO 
UNIDIMENSIONAL 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Inicio 

Dados de entrada 

Eficiência total-total inicial (ηηηηtt,i) 

Tipo de escoamento na interface bocal-rotor radial 

Condições aerotermodinâmicas e geométricas do rotor radial 

Condições aerotermodinâmicas e geométricas do bocal 

Condições aerotermodinâmicas e geométricas da voluta 

Perdas na turbina radial 

Sim 

Não 

Nrpm conhecida? 

Inserir o valor de Nrpm 

Escoamento supersônico 
na saída do bocal 

M > 1 

Guardar resultados 

Convergiu? 

Fim 

Dados de saída 

Cálculo da Eficiência total-total (ηηηηtt) 

Modificar 
parâmetros 

termodinâmicos 
ou geométricos 

Sim 

Não 

Não 

Sim 



 

 

Apêndice C 

EQUAÇÕES DE CONSERVAÇÃO 

 As equações de conservação são as representações matemáticas do escoamento 

utilizadas para a solução dos diversos problemas de engenharia, sendo estas, as equações da 

conservação da massa, da quantidade de movimento e de energia, portanto: 

C.1 CONSERVAÇÃO DA MASSA 

 Em um sistema de partículas onde a massa não varia com o tempo, tem-se: 

 

vc sc

Dm 0 dV V d A
Dt t

ρ ρ
→ →∂

= = + ⋅
∂ ∫ ∫  (C1)

 

( )Dm taxa de variação total da massa do sistema volume de controle
Dt

≡  

vc

mdV taxa de variação da massa dentro do volume de controle
t t

ρ∂ ∂
= ≡

∂ ∂∫  

sc
V d A fluxo líquido de massa saindo da superfície de controleρ
→ →

⋅ ≡∫  

 

 A equação de conservação da massa na forma diferencial é: 



 

 

 

( ) ( ) ( ) 0
z
ρw

y
ρv

x
ρu

t
ρ

=⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
∂

∂
+

∂
∂

+
∂

∂
+

∂
∂  (C2)

 

 A vazão mássica na entrada e na saída do volume de controle em regime permanente é: 

 

1 21 1 1 1 2 2 2 2ρ A C cos m m m ρ A C cosα α
• • •

= = = =  (C3)

 

1 1 m1 2 2 m2ρ A C m ρ A C
•

= =  (C4)

C.2 CONSERVAÇÃO DA QUANTIDADE DE MOVIMENTO 

 

 Da segunda Lei do Movimento de Newton para um fluido escoando através de um 

volume de controle, tem-se: 

 

( )D mCDCF ma m
Dt Dt

= = =

JGJGJG G
 (C5)

 

( )vc scsistema
F VdV V V n dA

t
ρ ρ∂

= + ⋅
∂∑ ∫ ∫

JG JG JG JG G
i  (C6)

 

 Onde: 

 

vc
VdV variação da qdm com o tempo no volume de controle

t
ρ∂

≡
∂ ∫

JG
 

( )sc
V V n dA fluxos de entrada e saída de qdm através da superfície de controleρ ⋅ ≡∫
JG JG G

i  

sc
V dA fluxo líquido de massa saindo da superfície de controleρ ⋅ ≡∫

GG
 

 



 

 

 As equações de conservação de quantidade de movimento na forma diferencial para as 

componentes (x, y e z) são: 

 

( ) yxxx zx
x

ττ τρu pρuV   ρf
t x x y z

∂∂ ∂∂ ∂
+ ∇ ⋅ = − + + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂

G
 (C7)

 

( ) xy yy zy
y

τ τ τρv pρvV   ρf
t y x y z

∂ ∂ ∂∂ ∂
+ ∇ ⋅ = − + + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂

G
 (C8)

 

( ) yzxz zz
z

ττ τρw pρwV   ρf
t z x y z

∂∂ ∂∂ ∂
+ ∇ ⋅ = − + + + +

∂ ∂ ∂ ∂ ∂

G
 (C9)

 

 O trabalho específico da turbina é: 

 

( )
• • •

⎡ ⎤
⎢ ⎥
⎢ ⎥= = − +
⎢ ⎥
⎢ ⎥
⎣ ⎦

2 2 2 2 2 2
1 2 1 2 1 2

T 1 θ1 2 θ2

Variação da entalpia Variação da entalpia
dinâmica estática

Equação de Euler

U -U w - w C - CW m U C -U C m
2 2 2��	�
 ����	��


�������	������


 
(C10)

C.3 CONSERVAÇÃO DA ENERGIA 

 Da primeira Lei da Termodinâmica e baseado nas hipóteses de escoamento 

compressível, permanente, adiabático e a variação da energia potencial desprezível, tem-se: a 

equação de conservação de energia na forma diferencial que é: 

 

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
Vfρ

z
wτ

y
wτ

x
wτ

z
vτ

y
vτ

x
vτ

z
uτ

y
uτ

 
x

uτ
 

z
wp

y
vp

x
up

z
Tk

z

y
Tk

yx
Tk

x
qρV

2
Veρ

t2
Veρ

t

zzyzxzzyyyxy

zxyxxx

.22

⋅+
∂

∂
+

∂

∂
+

∂
∂

+
∂

∂
+

∂

∂
+

∂

∂
+

∂
∂

+
∂

∂
+

∂
∂

+
∂

∂
−

∂
∂

−
∂

∂
−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

∂
∂

∂
∂

+

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂
∂

∂
∂

+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

∂
∂

∂
∂

+=⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

∂
∂

⋅∇+⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+

∂
∂
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Apêndice D 

MANUAL DO PROGRAMA COMPUTACIONAL DE 
CÁLCULO UNIDIMENSIONAL PARA O PONTO DE 
PROJETO DE TURBINAS RADIAIS – “TurbinaDP-RG” 

 A área de trabalho desenvolvida para o programa tem como nome “TurbinaDP-RG” e é 

um programa desenvolvido em linguagem FORTRAN, para o projeto preliminar de turbinas 

radiais operadas com fluidos orgânicos para baixas potências.  

 O programa conta com uma janela para inserir os dados iniciais para o cálculo na 

condição do ponto de projeto. A seguir descrevem-se as condições de entrada e a função de 

cada uma das janelas: 

D.1 PARÂMETROS DE ENTRADA 

 Para o projeto da turbina radial, inicialmente precisa-se conhecer a razão de pressão que 

ela vai a atingir, juntamente com alguns outros parâmetros relacionados com o desempenho 

da turbomáquina que se deseja projetar. Estes parâmetros são: 

 

 Condições de estagnação na entrada: pressão total ( 0evP ),em (kPa) e temperatura 

total ( 0evT ), em (K) na entrada da turbina ou da voluta. 



 

 

 Condições de estagnação na saída: pressão total ( 03P ),em (kPa). 

 Eficiências: eficiência total-total do bocal ( bη ) e eficiência total-total do estágio ( ttη ), 

em (%). 

 Vazão mássica: representa a vazão mássica de projeto (
.

m ), em (kg/s). 

 Propriedades do fluido de trabalho: são as propriedades físicas que caracterizam o 

fluido de trabalho. 

 Ângulo do escoamento relativo ou da pá na entrada do rotor: ( 2β ) dos triângulos 

de velocidade em (°). 

 Ângulo do escoamento relativo ou da pá na saída do rotor: ( 3sβ ) dos triângulos de 

velocidade em (°) e apresenta variação desde a raiz até a ponta da pá do rotor.  

 Espessuras: espessura da palheta do bocal ( bt ), da pá do rotor ( rt ) e da lingüeta da 

voluta ( lvt ), em (mm). 

 Razão de raios de entrada e saída do bocal: é a razão entre o raio de entrada e saída 

do bocal ( 0 1r r ) utilizada devido a sua influencia na geometria do bocal em função da 

geometria do rotor, a qual é expressa de forma adimensional. 

 Razão de raios na saída do rotor: é a razão de raios da carcaça e saída do rotor 

( 3h 3sr rυ = ), utilizado, devido que influencia não só a geometria externa do rotor, 

senão também a largura da pá deste último e a largura da palheta do bocal, a qual é 

expressa de forma adimensional. 

 Razão de velocidades relativas do rotor: é a razão de velocidades relativas de 

entrada e saída do rotor ( rw ), utilizada devido a sua influencia na rotação da turbina. 

 Folgas entre o bocal e o rotor: é a distancia radial ( rΔ ) entre a saída do bocal e a 

entrada do rotor, em (mm). 

 Folga no “shroud” do rotor: é a distancia axial e radial ( brf ) considerada nesse 

estudo (Figura 85), como constante, ao longo da pá ou span do rotor desde o bordo de 

ataque (Leading Edge) até o bordo de fuga (Trailing Edge) e é dada em (mm). 

 

 Ponto de Projeto: rotina encarregada de realizar o cálculo e o dimensionamento dos 

componentes (voluta, bocal e rotor radial). O programa conta com uma janela para inserir os 

dados iniciais para o cálculo na condição do ponto de projeto (Figura 86). Esta opção também 



 

 

mostra e permite salvar em um arquivo de texto, os resultados previamente calculados em a 

janela principal (Figura 87). 

 

 

Figura 85 – Folga na ponta do rotor. 
 

 

Figura 86 – Janela do programa de cálculo unidimensional. 
 



 

 

 

Figura 87 – Janela para salvar arquivos. 
 

 Está janela possui seis (6) sub-janelas, como é mostrada na Figura 88: 

 

Figura 88 – Janela de resultados de cálculo pelo programa “TurbinaDP-RG”. 
 

 Dados de Entrada: mostra os dados de entrada empregados para os cálculos 

realizados no ponto de projeto. 

  Projeto da Voluta: mostra os resultados dos cálculos realizados pelo programa para a 

voluta no ponto de projeto. 



 

 

 Projeto do Bocal: mostra os resultados dos cálculos realizados pelo programa para o 

bocal no ponto de projeto. 

  Projeto do Rotor Radial: mostra os resultados dos cálculos 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. 

 Correlações de desempenho: mostra os valores das principais variáveis 

adimensionais para determinar as características de desempenho da turbina. 

 Inserir RPM: rotina base para os cálculos das condições de operação da turbina no 

ponto de projeto quanto se deseja inserir o valor da rotação nominal da turbina. 

 Fechar: esta opção finaliza a execução do programa. 



 

 

 

Apêndice E 

INFORMAÇÃO DOS FLUIDOS REFRIGERANTES 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

Figura 89 – Informação do fluido refrigerante R123. 

Fonte: NIST 

 

 

Figura 90 – Informação do fluido refrigerante R134a. 

Fonte: NIST 



 

 

 

Figura 91 – Informação do fluido refrigerante R141b. 

Fonte: NIST 

 

 

Figura 92 – Informação do fluido refrigerante R152a. 

Fonte: NIST 


