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Resumo

ESPINOSA, A. L. S. (2016), Projeto de Turbinas Radiais Operando no Ciclo Rankine
Organico Utilizando Metodologias de Otimizagdo e CFD, Itajuba, 136 p. Tese (Doutorado em
Térmica, Fluidos e Maquinas de Fluxo) - Instituto de Engenharia Mecanica, Universidade

Federal de Itajuba.

Este trabalho apresenta uma metodologia para o projeto aerotermodinamico de turbinas
radiais utilizadas em Ciclos Rankine Organicos subcriticos. Inicialmente, foi realizada uma
analise unidimensional onde as propriedades termodinamicas dos fluidos de trabalho, R245fa
e R123, sdo calculadas a partir de modelos ja validados, baseados na formula¢do de gases
reais e contidos no programa REFPROPO. Posteriormente, foram utilizadas técnicas de
Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD) para determinar as principais caracteristicas de
desempenho das turbinas radiais numa ampla faixa de operagdo. Por ultimo, ¢ apresentado um
procedimento de otimiza¢do no ponto de projeto com o intuito de atingir a méaxima eficiéncia
possivel, aplicado ao rotor da turbina radial que opera com o fluido R245fa, integrando
técnicas de CFD, construgdo de superficies de resposta mediante o uso de funcdes de base
radial (RBF - Radial Basis Function) e Algoritmos Genéticos. A metodologia desenvolvida
mostrou-se uma ferramenta apropriada para o projeto de turbinas radiais, pois permitiu definir
eficazmente alguns parametros geométricos que ndo podem ser considerados na analise
unidimensional, conseguindo melhorar o desempenho da turbina e reduzindo

consideravelmente o custo computacional.

Palavras-chave
Turbomaquina, Turbina Radial, Ciclo Rankine Organico, Projeto Aerotermodinamico,
Dinamica dos Fluidos Computacional, Caracteristicas de Desempenho, Otimizagao,

Superficies de Resposta, Algoritmos Genéticos



Abstract

ESPINOSA, A. L. S. (2016), Radial Turbines Design for Organic Rankine Cycle Using
Optimization Methodologies and CFD, Itajuba, 136 p. PhD. Thesis (Doctorate in Thermal,
Fluids and Flow-Machines) — Mechanical Engineering Institute, Federal University of Itajuba.

This work presents a methodology for the aerothermodynamic design of radial turbines
used in subcritical Organic Rankine Cycles (ORC). The first step is an one-dimensional
analysis wherein the thermodynamic properties of the working fluids, in this case R245fa and
R123, are calculated from previously validated models of real gases contained in the
REFPROP®© program. Computational Fluid Dynamics (CFD) simulations are then used to
determine the main performance characteristics of radial turbines over a wide range of
operating conditions. Finally, an optimization procedure in order to achieve the highest
possible efficiency at the design point was applied to the rotor of the radial turbine operating
with R245fa as the working fluid. This method integrates CFD techniques, construction of
response surfaces using Radial Basis Function (RBF) and genetic algorithms. The
methodology developed shown to be an appropriate tool for the design of radial turbines, it
allows effectively define some geometric parameters which are absent in the one-dimensional
model, thereby to improve the performance of turbine and reducing considerably the

computational cost.

Keywords
Turbomachinery, Radial Turbine, Organic Rankine Cycle, Aerothermodynamic Design,
Computational Fluid Dynamics (CFD), Performance Characteristics, Optimization, Response

Surface Methodology, Genetic Algorithms
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Capitulo 1

INTRODUCAO

A exploragao de fontes de energias sustentaveis tem-se tornado uma opg¢ao para reduzir
o impacto ambiental do uso da energia tradicional, assim como para confrontar o problema do
aumento da demanda de energia, junto com a diminui¢do das reservas dos combustiveis
fosseis utilizados na atualidade. Com o passar dos anos, o petréleo continuou sendo a mais
importante fonte de energia primaria do mundo, seguido do gas natural e do carvao. De modo
recente, mais atencdo ¢ dedicada as fontes alternativas de energia; focando-se especialmente
na energia geotérmica, solar e edlica (Bamgbopa, 2012), e a recuperacao do calor residual de
diferentes processos industriais.

Nos ultimos anos, o interesse pela recuperagdo de calor tem crescido
consideravelmente, originando novas solugdes para a geracao de eletricidade a partir de fontes
de calor de baixa temperatura (Quoilin e Lemort, 2009), sendo o Ciclo Rankine Organico
(ORC) uma das solucdes propostas mais utilizadas (Ventura, 2012). O ORC assemelha-se ao
Ciclo Rankine, s6 que no primeiro caso a dgua € substituida por um fluido de elevada massa
molar e menor temperatura de evaporagdo quando comparado com a agua. Essas
caracteristicas do fluido orgénico permitem que o ORC seja favoravel para aplicagdes de
recuperagdo de calor de baixa temperatura, normalmente inferior a 400°C (Rowshanzadeh,
2011).

Dentre os componentes mais importantes para um 6timo desempenho do ORC, especial

aten¢do deve ser dada ao projeto aerotermodinamico da turbina.



1.1 Consideragoes Gerais

A seguir, sdo apresentados alguns conceitos referentes ao funcionamento do Ciclo
Rankine Organico, fluidos organicos utilizados no mesmo, assim como uma breve descri¢ao

de turbinas radiais usadas no ORC.

1.1.1 Ciclo Rankine Organico (ORC)

O uso dos recursos energéticos de baixa temperatura como fonte alternativa para gerar
eletricidade, tem sido objeto de pesquisa desde o inicio do século XX, sendo hoje em dia o
Ciclo Rankine Organico a tecnologia mais utilizada e mais eficiente para este tipo de
aplicagdo. Pode-se dizer que, o Ciclo Rankine Organico surgiu como resultado do intuito de
utilizar fluidos de trabalho diferentes, mais volateis do que a agua, para a geragdo de energia.
ORC’s tornaram-se recentemente uma op¢do muito atraente, especialmente apos o
desenvolvimento de fluidos orgéanicos de trabalho adequados para substituir a 4gua nos ciclos
Rankine tradicionais, geralmente por fluidos do tipo -clorofluorocarbonetos (CFC),
hidroclorofluorocarbonos (HCFC) e hidrofluorocarbonos (HFC), Bamgbopa (2012). A
particularidade destes fluidos € apresentar uma massa molar elevada, uma alta temperatura de
condensagdo e uma baixa temperatura de evaporagao em comparacao com o vapor de agua;
esta Ultima caracteristica permite a recuperag@o de calor a uma temperatura mais baixa do que
nos ciclos de vapor tradicionais.

Hoje em dia, mais de 200 usinas ORC sdo identificadas, com mais de 1800 MW
instalados, nimero que cresce a um ritmo muito rapido. A maior parte destas usinas utiliza
biomassa, seguido do uso da energia geotérmica e usinas para a recuperacao do calor residual.
De qualquer forma, a primeira aplicacdo, em termos de poténcia instalada ¢ a energia
geotérmica (Quoilin, 2011).

A configuracao basica do ORC (Figura 1.1.a) ¢ muito semelhante a do ciclo de vapor
tradicional. Os principais processos podem ser resumidos da seguinte forma:

1.0 fluido ¢ aquecido pela fonte quente no evaporador (2-3). Este processo pode ser

direto ou indireto;



2.0 fluido ¢ expandido no dispositivo de expansdo (turbina ou expansor) até a pressao de
condensagdo, produzindo trabalho mecanico (3-4);

3.0 liquido ¢ resfriado no condensador (4-1) até a temperatura de condensagao,
transformando-se da fase gasosa para a fase liquida;

4.0 liquido ¢ bombeado a pressdo de evaporacdo voltando para o evaporador (1-2)
(Paltrinieri, 2014);

As variagdes na arquitetura do ORC sdo mais limitadas quando comparadas com o ciclo
tradicional, reaquecimentos ndo sdo geralmente adequados para este ciclo, entretanto, um
recuperador pode ser instalado como um pré-aquecedor do liquido entre a saida da bomba e a
saida do expansor (Figura 1.1.b), para aproveitar o calor residual depois da expansado, pré-
aquecendo o liquido apdés a bomba e reduzindo a quantidade de calor necessaria para

vaporizar o liquido no evaporador (Quoilin, 2011).

Expansor Expansor
Evaporador Evaporador
4 Recuperador
—_— —f———]
- [ I —
2 Condensador Condensador
f————— -
1
Bomba Bomba
(a) (b)

Figura 1.1 Ciclo Rankine Orgénico (ORC) (a) Configuragdo bésica (b) Configuracdo com
recuperador

Além das diferencas nas possiveis configuracdes entre o ciclo Rankine convencional e o
organico, existem algumas outras particularidades que caracterizam cada ciclo, as quais sao
comentadas a seguir. No ciclo ORC, os fluidos organicos geralmente permanecem
superaquecidos no fim da expansdo, sem a necessidade de superaquecimento como nos ciclos
de vapor. A auséncia de condensagao também reduz o risco de corrosao nas pas da turbina,

aumentando a sua vida 1til para 30 anos, ao invés de 15 a 20 como no caso de turbinas a



vapor (Bundela e Chawla, 2010). Em ciclos a wvapor, devido ao processo de
superaquecimento, a temperatura na entrada da turbina deve ser maior do que 450°C para
evitar a condensacao da agua durante a expansao. Isto implica uma maior tensao térmica nos
componentes do ciclo, e consequentemente um aumento no custo da instalacao.

No que se refere ao rendimento global dos ciclos Rankine Organicos, podem ser
obtidos valores de até 24%, trabalhando a partir de fontes de calor tanto de alta quanto de
baixa temperatura, ja nos ciclos Rankine tradicionais, apresentam-se rendimentos térmicos
maiores do que 30%, porém, com configuracdes mais complexas em termos de niimero de
componentes (Quoilin, 2011).

Com relagdo ao fluido de trabalho, pode-se dizer que a dgua é muito conveniente
quando comparada aos fluidos organicos; pois apresenta bom custo-beneficio e alta
disponibilidade, sendo um fluido nao téxico, ndo inflamavel, ndo nocivo ao meio ambiente,
estdvel quimicamente e com baixa viscosidade (Tchanche et al., 2009). O ORC mostra-se
mais adequado para aplicagdes de baixa e média poténcia, tipicamente menores do que 3 MW
(Turboden, 2014), enquanto que o ciclo Rankine ¢ mais vantajoso para poténcias mais

elevadas.

1.1.2 Fluidos Organicos

A escolha adequada do fluido de trabalho afeta diretamente o desempenho do ORC.
Esta escolha ¢ uma tarefa particularmente complicada, pois as condi¢des de operacdo e tipos
de fontes de calor variam amplamente nestes ciclos, desde fontes de baixa temperatura, a
partir de 80°C, como no caso da energia geotérmica, at¢ fontes de alta temperatura com
500°C quando o recurso ¢ a biomassa. Além disso, numa determinada faixa de temperatura,
centenas de substancias podem ser usadas como fluido de trabalho, incluindo hidrocarbonetos,
éteres, perfluorocarbonos, clorofluorocarboneto, alcoois, siloxanos, etc. (Bao e Zhao, 2013).

As principais caracteristicas para a selecdo de um fluido de trabalho sdo listadas em
seguida (Quoilin e Lemort, 2009):

e (Curva de vapor saturado positiva ou isentropica.

Basicamente, o fluido pode ser classificado em trés classes. Fluidos ‘“secos”,

“isentropicos”, e “Gmidos”, dependendo se a derivada da linha de vapor saturado no

diagrama 7-s (ds/dT) ¢é positiva, infinita, ou negativa, respectivamente (Figura 1.2). Os

fluidos de trabalho do tipo seco e isentropico sdo mais apropriados para Ciclos Rankine



Temperatura, T

Orgéanicos, devido ao fato destes fluidos continuarem superaquecidos apds a expansao,

eliminando dessa forma possiveis problemas com as pas das turbinas aliados a presenca

de goticulas de liquidos. No caso dos fluidos umidos, existe a necessidade de

sobreaquecer o vapor, exemplo destes tipos de fluidos sdo a dgua e a amonia (Hung et

al., 1997; Liu et al., 2004).
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Figura 1.2 Diagrama Temperatura (7)) entropia (s) para fluidos (a) “secos”, (b)

“isentropicos” e (c) “umidos”

Desempenho termodinamico.

O rendimento e/ou poténcia de saida, devem ser o maior possivel para as temperaturas

da fonte quente e fria, caracteristicas que envolvem um baixo consumo elétrico da

bomba utilizada no ORC. Al-Weshahi et al. (2014), apresentam no seu estudo as

poténcias liquidas de 25 fluidos refrigerantes diferentes analisados num ORC, Figura
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1.3. Neste trabalho, foi encontrado que o R141b gerou a maior poténcia seguido do

R123; por outro lado, o R125 proporcionou a menor poténcia.
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Figura 1.3 Poténcia liquida num Ciclo Rankine Orgénico para 25 refrigerantes (adaptado de

Al-Weshahi et al. (2014))

Altos valores de massa especifica.

Este parametro ¢ de vital importancia, especialmente para os fluidos com uma pressao
de condensacao muito baixa (por exemplo, 6leos de silicone). Massas especificas baixas
conduzem a maquinas de expansao e condensadores de grandes dimensdes.

Pressoes aceitaveis.

Da mesma forma como acontece com a agua, altas pressoes levam normalmente a
aumentos dos custos de investimento e complexidade nos equipamentos e instalagao.
Estabilidade a altas temperaturas.

Ao contrario da agua, os fluidos organicos geralmente sofrem de degrada¢do quimica e
decomposi¢do a altas temperaturas. Deste modo, a temperatura maxima da fonte de
calor utilizada ¢ limitada pela estabilidade quimica do fluido de trabalho.

Baixo impacto ambiental e alto nivel de seguranga: os principais parametros a serem
considerados sdo o potencial de destruicdo da camada de ozonio (ODP), o potencial de
efeito estufa (GWP), a toxicidade e a inflamabilidade.

Disponibilidade e baixo custo.

Pode-se concluir que nao existe um unico fluido de trabalho adequado para um

determinado Ciclo Rankine Organico. Igualmente, a selecdo do fluido ndo deve considerar

apenas o rendimento termodinamico € a economia do sistema, mas também outros fatores, tais

como as maximas e minimas pressdes € temperaturas tolerdveis, o projeto da turbina e

consideragdes ambientais e de seguranca (Paltrinieri, 2014).



1.1.3 Turbinas Radiais

Na Figura 1.4 ¢ mostrada uma turbina radial com os seus principais componentes. No
entanto, este desenho deve ser considerado meramente ilustrativo, uma vez que diferentes
arranjos podem ser utilizados, com relagao aos seus componentes, dependendo da aplicacao e

limitagdes estabelecidas.

Rotor

Enirada
Voluta

Entrada
Voluta

| Bocal |

6

Difusor Rotor

(@) (b)

Figura 1.4 Principais componentes de uma turbina radial (a) vista frontal; (b) vista meridional
(adaptado de Aungier (2006)).

Este tipo de turbina ¢ considerada adequada para uma ampla faixa de poténcias, desde
poucos quilowatts até aproximadamente 3 MW (Kang, 2012), e pode utilizar diversos fluidos
refrigerantes em aplicagdes ORC (Sauret e Rowlands, 2011). As turbinas radiais oferecem
véarias vantagens em relagdo a configuragdo axial, quando operando com rendimentos e
vazdes comparaveis. A configuracdo radial das pas acopladas ao cubo, que pode ser fundido
ou forjado como um conjunto, tem sua construcdo relativamente facil. Isto permite uma
reducdo dos custos de produgdo, assim como uma variedade de maquinas que podem ser

testadas uma vez que o processo de fabricagao ¢ completado. Além disso, esta configuracao



também proporciona uma maior rigidez que aumenta a robustez geral, bem como a
estabilidade rotodinamica deste tipo de turbina (Schobeiri, 1990).

Com relagdo ao projeto da turbina, no ciclo a vapor d’agua pode-se notar que a razdo de
expansdo e a variagdo entdlpica neste componente sdo elevadas, o que implica o uso de
turbinas de multiplos estdgios. Por outro lado, no ORC a diferengca de entalpia ¢
consideravelmente menor, possibilitando a implanta¢do de turbinas de um ou dois estagios, o
que reduz os custos significativamente. Como consequéncia da pequena variagdo da entalpia,
baixas rotagdes e baixas velocidades periféricas no rotor sdo obtidas, facilitando a montagem

entre o gerador elétrico e a turbina, pois o acoplamento pode ser realizado de forma direta.

1.2 Revisao Bibliografica

Existem diversos autores que apresentam o estudo do projeto de turbinas radiais
utilizadas em Ciclos Rankine Organicos. Esses trabalhos tratam principalmente da predicao
do desempenho aerotermodindmico mediante o projeto preliminar dos principais componentes
e analises posteriores utilizando técnicas de Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD -
Computational Fluid Dynamics). E importante salientar que, ha pouca literatura disponivel
que mostra o projeto detalhado de turbinas, considerando as propriedades de gés real para
qualquer tipo de fluido organico, integrado com o estudo tridimensional realizado em CFD
para sua posterior otimizacao, o qual € um dos objetivos desta tese. A seguir, sao apresentados
os estudos mais destacados sobre o projeto preliminar (unidimensional), testes experimentais,
alguns artigos onde o foco principal ¢ a analise do escoamento utilizando ferramentas CFD e

o uso de técnicas de otimizacao aplicadas a turbinas radiais ORC.

a) Revisao bibliografica sobre projeto unidimensional de turbinas radiais

Os primeiros estudos sobre o projeto preliminar de turbinas utilizadas em ORC foram
feitos na década dos 80’s. Perdichizzi (s.d.), apresenta o projeto de uma turbina axial na linha
de corrente média, mostrando os principios basicos adequados para projetar uma
turboméquina trabalhando com fluidos orgénicos. O método de célculo utilizado considera o

fator de compressibilidade, sendo este independente do fluido e consequentemente aplicado a



diferentes fluidos de trabalho. Posteriormente, Perdichizzi e Lozza (1987), utilizaram a
mesma metodologia, mas no projeto de turbinas radiais.

S6 depois de algum tempo desta tecnologia ter sido de certa forma esquecida, ORC’s e
seus estudos se tornaram novamente um tema amplamente discutido entre a comunidade
cientifica, devido a sua conexdo com as fontes de energia renovaveis. Como foi comentado
anteriormente, a maioria dos trabalhos discutidos a continuacdo, ndo apresentam o
procedimento de projeto detalhado de turbinas radiais operadas com fluidos organicos.

Marcuccilli e Zouaghi (2007) apresentam algumas considera¢des de projeto de turbinas
radiais (rotor e bocal) com dois tipos de fluidos, isobutano para ORC, e uma mistura de 4gua e
amonia para o ciclo Kalina, utilizados em usinas geotérmicas bindrias. Esta metodologia ¢
baseada em coeficientes adimensionais adotados da literatura. De qualquer maneira, dados
numéricos ndo sao fornecidos neste artigo, tornando impossivel a verificacdo e/ou reproducao
dos resultados para estudos posteriores.

Marcuccilli e Thiolet (2010) tém como finalidade encontrar as melhores condigdes de
operagcdo (principalmente fluido de trabalho e pressio na entrada da turbina), que
correspondam ao mesmo tempo as maximas eficiéncias fora do ponto de projeto da turbina e
da bomba do ORC. Esta dificil tarefa ndo deve ser esquecida, pois a usina ndo trabalha apenas
no ponto de projeto do ciclo, mas também em diversos outros pontos operacionais ao longo
do ano.

Sauret & Rowlands (2011) realizam o projeto preliminar da turbina radial desenvolvido
no software RITAL® da Concepts NREC, para cinco fluidos orgénicos diferentes, R134a,
R143a, R236fa, R245fa e n-pentano, operando nas condigdes subcriticas e transcriticas. Esse
trabalho ¢ fundamentado em coeficientes adimensionais recomendados para fluidos ideais.

Bambang et al. (2011) projetam um rotor e bocal utilizando o método da linha da
corrente média, baseando-se na escolha da velocidade especifica 6tima, sugerida por Aungier
(2006); ¢ considerado um Ciclo Rankine Organico acoplado a uma fonte de calor geotérmica,
utilizando n-butano como fluido de trabalho.

Fiaschi et al. (2012) descrevem sucintamente o projeto para uma turbina radial
utilizando como fluido R-134a, ciclohexano, n-pentano, R-245fa, R-1234yf e R-236fa. No
modelo de expansdo ¢ usado o fator de compressibilidade para levar em consideragdo as
propriedades dos gases reais (Aungier, 2006).

Ventura (2012) na sua tese de doutorado relata o projeto unidimensional detalhado
(desenvolvido na linguagem Python ®) de rotores e bocais usados em ORC, para um conjunto

de oito fluidos organicos, R125, R143a, RC318, R236ea, R152a, R134a, R227ea e R245fa. A
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formulacdo de gas real foi implementada de forma a permitir que o codigo selecione
automaticamente o modelo mais apropriado, com base no fator de compressibilidade para as
condi¢des dadas na entrada da turbina. Se o fator de compressibilidade estd dentro do
intervalo (0,98-1,02), onde os fluidos se comportam bem como um gas ideal (Green e Perry,
2007), a formulacao dos gases perfeitos ¢ selecionada; se esta ultima variavel encontra-se fora
desta faixa, o programa seleciona automaticamente a formulacdo de géas real como a mais
adequada para o caso analisado. Finalmente, ¢ descrita uma metodologia para a criacdo de
malhas em bloco (blocagem) para analises de CFD, com o intuito de tornar este procedimento
util em aplicagdes que requerem um gerador de malha automatizado. Nao obstante,
simulagdes do escoamento ndo foram realizadas.

Paltrinieri (2014) estuda o projeto aerotermodindmico unidimensional em detalhe de
uma turbina radial que opera com R245fa, implementando o modelo no programa
MATLAB®, e calculando todas as propriedades termodindmicas do fluido de trabalho
mediante o uso do c6digo REFPROP© desenvolvido pelo National Institute of Standards and
Technology (NIST). Os resultados mostram que a razdo de expansdo volumétrica, VR, e o
parametro de tamanho, VH, os quais serdo explicados no Capitulo 2, influenciam o
rendimento da turbina no ponto de projeto.

Hattiangadi (2013) desenvolve o projeto de um rotor de uma turbina radial em
FORTRAN, utilizando valores disponiveis na literatura de alguns parametros para turbinas a
gas. Segundo o autor, estudos posteriores do modelo s6 serdo possiveis, se experimentos reais
forem realizados com fluidos organicos, a fim de adquirir os coeficientes de perda necessarios
e outros parametros adimensionais. O projeto do bocal ndo foi descrito neste trabalho.

Miranda (2015) apresenta a analise de uma turbina radial subsOnica para ORC,
operando com os refrigerantes R123, R134a, R141b ¢ R152a como fluidos de trabalho. O
projeto preliminar ¢ feito na linguagem FORTRAN, baseada na equagdo de estado de
Redlich-Kwong de duas constantes. Além disso, um estudo tridimensional da turbina no
ponto de projeto, mediante Dindmica dos Fluidos Computacional foi realizado. A
metodologia desenvolvida pode ser aplicada a outros fluidos organicos, desde que sejam
conhecidas suas propriedades fisicas, o uso deste modelo fica limitado ndo s6 ao fornecimento
dessas propriedades, assim como a utilizacgdo da mesma equagdo de estado
independentemente do fluido selecionado, a qual pode nao ser a mais exata para representar o
comportamento de tais fluidos a temperaturas inferiores a do ponto critico, onde se faz preciso
o uso de outras equagdes de estado com um nimero de constantes consideravelmente maior

(Wark e Richards, 2001).
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b) Revisao bibliografica sobre estudos experimentais de turbinas radiais

Diversos estudos experimentais nos quais turbinas radiais sdo testadas em Ciclos
Rankine Orgéanicos (andlises que ndo fazem parte dos objetivos desta tese) podem ser
encontrados detalhadamente em Yamamoto et al. (2001), Nguyen ef al. (2001), Yagoub et al.
(2006), Inoue et al. (2007), Pei et al. (2011), Kang (2012) e Li ef al. (2012). Estes trabalhos
ndo sdo examinados minuciosamente, uma vez que nao apresentam o projeto detalhado da
turbina. Alids, na maioria dos casos, foram utilizadas microturbinas ja existentes, projetadas
originalmente para outras aplicagdes e fluidos de trabalho, considerado estes como gases

perfeitos.

c) Revisao bibliografica sobre analises de turbinas radiais utilizando CFD

Feng et al. (2009) apresentam uma equagdo simplificada para considerar os efeitos de
um gas real e calcular a variagdo de entalpia na turbina, a partir da suposi¢do de coeficientes
politropicos, no projeto preliminar do rotor e bocal da turbina radial operando com R245fa.
Também foram realizadas simulagdes no programa ANSYS-CFX11 ®, onde sdo obtidos
novos valores dos coeficientes politropicos, sendo comparados com os adotados inicialmente
no projeto. No caso de encontrar uma diferenca maior entre eles a uma tolerancia
estabelecida, os calculos do projeto sdo realizados novamente com os valores obtidos na
simulagdo, gerando novas geometrias até chegar a tolerancia desejada.

Ping et al. (2011) estudam o escoamento em regime permanente e transitorio, no
interior de uma microturbina operando com R11 como fluido de trabalho. Com os resultados
obtidos, foi concluido que a simulagdo transiente teria uma estimativa mais adequada do
desempenho da turbina radial.

Marconcini et al. (2012) concentram-se na analise tridimensional de turbinas radiais
através de técnicas de CFD, projetadas para operar com uma mistura, principalmente
composta de ciclopentano. Foram simuladas e comparadas duas geometrias obtidas pela
metodologia de gas ideal e de gas real. Os autores concluiram que o projeto utilizando gas
perfeito pode ser util para fins de projeto preliminar; apesar disto, o modelo de gas real ¢
recomendado para estimar o desempenho da turbina de forma confiavel.

Zhang et al. (2013) utilizam uma metodologia implementada no RITAL® para o projeto
de uma turbina radial gerada a partir da suposi¢ao de gas ideal. Logo, mediante a utilizagdo da
analise dimensional e das leis de semelhanca das turbomaquinas, foi possivel realizar o

projeto para R245fa, criando assim uma nova geometria. Em seguida foram feitas simula¢des
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utilizando técnicas de CFD no programa FineTurbo®, resultando em desvios significativos
quando comparados com os resultados do projeto preliminar para o R245fa. O trabalho
demonstra a importancia de considerar todos os efeitos dos gases reais na etapa do projeto
preliminar, pois no caso analisado, o uso das leis de semelhanca ndo representa de forma
adequada algumas das propriedades do fluido organico.

Rubechini et al. (2013) centram-se na interagdo instavel entre o sistema injetor e o rotor,
quando trabalhando com altas razdes de pressdao. Analises em CFD foram feitas nas condi¢des
de projeto e fora do ponto de projeto, sendo validadas com dados experimentais de uma
turbina radial ja existente.

Capata e Hernandez (2014) apresentam o projeto do rotor e bocal de uma turbina radial
trabalhando com R134a, R245fa e agua, para aplicacdes de baixa poténcia (2-15 kWe). Por
outro lado, técnicas de Dinamica dos Fluidos Computacional foram utilizadas para verificar a
eficacia do procedimento de projeto.

Rahbar et al. (2014) utilizam analises de CFD para o estudo do rotor de uma turbina
radial de pequeno porte (5 kWe) wusada na geragdo de energia distribuida. Esta técnica ¢
utilizada para simular o escoamento ¢ melhorar o carregamento mediante a modificagdao dos
angulos da pad. O numero minimo de pds do rotor também ¢ encontrado na simulagdo
computacional. Os resultados mostram que o valor sugerido pela metodologia de projeto
(realizada com as consideragdes de um fluido ideal) subestima este pardmetro.

Sauret ¢ Gu (2014a) e Sauret ¢ Gu (2014b) mostram nos seus artigos a simulagdo
numérica de um bocal e rotor operando no ponto de projeto e fora do ponto de projeto,
respectivamente, utilizando o programa computacional ANSYS-CFX®. As propriedades de
gas real do fluido de trabalho escolhido (R143a) sdo levadas em consideragdao utilizando a
equagdo de estado proposta por Peng-Robinson. Os resultados da andlise tridimensional,
viscosa e em regime permanente, sdo comparados com o projeto unidimensional preliminar o

qual foi implementado no RITAL®.

d) Revisao bibliografica sobre otimizagao de turbinas radiais

Lopez (2013) apresenta um procedimento de otimizagao por tentativa e erro de um rotor
de uma turbina radial operando com R245fa, no qual foram adotados varios valores de rotacao
e de largura na entrada do rotor com o objetivo de obter uma poténcia liquida de 3,5 kW. As

simulagdes numéricas, realizadas no programa computacional ANSYS-CFX®, mostraram
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que embora as eficiéncias das diferentes geometrias analisadas tenham aumentado, a poténcia
de saida obtida foi menor do que a poténcia desejada.

Harinck et al. (2013) avaliam o desempenho da turbina radial mediante a andlise
tridimensional do bocal, rotor e difusor, considerando regime permanente e os efeitos
viscosos utilizando técnicas de CFD. A turbina fornece uma poténcia de 5 kW e utiliza
tolueno como fluido de trabalho. Estudos de otimizagdo bidimensional em bocais também
foram realizados com o auxilio de algoritmos genéticos ¢ metamodelos implementados num
codigo in-house. A geometria com o bocal otimizado oferece 4% a mais de poténcia ttil e
também tem melhor desempenho fora do ponto de projeto.

Pasquale, Ghidoni e Rebay (2013) apresentam um método de otimizagdo bidimensional
que utiliza algoritmos genéticos integrado com ferramentas de CFD (zFlow®) em um bocal
de uma turbina radial, que trabalha com tolueno como fluido de trabalho. O procedimento de
otimiza¢do consiste em minimizar as perdas de pressdo totais e obter um escoamento
axissimétrico uniforme na se¢do de descarga do bocal. A eficacia deste procedimento ¢
demonstrada através da melhoria no projeto de uma turbina radial ja existente, onde aparecia a
onda de choque no canal do bocal, devido as altas razdes de expansao.

Lazzaretto e Manente (2014) desenvolvem uma metodologia de otimizagdo aplicada ao
projeto do ORC e ao projeto preliminar (unidimensional) de turbinas, a qual incorpora
correlagdes para a eficiéncia de turbinas axiais e radiais, utilizando a razdo de expansao
volumétrica, VR, e o parametro de tamanho, VH, como indicadores de desempenho. Neste
trabalho, os fluidos organicos utilizados foram iC4, R245fa, R236fa e R236ea, e a pressao
maxima do ciclo ¢ tomada como varidvel de decisdo. Para o caso de turbinas radiais foram
obtidas eficiéncias isentropicas maiores com altos valores de VR, o que resulta em maiores
poténcias liquidas também.

Rahbar, Mahmoud e Al-dadah (2015), Rahbar et al. (2015a), Rahbar et al. (2015) e
Rahbar et al. (2015b) apresentam uma abordagem de otimizacdo utilizando o algoritmo
DIRECT, que integra o projeto do Ciclo Rankine Orgénico com o projeto unidimensional de
turbinas radias utilizando os fluidos R245fa, R123, R365mfc, R236fa, n-pentano, isobutano,
R134a, R152a e R236ea. Este procedimento permite substituir a eficiéncia da turbina, a qual
comumente ¢ considerada como constante no projeto ORC, por uma eficiéncia dinamica que ¢
obtida a partir das perdas da turbina; sendo esta considerada como unica para um determinado
conjunto de condigdes de operagao do ciclo. Diferentes parametros, tais como, o coeficiente
de vazdo, ¢, rotacdo, n, vazao madssica, m , pressdo total na entrada da turbina, py;, etc., foram

selecionados como variaveis de projeto, com o objetivo de obter uma turbina radial compacta
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com uma razdo de pressao elevada. Conclui-se que, o tamanho da turbina e a poténcia liquida
do ciclo sd3o mais sensiveis a variacdo do coeficiente de pressdo y, da rotagdo n, da vazao

massica m e da relagdo entre o raio do cubo na saida e o raio na entrada do rotor r4,/7y.

1.3 Motivacao do Trabalho

Nos ultimos anos os Ciclos Rankine Organicos t€ém sido amplamente estudados para a
geracdo de energia a partir de diferentes fontes de energia renovavel. Para prever o
desempenho de um sistema ORC, ¢ muito importante avaliar a verdadeira eficiéncia da
turbina radial utilizada, obtendo, desta maneira, um ciclo mais proximo da realidade, com a
possibilidade de futuras otimizagdes com maior exatiddo. O objetivo ¢ atender a busca da
configuragdo ideal do projeto ORC, fluido de trabalho e parametros do ciclo, através da
avaliacdo das propriedades do fluido considerando a sua repercussdo no desempenho da
turbina real.

Segundo Wang et al. (2003) e Ventura, (2012), geralmente, a correta avaliagdo de
turbomaquinas desde as etapas iniciais do projeto ¢ fundamental para o sucesso da
implementagao de ciclos termodinamicos. Isso destaca a necessidade para o desenvolvimento
de uma metodologia de projeto e ferramentas adequadas para a estimativa de desempenho,
capazes de representar o comportamento das propriedades termodindmicas dos fluidos de
trabalho com a ado¢ao de um modelo de gas real.

Além disso, na maioria dos modelos atuais de analise de ciclos termodinamicos,
tipicamente, os valores de eficiéncia da turbina sdo adotados; sendo esta uma abordagem
bastante simples, ja que a eficiéncia da turbina pode na realidade afastar-se desta estimativa,
levando a uma avaliacao e selecao inadequada do ciclo termodinamico.

Existem poucas publicagdes académicas disponiveis que fornecam em detalhe o
procedimento de projeto considerando o fluido como gés real para esse tipo de méaquinas. Isto
leva a pobres correlagdes do desempenho da turbina, com variagdes tdo elevadas como 20%
no caso do modelo de gas ideal, bem como a dificil calibracdo de ferramentas quantitativas
para a estimativa de desempenho, tais como ferramentas de Dinamica dos Fluidos
Computacional (Ventura, 2012).

Por outro lado, técnicas de otimizagdo tornam-se muito atrativas, pois estas podem

reduzir significativamente o tempo gasto no projeto de turbinas radiais. Entretanto, poucos
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estudos disponiveis na literatura sdo encontrados, focando-se principalmente na otimizagao
unidimensional de turbinas radiais, integrada com o projeto do Ciclo Rankine Organico, ou no
uso de metodologias de otimizacdo bidimensionais aplicadas aos bocais destas turbinas;
também, podem ser encontradas algumas abordagens tridimensionais por tentativa e erro, as
quais restringem a solugdo para um pequeno conjunto de configuragdes, enquanto inimeras
possibilidades poderiam ser avaliadas na busca de uma soluc¢do 6tima.

E importante salientar, que atualmente ndo ha informagdo suficiente sobre o
desenvolvimento de técnicas de otimizacdo tridimensionais aplicadas a rotores de turbinas
radiais ORC, metodologia que pretende ser realizada neste trabalho, mediante a avaliagdo de
alguns parametros que ndo podem ser considerados no projeto unidimensional (onde nao
podem ser determinados valores intermediarios entre a entrada e a saida da turbina), e que

envolvem grandezas ao longo da passagem completa.

1.4 Contribuicao do Trabalho

Este trabalho propde, inicialmente, desenvolver uma metodologia detalhada de projeto
aerotermodindmico para turbinas radiais de ORC’s utilizadas em aplicacdes subcriticas,
considerando a expansao de fluidos reais de dois refrigerantes selecionados, € posteriormente,
realizar a otimizagdo paramétrica da geometria preliminar do rotor da turbina, integrando
técnicas de CFD e algoritmos de busca apropriados.

O método compreende desde a fase de concepcao inicial até a otimizacao de um dos
principais componentes da turbina, envolvendo parametros decisivos na geometria das
passagens do escoamento, considerando-se esta metodologia completa como inovadora
quando comparada com estudos prévios sobre o assunto.

Portanto, este estudo fornecerda um procedimento detalhado para melhorar o
desempenho da turbina buscando reduzir custos computacionais no projeto desta
turbomaquina. Assim, espera-se que esta tese possa ser util futuramente para a busca do

projeto otimizado do Ciclo Rankine Organico.
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1.5 Objetivos do Trabalho

O objetivo principal deste trabalho ¢ apresentar uma metodologia detalhada de projeto
aerotermodinamico para turbinas radiais utilizadas em Ciclos Rankine Organicos subcriticos,
utilizando 2 fluidos organicos diferentes e, posteriormente, determinar as suas caracteristicas
de desempenho utilizando técnicas de Dinamica dos Fluidos Computacional, assim como
realizar a otimizagdo paramétrica da geometria preliminar do rotor da turbina com o intuito de
obter a maxima eficiéncia possivel.

Outros objetivos decorrentes do objetivo principal sdo:

1) Desenvolver um programa computacional em MATLAB® para o projeto
unidimensional de rotores e bocais considerando o fluido como real, mediante o uso da
equacao de estado mais adequada (segundo o REFPROP®©) para o fluido selecionado;

2) Utilizar técnicas de Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD) para determinar as
caracteristicas de desempenho de turbinas radiais tanto no ponto de projeto quanto numa
ampla faixa de razoes de pressdo e consequentemente de vazao, para a mesma rotagao;

3) Comparar as caracteristicas de desempenho obtidas do projeto preliminar com as
simulagdes numéricas de CFD;

4) Desenvolver uma metodologia de otimizagdo aplicada ao rotor da turbina radial, no
ponto de projeto, com o objetivo de atingir a méaxima eficiéncia possivel, integrando técnicas
de CFD, métodos de superficies de resposta e algoritmos genético, ¢;

5) Verificar a eficacia do procedimento de otimizagao implementado.

1.6 Organizacao do Trabalho

Na sequéncia deste trabalho, o Capitulo 2 apresenta os fundamentos teéricos basicos
sobre turbinas radiais, o0 modelo matematico do problema estudado, ¢ uma metodologia de
projeto aerotermodinamico unidimensional detalhada para o rotor e bocal desta turbomaquina.
A metodologia utilizada considera os efeitos de um modelo de gas real para a determinagdo
do desempenho da turbina radial.

O Capitulo 3 apresenta as consideragdes necessarias para a andlise tridimensional

utilizando técnicas de Dinamica dos Fluidos Computacional.
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O Capitulo 4 apresenta uma descri¢do detalhada da metodologia de otimizagao utilizada
para maximizar a eficiéncia total-total no ponto de projeto da turbina radial.

O Capitulo 5 apresenta os resultados obtidos da metodologia do projeto unidimensional
das turbinas radiais ORC, assim como os resultados do procedimento de otimizagdo e as
curvas de desempenho aerotermodindmico numa ampla faixa de razdes de pressao e vazao,
para a mesma rotagdo, obtidas mediante a utilizagdo de técnicas de CFD.

O Capitulo 6 apresenta as conclusdes extraidas deste estudo e algumas sugestdes para
trabalhos futuros.

Por fim, sdo apresentadas as referéncias bibliogréaficas utilizadas neste trabalho.
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Capitulo 2

PROJETO PRELIMINAR DA TURBINA RADIAL

Neste capitulo sd3o apresentados os conceitos necessarios para o projeto
aerotermodinamico preliminar de uma turbina radial que opera com fluidos orgénicos, assim
como uma metodologia de projeto unidimensional detalhada, para o ponto de projeto, que
considera as propriedades de gas real, baseada no trabalho de Paltrinieri (2014) e Moustapha
et al. (2003). E importante salientar que a metodologia apresentada pode ser utilizada para
diversos fluidos organicos desde que se encontrem dentro da biblioteca do programa
REFPROP®©, o qual calcula as propriedades termodindmicas e de transporte de fluidos

industrialmente importantes e das possiveis misturas entre estes.

2.1 Fundamentos Teoricos Sobre Turbinas Radiais

A Figura 2.1 mostra os principais componentes de uma turbina radial, sendo
representada a entrada da voluta como a estagdo 0, a entrada do bocal como a estagdo 1, a
saida do bocal como a estagdo 2, a entrada do rotor como a estag@o 4 e por ultimo, a saida do
rotor como a estagdo 6. Nesta Figura também se apresenta o diagrama de Mollier, entalpia, 4,
versus entropia, s, da expansao no bocal (1-2) e no rotor (4-6) desse tipo de turbomaquinas.

As estagdes 3 e 5 sdo pontos intermedidrios os quais ndo sdo considerados nesta analise.
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Figura 2.1 (a) Diagrama entalpia, 4, entropia, s, no bocal e rotor e (b) vista meridional da
turbina radial

Pode ser observado que o fluido de trabalho se expande ao longo do bocal e do rotor, e
que sobre condi¢des normais de operagdo a pressdao diminui progressivamente. No modelo
analisado neste trabalho as propriedades termodindmicas na saida do bocal (estacdo 2), sdo
equivalentes as propriedades na entrada do rotor (estacdao 4). Quando a turbina é considerada
como uma maquina ideal, ou seja, operando sem perdas, o processo de expansao ¢ realizado a
entropia constante (isentropico), sendo representado pela linha 1-2s-6ss. Em processos reais,
em termos termodindmicos, as perdas sdo consideradas como fontes de entropia, fazendo com
que a linha de expansdo movimente-se para a direita da linha isentrépica do diagrama. O
incremento na entropia pode ser medido em termos da reducdo da pressao total, em
componentes tais como a voluta e o bocal. No entanto, no rotor a pressao total também cai
como um resultado da energia extraida do fluido de trabalho para produzir poténcia de eixo, e
mesmo sobre circunstancias ideais a pressao total ou de estagnagdo na entrada do rotor, pos, €

maior que a pressao total ou de estagnacdo na saida do rotor, pos. As perdas no rotor sao
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medidas e modeladas por outros meios, os quais sdo discutidos no procedimento detalhado do
rotor, Item 2.3.7.

Um esquema da secdo transversal e da grade linear do rotor da turbina radial, mostrando
os triangulos de velocidade na entrada e saida ¢ apresentado na Figura 2.2. Inicialmente o
escoamento passa pela voluta e em seguida pelo bocal, o qual ¢ um componente fixo
composto por um anel de palhetas, que define o dngulo de aproximagado do fluido de trabalho
para o rotor. O principal objetivo do sistema voluta-bocal € o de acelerar o fluido de trabalho
e dar a este o angulo de incidéncia ideal, deixando o bocal, tal como exigido pela entrada do

rotor no projeto preliminar (Moustapha et al. 2003).

(a) (b)

Figura 2.2 Triangulos de velocidade para a (a) entrada e (b) saida do rotor de uma
turbina radial

Os triangulos de velocidades tanto na entrada (ponto 4) quanto na saida (ponto 6) do
rotor, estdo compostos principalmente pelas velocidades circunferenciais ou tangenciais u,
velocidades absolutas ¢, e velocidades relativas w, assim como das componentes meridionais
das velocidades absolutas c,,, componentes circunferenciais das velocidades absolutas ¢,
componentes circunferenciais das velocidades relativa w,, ¢ os angulos do escoamento
absoluto « e relativo f (medidos com relagdo a dire¢do radial). Uma descricdo mais detalhada
do calculo dos tridngulos de velocidades pode ser encontrada no procedimento de projeto,

Item 2.3.
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2.2 Equacoes Fundamentais

Diversos problemas de mecénica dos fluidos e especificamente em escoamentos de
turbomdquinas, sdo caracterizados por principios fisicos que podem ser representados
matematicamente pelas equagdes de conservagdo. Numa primeira abordagem, serdo utilizadas
as equacoOes da conservacao da massa, da quantidade de movimento e da energia na forma
integral, para volume de controle. No Capitulo 3 encontra-se a forma diferencial destas
equacoes.

A equagdo da conservagdo da massa ou equacgdo da continuidade pode ser aplicada a
cada componente da turbina radial. Esta equacdo (Equacdo 2.1) ¢ simplesmente uma
afirmacao de que as vazdes massicas que entram e saem de um volume de controle em regime

permanente sao idénticas.
m=pC, A4 = p,c,, 4, (2.1)

onde p ¢ a massa especifica, ¢, € a componente meridional da velocidade absolutace 4 é a
area normal a c. Em turbomdquinas radiais a area considerada ¢ frequentemente a area anular.

A Equagdo (2.1) pode também ser escrita como,
m=p,c cosa, A = p,c,cosa, 4, (2.2)

As pas do rotor impdem uma variagdo da quantidade de movimento angular do
escoamento de liquido, que reage exercendo um torque, 7, sobre o rotor (Equagao 2.4). O rotor
gira a velocidade angular @ constante, o que implica na existéncia de uma poténcia

disponivel, P,4, no movimento de rotagdo do rotor, isto €, no eixo da turbina, igual a:

P =1w (2.3)

pa

T= m(r4cu4 - r6cllﬁ) (24)

No caso de uma turbina radial, as forcas na direcdo circunferencial e o brago de
aplicagdo da forca, dado pelos raios na entrada e saida do rotor, estdo diretamente
relacionados ao torque. A equagdo anterior pode também ser expressa como mostrado na

Equacdo (2.5), chamada comumente de Equacdo de Euler para turbinas radiais.
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Yo = UyCq —UgCyg (2.5)

onde Y,; representa o trabalho especifico do rotor, u a velocidade circunferencial e c, 5
componente circunferencial da velocidade absoluta na entrada (ponto 4) e saida (ponto 6) do
rotor.

Fazendo uso da primeira Lei da Termodinamica, a equacdo da energia para o trabalho

especifico na pa, resulta:

' 1
%+Ypé:(h4—h6)+§(c42—c62)+g(z6—z4) (2.6)
Considerando o escoamento adiabatico, compressivel, permanente e desprezando o

termo gravitacional, a equacdo da energia aplicada a turbina radial pode ser escrita da seguinte

forma,

Y, =(h4 +%c42j—(h6+%c62j=h04—h06 (2.7)

2.3 Procedimento de Projeto

Para o projeto unidimensional preliminar da turbina radial, foi desenvolvida uma
rotina computacional no programa MATLAB®, chamada de “TURBINA_ ORC”, a qual ¢
acoplada com o programa REFPROP®©. Este ultimo retorna as propriedades termodindmicas
do fluido refrigerante utilizado como fluido de trabalho, tais como entalpia, 4, entropia, s,
massa especifica, p, etc.

Nesta metodologia, os valores das propriedades termodinamicas sao calculados com o
uso de modelos baseados na formulagdo de gases reais ja validados (Lemmon et al., 2002) e
contidos no REFPROP©. Com este procedimento de projeto, todas as propriedades num
determinado ponto da turbina, como por exemplo, entrada ou saida do rotor, podem ser
encontradas mediante o conhecimento de s6 duas propriedades de entrada. O programa criado
automatiza o procedimento de projeto aerotermodinamico para a turbina radial por meio de

um processo iterativo. O procedimento de calculo da turbina radial ¢ mostrado na Figura2.3.
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N
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Convergéncia de

Figura 2.3 Fluxograma da rotina “TURBINA_ORC” para o projeto aerotermodindmico
da turbina radial

2.3.1 Modelos para Gases Reais

A metodologia para o projeto unidimensional da turbina radial foi desenvolvida no
programa MATLAB®. Uma das limitacdes deste programa ¢ que ndo existe nenhuma
ferramenta implementada para o célculo das propriedades termodinamicas de fluidos. Por este

motivo, muitos estudos de Ciclos Rankine Organicos realizados a priori, foram executados
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com base em modelos de gases ideais, mesmo que as propriedades termodinamicas de fluidos
organicos encontrem-se muito afastadas da idealizagdo como gases perfeitos (Macchi, 1977),
o0 que representa uma forte limitagdo para o procedimento do projeto preliminar. Este
problema foi resolvido pela implementagdo de uma rotina computacional chamada de
“refpropm.m”, desenvolvida e disponibilizada pelo NIST, também em linguagem
MATLAB®, a qual ¢ utilizada como uma fun¢do dentro do programa principal, capaz de
calcular as propriedades de uma ampla variedade de fluidos desde que se encontrem na
biblioteca do REFPROP®©.

Este ponto ¢ extremamente importante, j4 que no modelo desenvolvido neste trabalho,
este procedimento permite referir-se sempre as propriedades do fluido, considerando a
formulacao de gases reais no valor das mesmas. Durante o processo de calculo, todas as
propriedades requeridas podem ser calculadas a partir de duas propriedades ja conhecidas. As
principais propriedades de entrada e saida sdo: temperatura, 7, pressdo, p, massa especifica, p,
entalpia, 4, entropia, s, energia interna, e, titulo, O, velocidade do som, a, calor especifico a
pressdo constante, C,, calor especifico a volume constante C,, relagdo dos calores especificos,
y, viscosidade cinematica, v, ¢ dindmica, x4, além de muitos outros, que nao sao usados na
metodologia de projeto, mas que estdo disponiveis na sub-rotina.

O programa REFPROP© ¢ baseado nos modelos mais exatos atualmente disponiveis,
podendo calcular as propriedades de fluidos puros e de misturas entre estes. A sua elevada
precisao ¢ devida ao uso de muitos coeficientes nas equagdes de estado, resultando numa
velocidade de calculo mais lenta do que outros modelos, tais como as equagdes cubicas de
Peng-Robinson. Estas equagdes sdo validas geralmente sobre toda a regido de vapor e liquido
do fluido, incluindo estados supercriticos; o limite superior de temperatura que pode ser
utilizado ¢ usualmente uma temperatura proxima do ponto de decomposi¢ao do fluido, e o
limite superior da pressdo (ou massa especifica, p) ¢ definido pela linha de fusdo da
substancia (Lemmon, 2015).

Para o calculo das propriedades de fluidos puros, 0 REFPROP®© inclui trés tipos de
equagoes diferentes: a equagdo de estado explicita de energia de Helmholtz que usa 28
coeficientes (Jacobsen et al., 1992), a equagdo de estado modificada de Benedict-Webb-Rubin
(MBWR - Modified Benedict-Webb-Rubin) com 32 coeficientes, e um modelo prolongado de
estados correspondentes (ECS - Extended Corresponding States), também com 32
coeficientes. Para os célculos de misturas, utiliza-se um modelo que aplica as regras de
mistura a equagdo da energia de Helmholtz, o qual usa uma funcao de saida para ter em conta

0 desvio da mistura ideal. A viscosidade e condutividade térmica sdo modeladas com
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correlagdes de liquido especifico, um método ECS, ou em alguns casos com o método da
teoria de atrito (Lemmon et al., 2002).

Para o projeto aerotermodinamico da turbina radial do presente trabalho, foram
escolhidos dois fluidos refrigerantes, R123 e R245fa. Estes fluidos foram selecionados, pois
varias referéncias utilizam e recomendam estes dois refrigerantes, além de outros fluidos de
trabalho adicionais, como fluidos 6timos para trabalhar em Ciclos Rankine Organicos
subcriticos (o qual € o tipo de ciclo utilizado no projeto da turbina radial deste trabalho),
devido a fatores tais como obtengdo da maxima poténcia util, pressao de trabalho adequada,
capacidade de transferéncia de calor total e tamanho apropriado da turbina (He et al., 2012).

Além disso, Roy et al. (2011) mostram que com o R123 foram atingidas as maximas
eficiéncias térmicas do sistema, Qiu (2012) seleciona tanto o R245fa quanto o R123 na sua
analise, devido a critérios termodinamicos, ambientais € econdmicos, tais como temperatura
de ebulicdo preferivel, alta queda entalpica (consequentemente elevada eficiéncia térmica),
estabilidade quimica, ndo inflamabilidade, preservagdo da camada de ozbnio (Kang, 2012) e
finalmente seu baixo custo. Na Tabela 2.1 podem ser encontradas algumas propriedades
termofisicas e de impacto ambiental dos fluidos selecionados, Bao e Zhao (2013), Al-
Weshahi et al. (2014), Qiu (2012), Roy ef al. (2011) e Lemmon ef al. (2002).

Tanto o R123 quanto o R245fa sdo considerados fluidos isentrdpicos; este tipo de
fluidos sdo pouco comuns, pois a derivada infinita da curva de vapor saturado do diagrama 7-
s (ds/dT), explicada no Item 1.1.2, ¢ simplesmente uma idealizagdo. A curva de vapor
saturado dos fluidos isentropicos, frequentemente tende a ter uma pequena inclinagdo
positiva, ou seja, com o mesmo formato dos fluidos secos, portanto, os fluidos chamados de
isentropicos, sdo algumas vezes referidos como fluidos secos.

Para o calculo das propriedades termodinamicas dos dois fluidos refrigerantes utilizados
como fluidos de trabalho, necessarias na rotina computacional desenvolvida, o REFPROP©
utiliza a equacdo de estado MBWR para o R123 e a equagdo ECS para o R245fa. Dependendo
do fluido de trabalho escolhido, o programa j& possui uma equacdo de estado predeterminada,
que pode variar dentro dos trés modelos nomeados anteriormente.

Nao ¢ objetivo desta tese apresentar a modelagem completa das equagdes de estado
usadas pelo REFPROP®©, devido a sua formulacdo consideravelmente extensa (por causa do
elevado niimero de coeficientes empregados), no entanto, uma descri¢ao detalhada pode ser

encontrada em Younglove & McLinden (1994) e Ely & Huber (1990).
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Tabela 2.1 Propriedades termofisicas e de impacto ambiental dos refrigerantes R123 e
R245fa. Fonte: (Bao e Zhao, 2013), (Al-Weshahi et al., 2014), (Qiu, 2012), (Roy et al., 2011)
e (Lemmon et al., 2002).

. R123 R245fa
Fluido de trabalho HCFC-123 HFC-245fa
Formula quimica CHCIL,CF; CF;CH,CHF,
Peso molecular (kg/kmol) 152,93 134,05
(ds/dT), Tipo 0,12; isentropico 0,19; isentropico
Temperatura de ebuligdo (K) 300,97 288,05
Temperatura critica (K) 456,83 4272
Pressdo critica (MPa) 3,6618 3,6400
Calor latente (kJ/kg) 168,4 177,1
opp' 0,02-0,06 0
GWP? 120 1030
Tempo de vida atmosférico (anos) 1,4 8,8
Flamabilidade®, TAT* (K) Classe 1, (1003,15) Classe 1, (685,15)
Estabilidade térmica Estavel Aceitavel

2.3.2 Parametros de Entrada

Como etapa inicial, no procedimento do projeto aerotermodindmico unidimensional da
turbina radial, devem ser adotadas algumas grandezas, as quais sdo apresentadas a seguir.
1.Pressdo total na entrada do bocal, py;. Este valor deve ser escolhido adequadamente,
tendo como base as caracteristicas de operacdo do Ciclo Rankine Organico, e
evidentemente, a faixa de aplicabilidade do fluido de trabalho.

2.Superaquecimento na entrada da turbina. Com o objetivo de garantir que ndo entre
fluido em estado liquido na entrada da turbina, ¢ suposto um superaquecimento (o qual
¢ uma pratica muito comum nos projetos preliminares), que pode estar entre 5 a 10°C,
para evitar possiveis riscos de corrosao.

3. Temperatura de trabalho no condensador, Tye, dada uma determinada pressdo, cada
substancia ird se condensar a uma determinada temperatura, este valor pode ser
tomado entre 25 e 45 °C aproximadamente.

4.Rotacdo do rotor, n, este valor ¢ selecionado com o objetivo de manter a rotacdo

especifica, n,, na faixa de uma maquina radial, 0,4 < n, < 0,8 (Moustapha et al., 2003).

" ODP - Ozone Depletion Potential. (Potencial de destrui¢do da camada de 0zénio). ODP para o R11=1,0.
2 GWP - Global Warming Potential, (Potencial de Aquecimento Global). GWP para o CO,=1,0.

> ASHARE (4dmerican Society of Heating, Refrigerating, And Air-Conditioning Engineers): Classe 1-ndo
inflamavel; Classe 2-ligeiramente inflamavel; Classe3- inflamabilidade elevada.

* Temperatura de auto-ignigéo.
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5.Eficiéncia total-total do estdgio da turbina, 77,. Deve ser adotado um valor inicial de
eficiéncia total-total para comegar os calculos do projeto preliminar.

6.Pardmetro de tamanho, VH. Parametro dimensional dado em (m), diretamente
relacionado com as dimensdes da turbina, introduzido inicialmente por Macchi (1977)
e utilizado depois em diversos trabalhos (Angelino et al., 1984), (Perdichizzi & Lozza,

1987), (Bao & Zhao, 2013). Pode ser representado pela Equacao (2.8).

yir = ¥ (2.8)

onde Qs € a vazdo volumétrica isentropica na saida do rotor, dada em (m3/s), e Ahys é a
queda de entalpia total isentropica entre a entrada do bocal, ponto 1, e a saida do rotor,
ponto 6; em (J/kg). O pardmetro de tamanho VH pode variar dentro de uma ampla faixa
de valores, sua escolha pode ser feita a partir da Figura 2.4, a qual mostra a relagdo entre
a eficiéncia total-estatica da turbina, 7, e as grandezas de razdo de expansdo
volumétrica, VR, e VH. Paltrinieri (2014), mostra que valores proximos de 0,1 m
resultam em altas eficiéncias nas turbinas analisadas.

A razdo de expansdo volumétrica, VR, pode ser calculada utilizando a seguinte equagao:

yr = Goss _ Por (2.9)
Ql pOGSS

onde Q) representa a vazao na entrada do bocal, dada em (m3/s), po1 @ massa especifica
total na entrada do bocal, em (kg/ m’), e posss @ massa especifica total do processo
isentropico na saida do rotor, em (kg/ m®). A Figura 2.4 foi o resultado de um estudo
tedrico, obtido apdés um procedimento de otimizagdo, e realizado para predizer a
maxima eficiéncia possivel de turbinas radiais para diferentes pontos de operacdo
(representados pela variagdo de VH e VR), plotado para a condicdo de velocidade
especifica otima, (Ny)op:-

7.Coeficiente de vazao, ¢, definido pela Equacdo (2.10)

= Em6 (2.10)
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Figura 2.4 Previsao da eficiéncia total-estatica, 7, para a condi¢cdo de velocidade especifica

otima (NVy)op, Fonte: (Perdichizzi & Lozza, 1987)

onde c¢,6 ¢ a componente meridional da velocidade absoluta na saida do rotor, € us € a
velocidade circunferencial na entrada do rotor.
Coeficiente de pressdo, , baseado na velocidade circunferencial na entrada do rotor,
u4, pode ser expresso utilizando a equagdo de Euler das turbomaquinas, como:
Ay _Cua s Cue

p=2lo s TG 2.11)

Uy Uy Ty Uy

onde 4hy ¢ a queda de entalpia total, c,4 é a componente circunferencial da velocidade
absoluta na entrada do rotor, ¢ € 0 raio na saida do rotor, r4 € o raio na entrada do rotor,
e cu6 € a componente circunferencial da velocidade absoluta na saida do rotor. O
coeficiente de giro na saida do rotor, normalmente ¢ muito pequeno, assim, o segundo
termo do lado direito da igualdade, serd bem menor quando comparado com o lado
esquerdo desta expressao, e consequentemente, y, pode ser definido aproximadamente

cOomo:
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Cu (2.12)

Uy

I

7

A Figura 2.5 apresenta o comportamento da eficiéncia total-estéatica, 775, de turbinas
radiais, versus diferentes pontos de operacdo, representados pelos coeficientes ¢ e
(Moustapha et al., 2003). A relacdo entre estas trés grandezas mostra ser
suficientemente boa, fato que permite tragar linhas de efici€éncia constante numa ampla
area do mapa. Deste grafico, pode ser visto que as maximas eficiéncias ocorrem
aproximadamente entre 0,2 < ¢ < 0,3 ¢ 0,9 < y < 1,0. E importante ressaltar, que a
Figura 2.5 foi gerada a partir de diversas turbinas trabalhando com gases ideais,
podendo-se encontrar faixas recomendadas diferentes quando se trabalha com gases
reais, mesmo assim, neste trabalho os valores dos coeficientes ¢ e y foram adotados

tendo como referéncia os acima citados.

1.2

L os :
80.2 ~ i 0808
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o

Coeficiente de pressio, v
[ =]
[o+]

06
[ 540
04 . ; | ; | :
0.1 0.2 0,3 0.4 0,5

Coeficiente de vazio, t;f)
Figura 2.5 Comportamento da eficiéncia total-estatica, 7,5, em fungdo dos coeficientes ¢

e y. Fonte: (Moustapha ef al., 2003)
2.3.3 Grandezas Globais da Turbina Radial
Na segunda etapa do procedimento de projeto aerotermodindmico, sdo retiradas

algumas propriedades termodinamicas do REFPROPO, por meio da rotina computacional

acoplada ao programa principal, como explicado no Item 2.3.1, e calculadas outras grandezas
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referentes as caracteristicas globais da turbina radial. Tais grandezas sdo mostradas e

calculadas ao longo deste Item.

{pOI’Q:I}M){T()lsat’hmsatﬁsomm} (2.13)

Na Equacgao (2.13) os termos do lado esquerdo da seta representam as grandezas de
entrada na rotina computacional desenvolvida, enquanto que as grandezas de saida
encontram-se do lado direito; nesta expressdo, Q representa o titulo, o qual equivale a 1 na
linha de vapor saturado. Depois de conhecer o valor da temperatura total na linha de saturagao
na entrada do bocal, Tyi., € supondo um superaquecimento na entrada da turbina, 7§,,, pode

ser calculada a temperatura total na entrada do bocal, Ty, utilizando a Equacao (2.14):

Ty =Ty +T, (2.14)

0lsat sup

Com os valores de Ty e poi, podem ser encontradas as demais propriedades
termodindmicas totais na entrada do bocal (ponto 01) e seguidamente a pressdo total na saida
do rotor, pgs, a entalpia total isentrdpica na saida do rotor, /s, € @ massa especifica total

isentropica na saida do rotor, poess, como mostrado nas Equagdes (2.15), (2.16) e (2.17).

{%191’01}M){h01a301ap01} (2.15)
{Togsarr @ = 1} =772 { Py} (2.16)
{PosaSm}M){hom’Pom} (2.17)

A queda de entalpia total isentrdpica, Ahy,, € obtida mediante a Equagdo (2.18).
Ahg, = (hy = hoess) (2.18)

A equacdo que define a vazdo massica, 71, € obtida a partir da defini¢do do pardmetro

de tamanho VH (Equagao 2.8), e pode ser representada como:

1= P VH > Ay, (2.19)

A eficiéncia total-total da turbina radial ¢ dada pela seguinte equacgao:
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y == s (2.20)

1t
hOl - h06ss

Utilizando a Equacdo (2.20) e o valor da eficiéncia total-total, 7, adotado inicialmente,
Item 2.3.2, o qual ¢ recalculado de forma iterativa no final da rotina computacional criada,
devido a introdugdo das perdas no modelo, ¢ encontrado o valor da entalpia total na saida do
rotor, Aoe.

Nesta etapa, outro pardmetro muito importante na andlise do desempenho da turbina

radial ¢ calculado, a poténcia da turbina radial, P, obtida da Equagao (2.21).

P =m(hy, —hyg) (2.21)
onde a queda de entalpia total, Ak, ¢ representada por

Ahy = (hyy = hye) (2.22)

Para verificar que a turbina radial projetada encontre-se na faixa de operagdo de turbinas

radiais, ¢ calculada a rotacdo especifica, n,, a qual ¢ obtida da seguinte equacao:

_ "N (2.23)

n =
s 3/4
AhOS

onde a rotagdo n ¢ dada em (rad/s), a vazaoQ, em (m’/s) e a queda entalpica total isentropica

Ahys em (J/kg).

A Figura 2.6 ¢ uma correlacdo puramente empirica, baseada no desempenho de um
grande nimero de turbinas radiais e diagonais. Para turbinas radiais as maximas eficiéncias se
encontram na faixa de velocidades especificas entre 0,4 ¢ 0,8, mesmo assim, nesta faixa pode
ser observada uma diferenca de 15 a 20% entre as melhores e as piores eficiéncias. Isso
significa que o uso de uma velocidade especifica adequada ndo conduz automaticamente a
uma alta eficiéncia (Moustapha et al., 2003). Neste trabalho, os valores de n; obtidos,

encontram-se na faixa anteriormente citada.
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Figura 2.6 Eficiéncia total-estatica, 77, em fungdo da velocidade especifica n;.
Fonte: (Moustapha et al., 2003)

Outro parametro estreitamente relacionado com a velocidade especifica, n;, mas que

inclui o tamanho da turbina ¢ o didmetro especifico, d;, definido pela Equacao (2.24).

_ D AR

’ \Y Qéss

onde D ¢ o diametro representativo, convencionalmente tomado como o didmetro na entrada

d (2.24)

do rotor.
Finalmente, o grau de reag¢do R, definido como a razdo da variagdo da entalpia estatica

no rotor, com relacdo ao estagio da turbomdquina, determina-se por meio da seguinte

equacao.

(2.25)

2.3.4 Projeto do Rotor da Turbina Radial

Com o procedimento de projeto preliminar apresentado a seguir, sdo determinadas as
principais grandezas geométricas e os tridngulos de velocidades na entrada e na saida do rotor.
A metodologia utilizada foi baseada no trabalho de Moustapha et a/. (2003). Nesta primeira

parte, uma geometria inicial do rotor é gerada, sendo modificada com a introducdo dos
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modelos de perdas, e a geragdo de outros componentes da turbina, como a voluta e o bocal
injetor, os quais sdo estudados detalhadamente nos proximos Itens.

Considerando o coeficiente de pressao, y, (Equacdo 2.11), o qual ¢ um dado de entrada,
pode ser calculada a velocidade circunferencial na entrada do rotor, 14, mediante a Equacao

(2.25).
u, = |—2 (2.25)

Utilizando a Equacdo (2.12), a componente circunferencial da velocidade absoluta na

entrada do rotor, ¢4, resulta em
Cuu SWUy, (2.26)

Logo, o triangulo de velocidades na entrada do rotor (Figura 2.2) ¢ definido por meio

das seguintes expressoes:

Cna = SPUy (2.27)

C,=rCpa + 0 (2.28)

a, = arc tan[ Cud j (2.29)
Cna
B, = arc tan[c‘“; _”4j (2.30)
m4
W, = C;’:; (2.31)
4

onde &, ¢ a razdo das componentes meridionais das velocidades absolutas entre a entrada e a
saida do rotor, considerada inicialmente neste trabalho igual a um (¢4 = Ce).

O angulo de incidéncia, i, definido pela Equacdo (2.32), tem sido investigado em
projetos de turbinas radiais, conseguindo-se as melhores eficiéncias, quando este encontra-se

na faixa entre -20° e -30° (Moustapha et al., 2003).
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i=p, _ﬁ4pd (2.32)

quando o angulo da pa, B4,4, € 1gual a zero, esta ¢ completamente radial na entrada do rotor,
configuragdo que resulta em altos niveis de esfor¢os no rotor (Moustapha et al., 2003). Com o
objetivo de estimar as perdas por incidéncia, um procedimento para calcular o angulo de
incidéncia ideal ¢ explicado no Item 2.3.6.

Depois de calcular todos os componentes dos tridngulos de velocidades na entrada do
rotor, sdo calculadas as propriedades termodinamicas neste ponto. O bocal ¢ assumido como
adiabatico, portanto, a entalpia total na entrada do rotor, /o4, € considerada igual a entalpia
total na entrada do bocal, 4y;; logo, a entalpia estatica pode ser definida como:

o2
hy = hyy ——+ (2.33)
2

Utilizando a defini¢do do coeficiente de perdas do bocal, &z, dada por Benson (1970),

pode ser determinada a entalpia isentropica na entrada do rotor, /g4, por meio da Equacao

(2.34).

2

c
h4s = h4 - é:B ?4 (2.34)

Segundo Moustapha et al. (2003), Benson (1970) obteve valores do coeficiente de
perdas do bocal entre 0,05 e 0,15 para turbinas radiais. Neste trabalho, foi selecionado um
valor de 0,09 para a metodologia de projeto.

Sendo conhecido o valor de h4, ¢ possivel encontrar as demais propriedades
termodinamicas na entrada do rotor, mediante o uso das sub-rotinas do REFPROP®©, tal como

se mostra a continuagao.

{h4S’S4s =So1}M){P4S} (2.35)
{ P4 = Pagr iy} —EEL ST, 50, p400, ) (2.36)
{h049504 254}M>{T04apo4} (2.37)

Utilizando a equacao da continuidade, sdo encontradas a area, 44, € a largura da pa, ba,

na entrada do rotor.
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4, =1 (2.38)
PsCps
b, = (2.39)
2rr,
onde
r, = (2.40)
w

Na saida do rotor, ponto 6, considera-se o escoamento saindo completamente axial, ou
seja, ag=0° e consequentemente ¢, = c6. A Equacdo (2.41) ¢ utilizada para encontrar a

componente ¢,6.
Cpg =Py =Cpy (2.41)

Assim, a entalpia estética na saida do rotor pode ser escrita como,

2
¢
hs = hye _?6

Usando a rotina computacional acoplada ao programa principal, sdo encontradas

algumas outras propriedades termodinamicas totais e estaticas na saida do rotor.

{ Pog>Tos } —2 5 {506 (2.43)
{56 :Sowhé}M){TeaPmpea%} (2.44)

Novamente, por meio da equacao da continuidade, € encontrada a area na saida do rotor,

R (2.45)

PsCme

O procedimento de projeto fornece uma estimativa da area na saida do rotor por meio da
Equacado (2.45). Com o intuito de relacionar esta grandeza com o raio do cubo na saida, 7, ou

o raio na entrada do rotor, 74, um dos dois deve ser definido (Vide Figura 3.3). Moustapha et

(2.42)
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al. (2003) sugerem um valor minimo atingivel para a razao entre estes dois raios, representada

pela Equagdo (2.46), e adotada neste trabalho.

Ton — 3 (2.46)
74

Sendo conhecidas as grandezas anteriores, determina-se o raio da carcaga na saida, 7, a

largura da pa na saida, be, € 0 raio médio quadratico, 7s rus, com as seguintes equagoes.

Tes =\/$+V62h (2.47)
r

bg = 1o =Ty (2.48)

[2 2
Ve, + 1,
Yo _rms = b6 5 o (2.49)

Segundo Glassman (1972), o comprimento axial do rotor, Z,, (Figura 3.3) pode ser

representado por meio da seguinte expressao.
Z,=b,+(r,— 1) (2.50)

Uma vez conhecidos os raios na saida do rotor na estacdo do cubo, carcaca e estacao
média quadratica, podem ser definidos completamente os triangulos de velocidade referentes
ao ponto 6, nas trés secdes; considerando, como mencionado anteriormente, escoamento

puramente axial na saida do rotor, ou seja, as=0°.

Ug, = T, (2.51)

Us rus = OFs rus (2.52)

U, =or, 2.53)
6s 65

Wep =/Cs” + gy’ (2.54)
We RrMS = \/%2 + u67RMSZ (2.55)
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We, =+JC + g, (2.56)

B, = arc tan [&j (2.57)
Co
B rus = Aarc tan(Mj (2.58)
_ ¢,
B, = arc tan (_—u()s J (2.59)
6

Com o procedimento apresentado até o presente momento, ¢ possivel obter uma
geometria preliminar do canal meridional do rotor da turbina radial. A seguir, ¢ mostrada uma
metodologia para o projeto da voluta e do bocal injetor, com o objetivo de representar de uma

maneira mais abrangente o comportamento deste tipo de turboméquina.

2.3.5 Projeto da Voluta da Turbina Radial

A fungdo deste componente ¢ distribuir o escoamento, conseguindo uma distribuicao de
pressdo estatica e uma vazao madssica uniforme na saida do mesmo, com objetivo de que em
cada canal do rotor escoe a mesma vazdo, além de garantir que o sistema rotativo ndo esteja
sujeito a uma carga radial instavel. Na pratica, estas condig¢des sdo dificeis de atingir. O
escoamento entra na voluta tangencialmente, ou aproximadamente tangencial ao rotor. Na
voluta, este ¢ direcionado para o bocal mantendo uma grande componente da velocidade na
direcdao tangencial; a parte que ndo conseguiu entrar deve ingressar novamente no fluxo
principal, se misturando na lingueta da voluta (Moustapha et al., 2003). Existem diversos
estudos sobre a geometria de voluta mais adequada, ndo obstante, no presente trabalho, foi
analisado o escoamento na voluta com um modelo ideal simples, com o qual obtém-se alguns
indicadores Uteis para estabelecer as dimensdes gerais da voluta; este ¢ baseado na equagao de

vortice-livre (Moustapha et al., 2003).

rc, = constante (2.60)
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Na metodologia apresentada neste trabalho, algumas relacdes entre os raios da turbina
sdo tomados como valores constantes baseados na literatura (Paltrinieri, 2014), com o

objetivo de fixar a condicao de velocidade entrando no bocal.

A_13 2.61)
ry
L) (2.62)
7

Figura 2.7 Representacdo esquematica da voluta de uma turbina radial

Com as duas relagdes de raios anteriores, e considerando a largura da palheta do bocal
constante desde a entrada até a saida (b, = by), e igual a largura da pa na entrada do rotor, b4,

as areas na entrada da voluta, 4y, € na entrada do bocal, 4;, podem ser determinadas.
Ay =7(ry—n) (2.63)

A =27nb, (2.64)
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Considerando a massa especifica na entrada da voluta, po, igual a massa especifica na
entrada do bocal, p;, a velocidade na entrada da voluta, ¢y, pode ser definida utilizando a

equagao da continuidade.

_om
Co

B Py

(2.65)

As componentes circunferencial e meridional, assim como a velocidade na entrada do

bocal, podem ser calculadas com as Equagdes (2.66), (2.67) e (2.68), respetivamente.

¢, =co L (2.66)
4t
Cp = i :Mc0 zﬁco (2.67)
P4 P4, 4

¢ =+l 4+ (2.68)

Se a vazdo massica ¢ a velocidade do escoamento forem uniformes em torno da

periferia de saida da voluta, o angulo do escoamento na entrada do bocal, a;, ¢ definido por:

Cut _ P4 /1) _ (4,/r)
P4y 1) (A1)

tana, = (2.69)

Para calcular a massa especifica, pi, necessaria na Equacgao (2.65), foi implementado um
procedimento iterativo no qual o valor inicial desta grandeza supde-se igual a massa
especifica total na entrada do bocal (p; "= po1). Desta forma, novos valores de p; sdo obtidos e
comparados com o valor anterior, concluindo o calculo quando a convergéncia desejada for
atingida.

A entalpia estatica na entrada do bocal pode ser escrita como

2
G

h=hy -~ (2.70)

Utilizando a rotina do REFPROP®© obtém-se:
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{sl:SOI,hl}M){pl",pl,al,Y]} (2.71)

Por fim, o numero de Mach na entrada do bocal pode ser determinado.

Ma, =<4 2.72)
a

2.3.6 Projeto do Bocal da Turbina Radial

O bocal ¢ constituido por um conjunto de palhetas que definem o angulo de
aproximacao do fluido de trabalho ao rotor. Este componente recebe o escoamento
proveniente da voluta, a qual j& concedeu uma componente de velocidade no mesmo, cujo
angulo de aproximacdo nele ¢ o angulo a;. O principal objetivo do conjunto voluta-bocal ¢
acelerar o escoamento e dar a este o angulo de incidéncia ideal na entrada do rotor, tal como
exigido no projeto preliminar. As palhetas que constituem o bocal podem ser arqueadas ou
completamente retas. Além da geometria do perfil das palhetas, o carregamento aerodindmico
sobre cada uma delas também ¢ funcdo direta do niimero de palhetas, Np. Se houver poucas
palhetas, o carregamento serd excessivo, ocasionando grandes reducdes de velocidades na
superficie das mesmas, fato que causara separagao da camada limite. Assumindo um padrao
simples de carregamento, Jansen (1964), obteve um critério para o nimero minimo de
palhetas necessario para evitar a separagao (Figura 2.8). Apesar das hipdteses simplificadoras
que foram utilizadas, o método parece ter resultados razoaveis (Moustapha et al., 2003),
portanto, neste trabalho, o nimero de palhetas para as duas turbinas projetadas foi
determinado por meio deste grafico.

Para o desenvolvimento deste trabalho, foi adotada uma folga radial, 4 = 3 mm entre a
saida do bocal e a ponta do rotor, r4; além disso, as larguras da palheta na entrada e saida do
bocal, b; e b, respetivamente, sdo iguais a largura da pa na entrada do rotor, bs. A espessura
das palhetas do bocal, ep, foi considerada constante desde a entrada até a saida do mesmo; um
procedimento iterativo para obter esta grandeza ¢ mostrado posteriormente.

Como os triangulos de velocidades ideais na entrada do rotor foram definidos
preliminarmente (Item 2.3.4), esta parte da rotina computacional tem como objetivo projetar a
geometria do bocal. Neste ponto, o escoamento ndo sai do bocal exatamente com a dire¢ao

das palhetas, resultando num desvio do mesmo. Este comportamento pode ser explicado pelo
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SEI | I I I

i Angulo na entrada = 65

Minimo numero de palhetas para zero perdas por difusio

| |
1)) Ta a0 50

Angulo de saida (deg)

Figura 2.8 Correlagao do minimo nimero de palhetas com os angulos na entrada, a;, € na
saida, a,, € com os raios na entrada, r;, € na saida, »,, do bocal.
Fonte: (Moustapha et al., 2003)
crescimento da camada limite ¢ a expansdo subita do fluido como resultado da espessura
finita do bordo de fuga (Whitfield & Baines, 1990). Uma regra frequentemente usada para
quantificar esse fendmeno ¢ a chamada regra do cosseno, expressada da seguinte forma

(Moustapha et al., 2003):

o, = arc cos (2] (2.73)

Ip

onde o ¢ a abertura da garganta e 73 ¢ o passo da palheta, representado pela Equagdo (2.74),

Figura 2.9.

Figura 2.9 Esquema de um bocal de uma turbina radial
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2rr,
Ny

(2.74)

ty =

No programa computacional desenvolvido, impde-se a; igual a a4, portanto, a Equacdo

(2.73), torna-se em:
0=tzcosa, (2.75)

Como comentado anteriormente, a espessura da palheta, ep, ¢ obtida por meio de um
procedimento iterativo, onde a convergéncia resulta nas dimensdes e propriedades
termodindmicas da saida do bocal, ponto 2, as quais sdo consideradas como constantes na
entrada do rotor, ponto 4. Com o valor inicial de ez’, pode ser calculada a area ocupada pelas

palhetas do bocal na direcdo radial.
Ap =ezb, Ny (2.76)
Logo, a area da garganta calcula-se utilizando a seguinte equagao.
A, =0b,Ny — 4, (2.77)

Novamente, utilizando um procedimento iterativo similar ao usado anteriormente para
encontrar as propriedades na entrada do bocal, ponto 1, calculam-se as propriedades
termodindmicas na saida do bocal, ponto 2, sendo a massa especifica p, a grandeza que serve
como base para a iteracdo. A velocidade absoluta na saida do bocal, c,, considerada ortogonal
a area da garganta, ¢ expressa como (Paltrinieri, 2014):

m

P (2.78)
" 4,p,(1-BK)

onde BK representa o fator de bloqueio que leva em consideragdo o crescimento da camada
limite na secdo da garganta. Este parametro depende de varias caracteristicas do escoamento
na area da garganta, tais como nimero de Reynolds e numero de Mach; segundo Paltrinieri
(2014), este valor pode ser considerado como 1% da area completa, no caso de considerar
escoamento turbulento (Japikse & Baines, 1997).

A entalpia no ponto 2s, para escoamento isentropico € escrita como:
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2
C
_ _ 2
h25 - h02

: (2.79)

Utilizando a defini¢do do coeficiente de perdas do bocal, &, dada por Benson (1970),

pode ser determinada a entalpia estatica na saida do bocal, /5,

2

hy = hy, + g %2 (2.80)

Como o ponto 2 e o ponto 2s sdo isobaricos, a pressdo p, pode ser calculada usando o

REFPROP®©.
{st =S01ahzs}M>{st :P2} (2.81)
Um segundo valor de massa especifica, p,, € obtido e comparado com a valor inicial:

{2y} ) (2.82)

A convergéncia da massa especifica, p,, resulta no conhecimento de todas as

propriedades termodinamicas na saida do bocal.

{ Pyl | —EEL ST, 55,0, ) (2.83)
{Soz = sthoz}M){%zapozapozeaoz} (2.84)
{p2s>h2s}%{]12s>s2s’p23} (285)

O numero de Mach absoluto na saida do bocal ¢ definido como

Ma, =<2 (2.86)
a,

Apesar de tudo, ainda ¢ necessario incluir este ultimo procedimento dentro de outro
procedimento iterativo, para o célculo da espessura da palheta do bocal, es.
Quando se utilizam valores altos da distancia radial, 4r (medida entre a saida do bocal e

a ponta do rotor) o tamanho da turbina aumenta, além da possibilidade da geracdo de perdas
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de pressdo excessivas nesta regido (Moustapha et al., 2003). No modelo apresentado neste
trabalho, as perdas geradas na interface bocal-rotor ndo sido levadas em consideragdo, pois
segundo Paltrinieri (2014) em Lazzaretto & Del Col (1995), na condicdo de projeto estas
perdas podem ser negligenciadas.

Desta forma, a velocidade do escoamento absoluto na entrada do rotor, c4, pode ser
considerada igual a velocidade na saida do bocal, ¢;, assim como as propriedades

termodinamicas nestes dois pontos também sdo consideradas iguais, ou seja,

c,=c, (2.87)
I,=T, (2.88)
P41 =P (289)
Py =D (2.90)
hy=h, (2.91)
S, =5, (2.92)

No Item 2.3.4, foi obtido um tridngulo de velocidades ideal na entrada do rotor, ponto 4;
o principal objetivo deste procedimento iterativo ¢ calcular a espessura da palheta do bocal
que cumpra esta condi¢do. Considerando o tridngulo de velocidades na entrada do rotor,
obtido com base na primeira tentativa da espessura da palheta do bocal, e, ¢ calculado o novo

triangulo usando as seguintes equagoes:

C =, COSx 293
m4 4 4

c,=c ,tana (294)
u4 m4 4
u4 ud 4 (

B, = arctan (ﬂ] (2.96)

Cm 4
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O angulo do escoamento relativo na entrada do rotor i, obtido da Equagdo (2.96), é

agora comparado com o ideal; isto permite obter uma segunda tentativa para a espessura da
palheta do bocal da seguinte forma (Paltrinieri, 2014):

ey =ep Pa=Puie (2.97)
ﬁ4,ide

A convergéncia deste processo iterativo, determina por completo o ponto 2, o qual,

como comentado anteriormente, € considerado constante na entrada do rotor, ponto 4.

Por ultimo, os nimeros de Mach absolutos e relativos na entrada do rotor, podem ser

calculados, mediante as Equacdes (2.98) e (2.99) respetivamente.

Ma, = 2—4 (2.98)
4

Ma, = % (2.99)
4

2.3.7 Determinacao de Perdas na Turbina Radial

A metodologia de projeto de turbinas radiais apresentada neste trabalho, foi
desenvolvida considerando a perda no bocal e alguns modelos de perdas simplificados no

rotor, tais como, perda por incidéncia, perda pela passagem, perda devido as folgas e perda

por atrito no disco. Estes modelos sdo explicados detalhadamente a seguir.

1.Perda no bocal da turbina radial

As perdas no bocal sdo calculadas baseando-se no processo ideal e na formulagdo de gas
real do fluido de trabalho. Estas podem ser calculadas facilmente com as entalpias isentropica

e estatica na saida do bocal, ponto 2, como mostra a seguinte equacao.

Ahy = hy, —h, (2.100)

E importante relembrar, que a entalpia estatica /,, Equacio (2.80), foi obtida utilizando

a defini¢do do coeficiente de perdas do bocal, £z, dada por Benson (1970).
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2.Perdas por incidéncia no rotor da turbina radial

As perdas por incidéncia sao devidas a diferenca gerada entre a dire¢ao de aproximacgao
real do escoamento ao rotor e a dire¢do da pa do rotor. Este tipo de perda contribui para a
geracdo de entropia, quando a turbina esta operando fora do ponto de projeto, e o angulo do
escoamento na entrada do rotor, f4, ndo ¢ igual ao angulo Otimo, f4s, ocasionando
implicitamente, perturbagdes na passagem do escoamento pelo canal, devido a que este nao
entra no rotor com a dire¢do ideal. O angulo de incidéncia, i, ¢ definido normalmente em

funcdo do angulo do escoamento relativo 6timo, fas (Moustapha et al., 2003).
1= Py = P (2.101)

Wasserbauer & Glassman (1975), propuseram a seguinte expressao para a determinacao

das perdas por incidéncia.
Ay =L w2 sin? (B, - 2.102
i—2W4sm B, ﬂm) (2.102)
onde f44 representa o angulo do escoamento relativo onde ndo ocorrem perdas por incidéncia.
Quando a incidéncia é negativa, como neste trabalho, o exponente do seno ¢ igual a 2; caso a

incidéncia seja positiva, o exponente utilizado deve ser igual a 3. Segundo Whitfield & Baines

(1990), o angulo 4, pode ser calculado de acordo com a Equagao (2.103).

—-1,98tanc,
N, {1 B 1,98}

onde o nimero de pas N,4, definido por Glassman (1976), ¢ obtido da seguinte equagdo. A

s =arc tan (2.103)

Equagao (2.104) refere-se ao numero de pas minimo do rotor.

N :%(110—a4)(tana4) (2.104)
As caracteristicas no ponto imediatamente depois da incidéncia, ponto 4-1, sdo

encontradas a continuagao.
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hy, =h,—Ah, (2.105)

Considerando a conservagdo da entalpia relativa, ¢ possivel calcular a velocidade

relativa na entrada do rotor tendo em conta a incidéncia, w4; (Moustapha et al., 2003).

2
Wy, = 2(/74 —h, +%J (2.106)

As perdas por incidéncia também podem ser escritas em termos de poténcia

AF, = mAh, (2.107)

3.Perdas pela passagem do rotor da turbina radial

Este tipo de perda inclui todas as perdas que ocorrem internamente nos canais do rotor,
devidas a passagem do escoamento nos mesmos. Neste trabalho, ¢ utilizada uma formulacao
simples para modelar este fenomeno, com base na média da energia cinética entre a entrada e
a saida do rotor. Esta formula¢do foi proposta originalmente por Futral & Wasserbauer
(1965), conferida por Benson (1970) com testes experimentais, e desenvolvida por

Wasserbauer & Glassman (1975) da seguinte maneira:

Wy "+ Weys rus

Ah, =K 5 = (2.108)
onde K ¢ um coeficiente obtido experimentalmente. Wasserbauer & Glassman (1975),
conseguiram obter bons resultados quando K=0,33; portanto, na presente metodologia este
valor foi utilizado.

Devido as caracteristicas na saida do rotor, ponto 6, ainda ndo serem conhecidas, ¢
necessario utilizar um procedimento iterativo para determinar a pressao na saida do rotor, ps.
Nesta iteragdo, o primeiro valor usado da pressao estatica na saida o rotor € igual a pressao

total na saida do mesmo, ou seja,
Ps = Pos (2.109)

permitindo a anterior suposi¢do o uso da rotina do REFPROPO, para a determinagdo da

entalpia, &g, € temperatura, Ty, isentropicas na saida do rotor.
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REFPROP { h T

{péss = D6>Se6ss :SOI}—> 6552 6ss} (2110)

Considerando a conservagdo da rotalpia entre os pontos 4-1 e 6ss, e aplicando a regra do

cosseno nos tridngulos de velocidades (Whitfield & Baines, 1990), temos:

Wess_RMS = \/2(h471 ~Ros )+ Wiy U3 UG gugs (2.111)

A Equagdo anterior pode ser agora utilizada para encontrar as perdas pela passagem do

rotor, Equagdo (2.108), dando como resultado a entalpia estéatica na saida do rotor.

he = hg,, +Ah, (2.112)

655

Com a relagdo anterior, ¢ possivel determinar as demais propriedades termodinamicas

no ponto 6, utilizando como grandezas de entrada a entalpia e pressao neste ponto.
{hgs pe} —SEEE 5 { b0 2.113)

Ainda, as propriedades no ponto 6s, também sdo determinadas.
{S6s = 50 D6} —EER > (e, T, ) (2.114)

Com as propriedades calculadas até o0 momento, torna-se possivel estimar os tridngulos
de velocidades na saida do rotor referentes o raio médio quadratico, 76 rus, considerando o

angulo do escoamento relativo fg calculado no Item 2.3.4.

1

w = 2.115
o A5 c0S(Bs_pus)(1—BK) ( :
Wao rus = Wo_rus SINBs rus) (2.116)
Cm6 rRMS = Wo RMS COS(,BszMs) (2.117)
Cu6 rRMS = U6 rRMs ~ Wu6 RMS (2.118)
[ 2
C6 RMS = \/cm67RMS +Cus Rus (2.119)
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c
g pys = arc tan [CM—RMS] (2.120)
m6_RMS

Com o anterior, pode ser encontrada agora a entalpia total na saida do bocal, /.

2
1
hyg = hg +—=2 2.121)
2
Assim, utilizando a entalpia h¢, € a entropia s¢s, obtém-se as propriedades

termodinamicas no ponto 06.

{SO6 :S69h06}M){p065T06>p06_calc} (2.122)

Com o objetivo de obter um segundo valor de pressdo estatica na saida do rotor, ps”’, 0
valor da pressdo pos, 0 qual é obtido no Item 2.3.3, é relacionado com o valor da pressao
Dos cale» TeSUltante da expressdo anterior, até atingir a convergéncia desejada, por meio da

seguinte equacao.

pe’= py L (2.123)
p06icalc

Finalmente, os numeros de Mach absoluto e relativo na saida do rotor, podem ser

calculados, mediante as Equacdes (2.124) e (2.125) respetivamente.

C
Ma, =225 (2.124)
dg
W,
Ma, =228 (2.125)
dg

4.Perdas devido as folgas no rotor da turbina radial

A folga entre o rotor e a carcaca ¢ necessaria para permitir a livre rotagdo do rotor da
turbina radial (Paltrinieri, 2014). Este espacamento ocasiona uma fuga do fluido de trabalho

desde o lado de pressdao até o lado de sucgdao da pa (Moustapha et al., 2003). O modelo
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utilizado para determinar este tipo de perdas, ¢ proposto por Spraker (1987), o qual determina

a vazao de fuga como:
) 1
my = Epéuﬁsg,LdiKF (2.126)

onde ues € a velocidade circunferencial na saida do rotor na carcaga, ¢, € a folga radial, L ¢ o
comprimento da folga e K € um coeficiente obtido experimentalmente, o qual equivale a 1,5.
Assim, as perdas devido as folgas podem ser expressas como uma relagdo entre os fluxos

massicos multiplicada pela energia cinética do fluido:
Ah, = ———=2% (2.127)

Na metodologia apresentada, as perdas devido as folgas no rotor, Equagao (2.128), sdo
subtraidas da poténcia inicialmente calculada antes da insercdo das perdas, para obter

finalmente a poténcia liquida da turbina.
AP, = mAh, (2.128)

Um dos fatores mais influentes na determinagdo desta perda, ¢ a defini¢cdo de ¢,. Neste
trabalho, a folga radial foi calculada utilizando uma relacdo entre o parametro de tamanho

VH, e uma determinada porcentagem da largura da pa, bs, como mostrado na Figura 2.10.

0.0&

0.05 \\\I i

0.04 ~ 4

5‘}‘]56
/

003} s

0.02 ¢ R T ;|

0.0s 0.1 0.156 0.2 0.25 0.3

Figura 2.10 Folga radial em fung¢ao da largura da pa na saida do rotor e do parametro de
tamanho.
Fonte: (Paltrinieri, 2014)
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A relacdo nomeada anteriormente ¢ implementada no programa principal como uma
sub-rotina, onde a grandeza de entrada ¢ o pardmetro de tamanho VH, do qual, segundo a
literatura, para pequenas turbinas (VH~0,05), obtém-se valores proximos de &,/bs =0,06; e

para grandes turbinas (VH=0,3), resultam valores proximos de &,/bs =0,01 (Paltrinieri, 2014).

5.Perdas devido ao atrito viscoso no disco do rotor da turbina radial

Existe outro tipo de perda por atrito, além da perda pela passagem do rotor, que ocorre
na face traseira do disco da turbina radial. Da mesma maneira que as perdas devido as folgas,
estas perdas sdo usualmente expressas como uma perda de poténcia, Equagdo (2.129). Para o
projeto de turbinas radiais, os regimes do escoamento geralmente sdo simplificados para dois,

determinados pelo nimero de Reynolds (Moustapha et al., 2003).

AI)atr :%Katrp4a)ir45 (2129)

onde o coeficiente de atrito, K, € calculado por meio das seguintes expressoes:

3,7(s/r,)™ 5
K, = TO’; (Re <10°) (2.130)
0,1
k, =012 oo (2.131)

2
Re”

Nas Equagdes (2.130) e (2.131), o nimero de Reynolds ¢ obtido da seguinte forma:

Re =42 (2.132)
Vs

onde v4 € a viscosidade cinemadtica na entrada do rotor. Nas equacdes do coeficiente de atrito,
K., € representa a folga entre o disco do rotor e a placa traseira estatica. Na metodologia
desenvolvida, seu valor foi fixado como uma porcentagem da largura da pad na entrada do

rotor, como:

£=0,09, (2.133)
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A porcentagem definida na Equagdo (2.133), resulta em valores aceitaveis de ¢ nas duas
turbinas projetadas neste trabalho, os quais encontram-se na faixa entre 0,3 e 1,5 mm
(Paltrinieri, 2014). Por ultimo, as perdas por atrito no disco do rotor, em termos da entalpia,

podem ser escritas como:

Ah, =—=—ar (2.134)

2.3.8 Determinacao do Desempenho da Turbina Radial

Na metodologia desenvolvida para a obtencdo das caracteristicas geométricas,
triangulos de velocidades e propriedades termodindmicas finais da maquina, ¢ necessario
implementar um procedimento iterativo baseado na eficiéncia da turbina radial. Este
procedimento trata de uma comparacdao entre a eficiéncia total-total, Equacdo (2.20), e a
eficiéncia total-estatica, Equagdo (2.135), as quais mudam de uma iteragdo para sua iteragao
subsequente, até que ndo exista uma diferenca significativa entre os ultimos valores obtidos e

os valores anteriores tanto da eficiéncia total-total, #,, quanto da eficiéncia total-estatica, #;.

n, = o —hos (2.20)
hOl - h06ss

7y =201~ oo (2.135)
hOl - h6ss

A poténcia bruta da turbina pode ser calculada utilizando a defini¢ao da equagdo da

energia, Equacdo (2.21),

P = m(hy; — hye) (2.21)

Ainda, da poténcia bruta ¢ necessario subtrair as perdas calculadas como perdas de
energia para obter a poténcia liquida da turbina, P; ,ou seja, as perdas devidas as folgas no
rotor, AP, € as perdas por atrito no disco, 4P,,, como mostra a seguinte equagao:

P =P—AP,—AP

atr

(2.136)
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Neste ponto, os valores das eficiéncias da turbina sdo determinados por meio das
seguintes equacdes, as quais sdo expressas em fun¢ao da poténcia liquida, P;.
b

— (2.137)
! m(hOl - hOGSS )

Ry =——1— (2.138)
m(hOI - h6ss)

As eficiéncias das Equacdes (2.137) e (2.138), agora sdo recalculadas mediante um
procedimento iterativo, até atingir a convergéncia desejada. Com os ultimos valores obtidos, ¢
possivel avaliar o desempenho da turbina radial, levando em consideracdo a modelagem tipica

das perdas, as quais foram detalhadas no Item 2.37.

2.3.9 Validacao do Modelo Aerotermodinamico da Turbina Radial

Com o objetivo de validar o modelo unidimensional para o projeto de turbinas radiais
realizado neste trabalho, foi realizada uma comparagdo entre os resultados obtidos por meio
da rotina computacional desenvolvida, chamada de “TURBINA_ ORC” e os resultados do
estudo de Paltrinieri (2014), onde também foram consideradas as propriedades de gas real
para o projeto de uma turbina radial, utilizada em Ciclos Rankine Orgénicos; ambos casos
baseados nas consideragdes de projeto apresentados por Moustapha et al. (2003). A Tabela

2.2 mostra os parametros de projeto de entrada da turbina radial analisada.

Tabela 2.2 Parametros de projeto da turbina radial analisada para validacdo do modelo
aerotermodinamico. Fonte: (Paltrinieri, 2014)

Parametros de projeto

Fluido R245fa
Parametro de tamanho, VH (m) 0,1
Razdo de expansdo volumétrica, VR 5,7
Cocficiente de vazio, ¢ 0,215
Cocficiente de pressdo, v 0,918
Pressdo total na entrada do bocal, py; (kPa) 1000
Temperatura de trabalho no condensador, Ty (K) 303,15
Rotagdo, n (rpm) 9000

Vazdo massica, m (kg/s) 10,92
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A Tabela 2.3 apresenta os valores mais representativos do projeto aerotermodinamico
da turbina radial nos dois casos nomeados anteriormente, obtidos a partir dos parametros de

entrada considerados na Tabela 2.2.

Tabela 2.3 Comparagdo de parametros de desempenho entre o modelo de Paltrinieri
(2014) e “TURBINA_ORC”

Parametro Paltrinieri (2014) TURBINA_ORC Desvio (%)
Rotor
Raio na entrada, r4 (m) 0,1796 0,1838 2,29
Largura da p4 na entrada, b4 (m) 0,0114 0,0108 5,56
Angulo do escoamento absoluto na entrada, a, (deg) 76,8186 76,8186 0
Angulo do escoamento relativo na entrada, 8, (deg) -43,4682 -41,1203 5,71
Temperatura estatica na entrada, 7 (K) 354,62 356,0032 0,39
Pressdo estatica na entrada, p, (kPa) 585,37 615,4311 4,88
Numero de Mach absoluto na entrada, May (-) 1,0369 0,9762 6,22
Numero de Mach relativo na entrada, Ma,’ (-) 0,3258 0,3695 11,83
Raio do cubo na saida, 7, (m) 0,0539 0,0551 2,18
Raio da carcaca na saida, 74, (m) 0,1169 0,1163 0,52
Largura da pa na saida, b (m) 0,063 0,0612 2,94
Angulo do escoamento absoluto na saida, g (deg) -0,4018 -0,9558 57,96
Angulo do escoamento relativo na saida, S rus (deg) -64,0532 -63,7378 0,49
Temperatura estatica na saida, 75 (K) 325,74 327,3980 0,51
Pressdo estatica na saida, pg (kPa) 171,81 178,6319 3,82
Numero de Mach absoluto na saida, Mag (-) 0,2582 0,2643 2,31
Numero de Mach relativo na saida, Mas” (-) 0,5900 0,5973 1,22
Numero de pés, N,; (-) * 20 -
Distéancia radial entre o rotor ¢ o bocal, Ar (m) 0,0015 0,0015 Valor dado
Bocal
Raio na entrada, | (m) 0,2335 0,2389 2,26
Largura da palheta na entrada, b; (m) 0,0114 0,0108 5,56
Temperatura estatica na entrada, 7} (K) 369,75 369,8179 0,02
Pressdo estatica na entrada, p; (kPa) 995,88 995,6326 0,02
Numero de Mach absoluto na entrada, Ma; (-) 0,0950 0,0980 3,06
Raio na saida, r, (m) 0,1811 0,1853 2,27
Largura da palheta na saida, b, (m) 0,0114 0,0108 5,56
Angulo do escoamento absoluto na saida, a, (deg) 76,8186 76,8186 0
Temperatura estatica na saida, 75 (K) 354,62 356,0032 0,39
Pressdo estatica na saida, p, (kPa) 585,37 615,4311 4,88
Nuimero de Mach absoluto na saida, Ma, (-) 1,0369 0,9923 4,49
Numero de palhetas, Nj (-) 25 25 Valor dado
Eficiéncia total-estatica, #,; (%) 74,1 70,2 5,56
Poténcia liquida, P; (kW) 267 258,0163 3,48

> O ntimero de pas ndo ¢é fornecido nesse trabalho.
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Torna-se evidente que os resultados obtidos com o programa desenvolvido por
Paltrinieri (2014) e os resultados do presente trabalho (“TURBINA_ORC”), mostram uma
estreita concordancia no que se refere as caracteristicas geométricas e propriedades
termodinamicas do conjunto bocal-rotor, assim como também na previsdo da eficiéncia e
poténcia liquida, onde os modelos de perdas sdo levados em consideragdo. Apesar de estes
dois casos serem muito similares, as pequenas diferengas podem ser devidas ao fato de nao
considerar um difusor na saida do rotor, tal como considerado no trabalho de Paltrinieri
(2014), e a algumas outras variacdes entre as duas metodologias, referentes aos modelos de

perdas, as consideracdes de projeto iniciais e aos critérios de convergéncia utilizados.
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Capitulo 3

DINAMICA DOS FLUIDOS COMPUTACIONAL (CFD)

A Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD — Computational Fluid Dynamics) ¢ uma
técnica que utiliza métodos numéricos para o estudo e analise do campo de escoamento,
mediante a solugdo das equacgdes de transporte que representam o fendmeno fisico de
interesse. Essa técnica transforma os sistemas de equagdes diferenciais parciais, num sistema
algébrico de equacdes que podem ser resolvidas numericamente (Espinosa, 2013).

Neste capitulo é apresentada a modelagem matematica do problema estudado, com suas
respectivas equacgdes governantes, alguns conceitos sobre as técnicas de Dinamica dos Fluidos
Computacional e uma explicagdo detalhada da geragdo da geometria, geracdo da malha
computacional, condi¢cdes de contorno e a equacdo de estado utilizada nas simulagdes do

escoamento no bocal e rotor da turbina radial.

3.1 Equagcoes Gerais da Dinamica dos Fluidos
Computacional

Diversos problemas de escoamento de fluidos podem ser analisados utilizando técnicas
de Dinamica dos Fluidos Computacional, estes podem ser caracterizados mediante principios

fisicos representados pelas equagdes de conservagdo da massa, conservacao da quantidade de
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movimento e conservagdo da energia. A seguir sdo apresentadas as equacgdes de conservacao
na forma diferencial para o caso de um elemento infinitesimal.

A Equagdo (3.1) representa a equagdo da conservagao da massa.

op

L4V I7=0 3.1
Py p (3.1

As equagdes de Navier-Stokes estdo incorporadas as simulagdes de Dinamica dos
Fluidos Computacional. Para obter estas equagdes, deve-se considerar a hipotese de fluido
newtoniano, resultando assim, uma proporcionalidade entre as tensdes viscosas, 7, € a

deformacao.

2 )+ V- (pul) ==L oy . oub)| ~2v(uv )| +S. 3.2)
at ax X 3 ¥
2(,ov)+v-(pvr7):ﬂw-(zﬁ)) —EV(/N-I?) +38, (3.3)
ot oy y 3 )
ﬁ(pw)w-(pwr?):ﬂw-(zyﬁ) —%V(;N-V) +S. (3.4)
ot Oz : 3 .

onde 5 representa o tensor deformagdo e ¢ dado por:

::_1 - —r

D_E(VV+VV ) (3.5)

Nas Equacodes (3.2) (3.3) e (3.4), no termo fonte, S, podem ser inseridos outros tipos
de forcas que possam estar presentes no escoamento. No caso de rotores de turbomaquinas, as
equacdes fundamentais devem ser aplicadas para um referencial ndo inercial. Tomita (2009)
apresentou no seu trabalho as equagdes basicas para este referencial. Ao mudar da referéncia
absoluta para a relativa, ¢ necessario levar em consideracdo a aceleracdo de Coriolis € a
aceleracdo normal (ou centripeta), e consequentemente as forgas ligadas a estas aceleragoes.
O termo fonte resultante da inclusdo das forcas de Coriolis, representado pelo primeiro termo
a direita da igualdade, e das for¢as normais, representado pelo segundo a direita da igualdade,

¢ mostrado na Equacao (3.6).
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S = p[2axw]+ plédx (@xF,)] (3.6)

onde w, @ e r, representam, respectivamente, a velocidade relativa, a velocidade angular e o
vetor-posicdo de uma particula de fluido escoando num volume de controle nao-inercial. E

importante ressaltar que no sistema nao inercial, quando as componentes de S na Equagao
(3.6) forem incluidas nas Equagdes (3.2), (3.3) e (3.4), tanto o termo convectivo como 0
difusivo, corresponderdao ao campo de velocidades relativas acopladas ao termo fonte dado
pelas forcas aparentes.

Por ultimo, a equacdo da energia, baseada na primeira Lei da Termodindmica,
representa o trabalho aplicado ao elemento de fluido, acoplado aos fluxos de calor. Versteeg e
Malalasekera (1995) apresentam a equacdo da energia, em termos da energia interna, e,
Equacdo (3.7), entretanto esta equagdo pode ser apresentada em diferentes formas, Versteeg e
Malalasekera (1995) e Anderson (1995) expdem nos seus textos a equagdo da energia em
funcdo da temperatura ou entalpia. No presente trabalho o termo fonte S, € considerado igual

a Z€ro.

o oz
2 2 2
+ a_U+a_V +(8_U+8_Wj + a_V_|_a_W _E[V(V):r +Se
oy Ox oz Ox 0z Oy 3

As equacgdes de conservagao descritas acima devem ser completadas com as equagdes

%(pe)—IrV(peV) = PV~(I7)+V~(kVT)+,u[2£aa—U] +2(8VJ +2(6Wj
X

(3.7)

de estado para a massa especifica e para a entalpia, de modo a formar um sistema fechado. No

caso mais geral, estas equagoes de estado tém a seguinte forma:

p=pP.T) (3.8)

an=" ar M ap (3.9)
oT|, oP|,

dh=C, ar+ 21 ap (3.10)
oP|,

C,=C,(P,T) (3.11)
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3.2 Equacgoes para Escoamento Turbulento

Um escoamento que se encontre em regime laminar pode tornar-se instavel se existem
forcas inerciais e/ou gradientes de energia potencial que alterem as camadas laminares,
provocando instabilidades (regido de transi¢do) e originando assim o desenvolvimento de um
escoamento turbulento. Nesse sentido, o campo sera governado pelas variagdes temporais das
variaveis do escoamento como, velocidades, pressdes, temperaturas, entre outras. As equagdes
das médias temporais de Reynolds (RANS — Reynolds-Averaged Navier-Stokes) sdo utilizadas
para a resolugdo de problemas de escoamento turbulento. Nesta técnica de passagem da média
de Reynolds ¢ considerado que toda varidvel dependente, escalar ou vetorial, pode ser
descomposta em uma parte média temporal (primeiro termo depois da igualdade da Equacao

(3.12)) mais uma parte flutuante (segundo termo depois da igualdade da Equag¢ao (3.12)),
=¥ +y' (3.12)

Baseando-se nesta decomposi¢do sdo obtidas as equacdes gerais da mecanica dos
fluidos para escoamento turbulento. Na ordem, encontram-se a equag¢do da conservacio da
massa e as trés componentes da equagdo da quantidade de movimento, agora chamadas de
equagoes de Reynolds, assumindo em todas estas um referencial inercial (ANSYS INC.,

2013b), (Campos, 2013).

‘Z—fw-pﬁ:o (3.13)

ope) afpi)
x+ o oy

vy =" 1 v.ub)
ot Oox

—%vw-?)

(3.14)

o(5w)],
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G(EM'V') 6(,5?)
y+ o oy

() + V(5P =—L V. Qub)
ot oy

A%
N

(3.15)

I GEDIN
Oz g

8(5”) 8(,5v’w’)
Z+_ o oy

9 Bw)+V- (gl ==L 4 v.ub)
ot Oz

-3V -P)

_ (3.16)

(5]

- Jlys
0z

Aos termos

T, =—pw W 3.17)
t iy

da-se o nome de tensdes de Reynolds, constituindo-se em componentes de um tensor
simétrico.
Geralmente, a parte turbulenta e a parte viscosa sdo agrupadas. Assim, a tensdo geral ou

total ¢ representada por (ANSYS INC., 2011a)

——  (ow, ow, | 2 ow
N (oL AN U Y 3.18
& =P 'u[('ixj 8)0} 3'u8xl Y (3.18)

1

O tensor de Reynolds 7z, pode ser modelado com base na hipotese de Boussinesq. Este

pode ser representado em fungdo da viscosidade turbulenta, g, , como ¢ mostrado a seguir.

ow, oOw; | 2 ow
—pW W, = | —+—L | =Z| pk+u —£ |5, 3.19
PW W M(axj axi] 3[/0 M@xk] i (3.19)
sendo k a energia cinética turbulenta e 6; o operador Delta de Kronecker . Neste trabalho, a

viscosidade turbulenta, 4, ¢ obtida utilizando o modelo de turbuléncia k- SST, o qual usa a

hipdtese de Boussinesq na sua modelagem (ANSYS INC., 2011a).
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3.3 Modelo de Turbuléncia

Os modelos de turbuléncia foram desenvolvidos para resolver as equagdes de
transporte para os tensores de Reynolds, j4 que estas contém um numero de incognitas
superior ao numero de equagdes, e consequentemente ndo podem ser resolvidas
analiticamente. A escolha do tipo de modelo depende da analise que seja requerida e dos
objetivos que se desejem atingir (ANSYS INC., 2011a).

Aqueles onde s3o utilizadas duas equagdes de transporte tém sido difundidos
amplamente na investigacdo de diversos problemas na industria, incluindo o estudo do
escoamento em turbomdquinas. A partir destas equacdes, podem ser encontradas novas
equacdes que dependem da energia cinética turbulenta, k, da taxa de dissipacdo de energia
cinética turbulenta, & da taxa de dissipagdo especifica, w, ou até do comprimento

caracteristico turbulento, /,, existindo correlagdes entre estas grandezas. Dentro dos modelos

mais conhecidos nesta classificagdo encontram se os modelos k—¢, k—w, k—I;, entre outros
(ANSYS INC., 2011a).

Neste trabalho ¢ utilizado o modelo de tensdo cisalhante &k — SST (Shear Sress
Transport). Este modelo foi desenvolvido por Menter (ANSYS INC., 2013a) para combinar
efetivamente a formulagdo robusta e rigorosa do modelo k—@ em regides proximas a parede,
com as vantagens do k—e&, ao tratar escoamentos livres. Sua formulagdo ¢ similar a do modelo
k—®, mas inclui algumas outras consideragdes comentadas em seguida.

O modelo k—w standard e o k—& sdo ambos multiplicados por uma fun¢do de mistura
(blending function). Essa func¢ao utiliza como um dos parametros a distancia a parede, e adota
o valor de 1 em regides proximas a mesma, ativando-se aqui o modelo k—w; e o valor de 0,
quando se analisa uma regido afastada da parede, intervindo aqui o modelo k—¢&. No modelo
k—a SST as constantes sdo diferentes quando comparadas com aquelas referentes ao modelo
k—ao.

Estas caracteristicas tornam o modelo k— SST mais preciso e confidavel para uma faixa
mais ampla de escoamentos, como por exemplo, problemas em regimes com gradientes de
pressdo adversos e separacdo do escoamento, quando comparado com o modelo k—®
(Espinosa, 2013). As equagdes de transporte do modelo k—o SST tém uma forma similar as do

modelo k—m, essas equagdes sao apresentadas a seguir:
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0 0 0 ok | -~ .

—(pk)+—|pku.)=—| I, — |+ P, — wk 3.20

6t(p) axj(p j) 6xj£ k@xj] v~ B p ( )
e

0 0 0 ow | pa ) 1 0k dw

—(pw)+—I\pou,)=—| 1 — |+—P, — Pow  +(1-F)2pc,,———— (3.21

-, (p) axj(p /) aij “’axjj ~h= oo+ (1=F)2p o x or (321)

Nas Equagdes (3.20) e (3.21), os termos é{representam a geracdo da energia cinética
turbulenta devido aos gradientes da velocidade média, B, representa a geragdo de k, /', e
I, representam as difusividades efetivas de k e @, respectivamente, e F| ¢ uma fungdo de

mistura. A formulagdo completa do modelo, fun¢des de mistura e valores das suas constantes,

podem ser encontradas em Menter ef al. (2003) e ANSYS INC., (2011a).

3.4 Lei de Parede

Em um escoamento turbulento a regido proxima a parede apresenta elevados gradientes
das varidveis de interesse. Por tal motivo é muito importante garantir a quantidade e tamanho
adequados das células da malha, para capturar da melhor forma o fendmeno fisico nesta

.~ . . . A . . + ,
regido. Este requisito pode ser controlado por meio do parametro adimensional y, o qual ¢é

calculado por meio da Equacao (3.22).

yr = % (3.22)

+ « LA . . . J . . r
sendo y a menor distancia adimensional desde a parede até o primeiro n6 sobre ela, u, a
velocidade de atrito e u a viscosidade dindmica do fluido.

A velocidade de atrito ¢ calculada pela Equacao (3.23).
u = |- (3.23)

sendo 7, atensdo de cisalhamento na parede e p a massa especifica do fluido.
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Diferentes estudos mostram que a regido proxima a parede pode ser dividida em

camadas, as quais sao representadas na Figura 3.1.

camada interna

‘subcamada regido de -

~_viscosa | tramsigdo regido logaritmica _
30
257 —

Ve L
5
1 .
20 u = k—ln{_‘l’v)'FB /%
- >/
u -
U =yv. — /’ //
107 T
L7 z/ camada externa
- /, . /
|~
57 -
oy

[ "’/

0 . .
5 30

Figura 3.1 Divisdes da camada-limite em um escoamento turbulento (Espinosa, 2013)

Na camada externa o escoamento nao ¢ afetado pela interferéncia da camada-limite,
pelo fato de se encontrar mais afastada da parede. A camada interna ¢ dividida em trés: 1)
subcamada viscosa, 2) regido de transicdo e 3) regido da lei logaritmica. Na subcamada
viscosa o escoamento € praticamente laminar e a viscosidade molecular desempenha um papel
importante na equagdo de quantidade de movimento. A camada de mistura esta localizada
entre a subcamada viscosa e a camada logaritmica (5 < y* < 30). Finalmente, na camada
logaritmica, onde a turbuléncia exerce o papel principal, a velocidade proxima a parede, u', é

representada pela Equagao (3.24).

u =—:kiln(y+)+B (3.24)

T c
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sendo U a velocidade na distdncia y, a qual € tangente a parede, k. € a constante de von

Kérméan e B a constante da camada logaritmica que depende da rugosidade da parede
(ANSYS INC., 2013a).

Para resolver o escoamento da camada-limite, duas estratégias sdo utilizadas: na
primeira deve-se refinar a malha o suficiente para que o centroide do primeiro elemento se
encontre na subcamada viscosa (y'~1), e na segunda sdo utilizadas as chamadas fungdes de
parede (Blazek, 2001). Estas fungdes representam o comportamento do escoamento da
subcamada viscosa e da regido de transicdo, quando a malha ndo ¢ suficientemente refinada
para capturar de maneira adequada os fendmenos fisicos naquela regido (Espinosa, 2013).

E desejavel que o valor de y* se encontre entre (30 < y* < 200), sendo recomendével ter
valores mais proximos ao limite inferior. No caso de malhas ndo-estruturadas, a obtengao de
baixos y" implica densidades muito altas da mesma, e consequentemente um elevado custo
computacional. Para valores inferiores a trinta (" < 30), os efeitos viscosos e turbulentos sdo
da mesma ordem de magnitude, ou seja, u” = y*. Para valores superiores a 200 (y" > 200), a
variagdo de velocidades depende tanto dos parametros relacionados a parede, como também
dos efeitos dinamicos da camada-limite (Freire et al., 2002). Segundo ANSYS INC. (2011b),
as funcdes de parede no modelo k—@ SST sdo ativadas automaticamente quando se trabalha

com valores entre (30 <y" < 200).

3.5 Simulacao Numérica

As simulac¢des do escoamento das duas turbinas geradas neste trabalho a partir dos
resultados do projeto unidimensional (a primeira operando com R123 e a segunda com
R245fa) foram feitas no programa comercial ANSYS-CFX15®. Na andlise dos diferentes
casos estudados considera-se o escoamento em regime permanente e turbulento. Foi utilizada
a equacao da energia total. O modelo de turbuléncia k—@ SST foi selecionado. O esquema
utilizado na discretizacdo dos termos advectivos das equagdes de transporte foi o esquema
upwind de primeira ordem. As simulacdes foram realizadas tanto no ponto de projeto, quanto
fora deste, com o objetivo de determinar o comportamento das turbinas numa ampla faixa de

razoes de pressao e consequentemente de vazao, utilizando a mesma rotagao.
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Todos os casos foram simulados no Laboratério de Hidrodindmica Virtual — LHV, do
Instituto de Engenharia Mecanica — IEM, da Universidade Federal de Itajuba — UNIFEI.
Neste estudo foi utilizado um computador com sistema operacional Windows — 7 Ultimate,
Intel Core 17-3770, 8 nucleos, 3,9 GHz ¢ 32 Gb de memoria RAM. O tempo de
processamento foi aproximadamente trés horas, o qual depende da vazdo massica com a qual
estd sendo realizada a simulagdo, pois com a vazao de projeto, e com as vazdes proximas a
esta, a convergéncia ocorre mais rapido que no caso das vazdes mais distantes do ponto de

projeto.

3.5.1 Geragcao da Geometria Analisada

Com base nos resultados da metodologia explicada no Capitulo 2 foram geradas duas
geometrias do conjunto bocal-rotor, a primeira delas trabalhado com o fluido refrigerante
R123 e a segunda com R245fa. A geometria destes componentes foi gerada no programa
computacional ANSYS BladeGen®, o qual ¢ dedicado exclusivamente para turbomaquinas.
Para a criagdo do conjunto analisado, devem ser inseridas as grandezas obtidas no projeto
unidimensional, tais como raios na entrada e saida do bocal e do rotor, comprimento axial do
rotor, largura na entrada e saida do bocal e do rotor, espessura da pa e da palheta
(consideradas constantes), nimero de pas e palhetas, angulos do escoamento relativo na
entrada e saida do rotor na estacdo do cubo, carcaca e a estagdo média (RMS), além do angulo
de envolvimento 6 (Figura 3.2), o qual ¢ um parametro muito importante neste trabalho, pois

¢ uma das grandezas a ser ajustada no procedimento de otimizagao no rotor.

%

Figura 3.2 Angulo de envolvimento # para a geragio do rotor da turbina radial
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A curvatura do canal meridional do rotor ¢ controlada por meio de curvas de Bezier,
utilizando trés pontos de controle, op¢do disponibilizada diretamente neste programa. Na
Figura 3.3 sdo apresentados esquematicamente os parametros requeridos pelo BladeGen para

a constru¢do do canal meridional dos componentes da turbina projetada.

Zﬂ rul 51: 1'52: 54

Curvahwra
da carcaga ™y

Curvatura
do cubo

Figura 3.3 Geometria do canal meridional da turbina radial

3.5.2 Geracao da Malha Computacional

As malhas computacionais das duas turbinas projetadas foram geradas utilizando o
programa ANSYS TurboGrid®, com topologia ATM Optimized, a qual é uma excelente
alternativa quando trata-se de topologias tradicionais, como o caso de bocais e rotores de
turbinas radiais, pois esta op¢ao permite criar facilmente malhas de alta qualidade, por nao ser
necessario ajustar os pontos de controle da mesma (ANSYS INC., 2011b). O tipo de malha
que utiliza este template ¢ uma malha hexaédrica multi-bloco, com refinamento nas
proximidades das paredes, controlado pela distdncia adimensional entre estas (y'), até o

primeiro elemento da malha, a qual depende do nimero de Reynolds local. Nesta etapa deve
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ser inserida a folga entre a superficie da carcaga e o rotor, seu valor corresponde ao 5% da
largura da pa na entrada das turbinas (0,8 mm), Ventura (2012).

Na Figura 3.4 ¢ mostrada a configuracdo geral das malhas na passagem bocal-rotor

utilizadas, além do refinamento nas proximidades das paredes.

|

Figura 3.4 Configura¢ao da malha computacional do bocal e rotor

Um estudo de independéncia de malha foi realizado com o objetivo de verificar a
qualidade dos resultados obtidos. A Tabela 3.1 apresenta os diferentes casos analisados, sendo
que nestas analises, foi variado o nimero de elementos da malha do rotor, por se tratar do
componente onde o escoamento tem um comportamento mais complexo, mantendo constante
o numero de elementos da malha do bocal. A terceira coluna desta tabela representa o nimero
de elementos da malha do rotor usados nas analises de CFD, a quarta coluna mostra o nimero
de iteragdes necessarias para que os valores dos residuos associados a cada equagdo de
conservacdo resolvida se encontrem abaixo de 107, e as duas ultimas colunas, indicam a
variagdo percentual relativa das grandezas de saida mais criticas, tais como eficiéncia total-

total, 74, e poténcia liquida, P, entre um determinado caso e o antecedente. As simulagdes
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tanto para a turbina projetada para R245fa, quanto para R123, foram realizadas no ponto de
projeto.

Considerando a variagdo relativa dos resultados e o custo computacional, o qual estd
diretamente relacionado com o numero de elementos das malhas geradas, para os dois
conjuntos bocal-rotor analisados, projetados para os fluidos R245fa e R123 respetivamente, as
malhas dos casos numero 2 foram consideradas como as mais apropriadas para a

representacao dos fendmenos do problema analisado.

Tabela 3.1 Resultados do estudo de independéncia de malha

Fluido Nimero de NﬁmerP de Variaciio relativa Variacgio relativa
de Caso elementos iteragées 7, (%) P (kW) o o
Trabalho rotor 107%) da 7. (%) da P, (%)
1 327416 106 88,38 206,52 - -
R245¢fa 2 443684 105 88,37 206,46 0,0103 0,0281
3 535664 111 88,38 206,46 0,0121 0,0015
1 326010 119 86,78 99,73 - -
R123 2 427835 118 86,80 99,74 0,0206 0,0040
3 546560 105 86,80 99,73 0,0003 0,0056

A Tabela 3.2 mostra a quantidade de nds e de elementos das malhas escolhidas, depois
da analise de independéncia da malha, para o bocal e o rotor das turbinas avaliadas, as quais

foram projetadas para os fluidos de trabalho R245fa e R123.

Tabela 3.2 Numero de nds e de elementos das malhas computacionais

Fluido . . ,
de Trabalho Componente Numero de nés Numero de elementos
Bocal 520076 495000
R245fa Rotor 477199 443684
RI123 Bocal 459402 435870
Rotor 457392 427835

Neste estudo, durante as simulagdes do escoamento, o pardmetro adimensional y" nas
superficies do conjunto bocal-rotor foi monitorado, resultando em valores na faixa
recomendada anteriormente (30 <y < 200), o qual indica que os resultados obtidos podem ser
considerados como satisfatorios (ANSYS INC., 2011b). Além disso, foi realizada uma analise
da distribui¢do dos valores de y" local desde o bordo de ataque (posigao 0) até o bordo de fuga

(posi¢do 1) da pa do rotor, posi¢des representadas na forma adimensional, para 20% (Figuras
p p p p p g
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3.5(a)), 50% (Figuras 3.5(b)) e 80% (Figuras 3.5(c)) da altura da p4, no rotor projetado com o
fluido R245fa.
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Figura 3.5 Distribui¢do de y' na pa do rotor projetado com R245fa, para (a) 20%, (b)
50% e (c) 80% da altura da pa

Os valores do pardmetro y~ foram calculados para o ponto de projeto depois de
realizadas as andlises na etapa de pds-processamento, utilizando o programa computacional
ANSYS CFD-Post®. Na Figura 3.5(a), pode ser observado que para 20% da altura da pa foi
obtido um valor médio (aritmético) de y* de 61,88, na Figura 3.5(b), para 50% da altura da pa,
a média foi de 64,12 e finalmente, na Figura 3.5(c), para 80% da altura da p4, o valor médio
foi de 72,69. Esses resultados indicam que a malha encontra-se mais refinada em regides mais
proximas do cubo do que em regides mais proximas da carcaca. Entretanto, praticamente
todos os valores encontram-se na faixa desejada do modelo de turbuléncia utilizado (30 <y' <

200), onde ¢ ativada a fun¢do de parede.
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E importante ressaltar que, dependendo do modelo escolhido, esses valores de y*
podem ndo ser os mais adequados, sendo necessario em alguns casos, refinar a malha para
garantir que sejam representados apropriadamente os fendmenos fisicos do escoamento,
atingindo dessa maneira uma solucdo confiavel.

Analogamente, no Apéndice A sio mostradas as distribui¢des de y" para 20%, 50% e
80% da altura da p4, para o rotor radial projetado com o fluido refrigerante R123, obtidas no

ponto de projeto.

3.5.3 Condicoes de Contorno

As condigdes de contorno foram impostas no programa comercial ANSYS-CFX®, o
qual resolve as equagdes fundamentais para o dominio discretizado. Para as simulagdes da
turbina radial deve ser inserida a rotagdo do rotor e a pressao de referéncia, considerada neste
estudo como 0 kPa. Diversas condi¢des podem ser utilizadas para a analise do escoamento em
turboméquinas, aquelas utilizadas neste trabalho sdo descritas a seguir. Na Figura 3.6 sdo

mostradas as diferentes superficies consideradas na definicao das condigdes de contorno.

Entrada

Periodicidade Palheta

do bocal

Interface Cubo

Interface
interna

Periodicidade / Saida
do rotor

Figura 3.6 Superficies da turbina radial consideradas nas condigdes de contorno
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1. Entrada

Estabelecida na superficie de entrada do bocal. Nesta superficie ¢ especificado o

regime do escoamento, considerado como subsodnico, a pressdo total ( p, ) na entrada do

bocal, a direcdo do escoamento, representada pelas componentes cilindricas da velocidade na
entrada do bocal e a temperatura total na entrada do bocal (7). Além disso, o nivel da
intensidade da turbuléncia deve ser especificado. Neste estudo, um nivel de intensidade médio

(5%) foi selecionado.
2. Saida

Definida na superficie que representa a saida do rotor radial. Da mesma forma que na
superficie de entrada, o escoamento ¢ considerado subsdnico. Para esta regido, a pressao

estatica na saida do rotor é fornecida.
3. Periodicidade

A condigdo de periodicidade ¢ usada quando a geometria de interesse e a solugdo do
escoamento esperadas possuem uma repeticdo periddica rotacional. Assim, ao calcular as
propriedades do escoamento nas células de uma fronteira periddica, o CFX® iguala aquelas
propriedades as das células vizinhas do plano periddico oposto. Isso ¢ realizado com o

objetivo de se reduzir o esforco computacional ao se realizar os calculos numéricos.
4. Paredes

As condigdes de contorno de parede sdo utilizadas nas regides s6lidas por onde circula
o fluido. Essas superficies podem ser estaciondrias ou podem se movimentar. Neste estudo, as
superficies referentes ao cubo, carcaga e pa ou palheta foram definidas como paredes lisas
adiabaticas, sendo que aquelas referentes ao rotor sdo tratadas como rotacionais, ¢ as

referentes ao bocal como estacionarias.
5. Interfaces

Foram utilizadas duas interfaces diferentes fluido-fluido. A primeira definida como a
superficie que conecta a saida do bocal com a entrada do rotor, sendo escolhido neste estudo,
o tipo de interface stage para realizar o acoplamento entre os dois componentes mencionados.
A segunda ¢ uma interface interna no rotor, necessaria para considerar a folga entre a

superficie da carcaga e as pas, e as perdas devidas a esta folga.
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3.5.4 Equacgao de Estado

O programa ANSYS-CFX® utiliza equagdes de estado cubicas para predizer o
comportamento do fluido de trabalho considerado como um géas real. Estas sdo amplamente
uteis do ponto de vista da engenharia, pois geralmente s6 exigem o conhecimento das
propriedades criticas, como temperatura (7,) e pressao (p.), € em alguns casos o valor do fator
acéntrico, w. Estas propriedades sdo geralmente conhecidas para a maioria das substancias
puras, ou podem ser estimadas se ndo estiverem disponiveis.

O programa disponibiliza quatro tipos de equagdes de estado: Standard Redlich Kwong;
Aungier Redlich Kwong; Soave Redlich Kwong; e Peng Robinson. Neste trabalho, foi
selecionada a equagdo de estado de Aungier Redlich Kwong, pois ¢ considerada uma das
equacdes de estado mais precisas, sendo aplicavel numa ampla faixa de condi¢des, inclusive
em condigdes proximas do ponto critico, fornecendo nesta regido uma maior precisao
(ANSYS INC., 2011a). A equagdo de estado de Aungier Redlich Kwong ¢ apresentada a
seguir (Equagdo 3.25).

p= RT _ a(T) (325)
v—-b+c v(v+b)
onde
1
V=— (3.26)
yo,
T —n
a=a, [Zj (3.27)
0,42747R°T?
ay =—— (3.28)
P
p = Q-08664RT, (3.29)
P
e=r Moy, (3.30)
)

+7
Pe v.(v,+b)
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Na Equacdo (3.30) v, ¢ o volume especifico critico e na Equacao (3.27) n ¢ um
exponente que depende da sustincia pura, o qual pode ser expresso em funcdo do fator

acéntrico, w (ANSYS INC., 2011a).
n=0,4986+1,17350+0,47540" (3.31)

O fluido R245fa ndo se encontra dentro da biblioteca do CFX®, portanto, para as
simulagdes da turbina projetada com este fluido foi necessario criar um novo material,
inserindo todas suas propriedades no ponto critico, extraidas do programa REFPROPO, além
do calor especifico a pressao constante, o qual ¢ determinado por meio do seguinte polindmio,

sendo a temperatura, 7, dada em (K), CFD Online (2012).

C,o =5,34674+(0,0141302)T +(0,000111188)T +(-2,75001e-07)T° + (2,16421e-10)T* (3.32)
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Capitulo 4

METODOLOGIA DE OTIMIZAGCAO

Atualmente, diferentes processos de projeto de engenharia devem apresentar uma visao
multidisciplinar, envolvendo estudos que utilizem ferramentas computacionais rapidas e
eficientes ¢ ao mesmo tempo de alta confiabilidade. O desenvolvimento de novos
equipamentos cada vez mais rapidos e eficientes, tem sido possivel mediante a implementagao
de solucionadores altamente precisos em conjunto com eficientes algoritmos de otimizacao
utilizados em diversas aplicagdes de projeto de turbomaquinas.

Uma vez que a finalidade fundamental de qualquer procedimento de projeto ¢ satisfazer
da maneira mais adequada os objetivos propostos, sujeitos as restricoes do mesmo, hoje em
dia as técnicas de otimizacdo estdo sendo usadas cada vez mais como parte fundamental de
qualquer projeto, tanto em sistemas globais quanto em componentes individuais.

Para um melhor entendimento dos complexos fendmenos presentes nos diversos
processos industriais, € necessaria a integracdo de procedimentos de otimizacao
potencialmente uteis e adaptaveis. Com referéncia ao projeto de turbomaquinas, como a
turbina radial utilizada em ciclos ORC analisada neste trabalho, os fenomenos fisicos que
mais afetam os resultados devem ser analisados minuciosamente.

As técnicas de Dindmica dos Fluidos Computacional associadas a evolucao de
diferentes hardwares e de algoritmos de otimizacao, t€ém-se tornado uma ferramenta muito
importante para a redugdo do tempo no desenvolvimento do projeto. Contudo, a grande

maioria dos métodos atuais de otimizacdo sdo eficientes, porém quando acoplados com
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solugdes de CFD demandam tempos computacionais elevados. Nesse contexto, a constru¢ao
de superficies de resposta surge como uma estratégia adequada para otimizar um determinado
caso, uma vez que o custo computacional requerido para analisar o problema exclusivamente
mediante técnicas de CFD pode ser proibitivo.

Neste capitulo ¢ explicada a metodologia de otimiza¢do implementada no presente
estudo que tem como objetivo aumentar a eficiéncia da turbina radial. Esta metodologia
integra a construcao de superficies de resposta mediante o uso de fungdes de base radial (RBF
- Radial Basis Function) e o uso de um Algoritmo Genético. O procedimento de otimizagao,
realizado no programa ModeFrontier®, foi aplicado a turbina radial que opera com o fluido

de trabalho R245fa para o ponto de projeto.

4.1 Variaveis de Projeto

A técnica de otimizagdo utilizada neste trabalho consiste em avaliar alguns parametros
que ndo podem ser levados em conta no projeto unidimensional (onde ndo podem ser
determinados valores intermediarios entre a entrada e a saida da turbina), que envolvem
grandezas ao longo da passagem completa. Estes foram escolhidos dentre de muitos outros,
pela importancia que representam em relacao a geometria do canal meridional do rotor.

Mediante uma anélise cuidadosa foram escolhidos os valores que adotaram os
parametros geométricos avaliados baseando-se nos limites construtivos do rotor, estas
grandezas foram variadas verificando que as caracteristicas de desempenho obtidas em cada
caso apresentaram comportamentos adequados, sem nenhum tipo de entupimento na
passagem do canal e sem a presenca de instabilidades durante o processo da solugdo iterativa.

Tais parametros sao detalhados a seguir:

e Geometria do canal meridional:

O canal meridional do rotor foi gerado através de curvas de Bézier, mediante cinco
pontos de controle que determinam a configuragdo das curvaturas das superficies do cubo e da
carcaca. Os pontos de controle intermedidrios podem ser deslocados em proporc¢ao porcentual
aos comprimentos horizontais ou verticais das respectivas curvas. Somente a curva de Bézier

que representa a carcaca foi modificada mediante este procedimento, ja que segundo analises
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previamente realizadas neste trabalho, nas regides proximas desta superficie foram
apresentadas distribuicdes de pressio nao uniformes. Os deslocamentos do ponto
intermediario da superficie da carcaga foram realizados nos sentidos horizontal (X) e vertical

(YY), tal como mostrado na Figura 4.1.

Figura 4.1 Esquema da variagdo do ponto de controle intermediario da carcaga para a

otimizagdo do canal meridional.

e Angulo de envolvimento, 6:

Esta grandeza, diretamente relacionada com a pa do rotor, € medida desde o bordo de
fuga até o bordo de ataque da mesma. Na Figura 4.2 ¢ apresentada a diferenca das geometrias
entre rotores semelhantes com valores de 6 diferentes. A faixa adequada para a variagdo deste
angulo foi cuidadosamente selecionada, pois o objetivo € considerar aqueles valores onde a
turbina apresente o melhor desempenho possivel, considerando ainda os limites construtivos
da mesma. E importante destacar que a variagdo deste angulo ndo modifica a condigio inicial

dos angulos do escoamento na entrada e saida do rotor.
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Figura 4.2 Configuracdo de um rotor de 15 pas com diferentes valores do angulo
(a) 40° e (b) 60°
Considerando os dois parametros mencionados anteriormente, nesta fase de

otimizag¢do realiza-se uma analise sequencial com as seguintes variaveis de projeto:

1. Variacao do angulo de envolvimento 6.

2. Deslocamento na dire¢do X do ponto de controle intermediario da curva de Bézier da
carcaga, /SX.

3. Deslocamento na dire¢do Y do ponto de controle intermedidrio da curva de Bézier da

carcaga, /SY.

Os deslocamentos em propor¢ao porcentual e os valores assumidos para as variaveis de
projeto foram definidos apos testes preliminares, seus valores sdo mostrados na Tabela 4.1.
Nesta tabela, “0%” representa a configuragdo inicial, ou seja, sem deslocamento; enquanto o
nimero entre parénteses mostra o valor da varidvel em milimetros. Com relagdo ao angulo de

envolvimento, 6, o valor de -48° corresponde ao caso base.

Tabela 4.1 Deslocamentos em propor¢ao porcentual e valores assumidos para a otimizacao

Variaveis de projeto Valores adotados
18X 0% (-64) — 20% (-51,2) — 40% (-38,4) (mm)
18Y 0% (105) — 5% (110,25) — 10% (115,5) (mm)

0 56 — -52 — -48 — 44 — -40 (°)
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4.2 Superficies de Resposta e Fungdes de Base Radial

A metodologia de superficies de resposta (RSM - Response Surface Methodology) pode
ser explicada como a relacdo entre a entrada, x, e a saida, y, de um determinado problema que
pode matematicamente ser definido por uma fungdo: y =f{x) (Myers e Montgomery, 2002).
Nesta estratégia de técnicas de aproximacao, a finalidade ¢ gerar uma nova fun¢ao conhecida

g(x) a partir de uma funcao exata f{x), que pelo menos, representara um determinado espago.
. ~ , . . . 2
Considerando que a fung@o f{x) ¢ desconhecida a priori, o erro quadratico, e, = || f(x)— g(x)”

nao pode ser calculado com precisdo. O conceito principal das técnicas de aproximacao ¢ usar

um conjunto de medidas (x,,y, = f(x,)) do fendmeno fisico para calcular o erro médio

quadratico (MSE) (Battaglia e Maynard, 1996).

n

2

=i () (.
N, k=1

onde n, ¢ o nimero de experiéncias, e p € o vetor que contém os coeficientes dos polindomios,

g(p, xi) a ser determinado pela aproximagao.

Com base na Equacdo (4.1), o interesse ¢ gerar g(x) que minimiza ¢. Para isto, sdo
requeridas duas etapas diferentes: treinamento e validacdo. O processo de treinamento
consiste na selegdo dos dados para realizar a aproximagao e deve representar as evolucdes da
funcdo exata. Na etapa de validagdo, o conjunto de dados deve ser diferente dos dados de
treinamento, e ¢ utilizado para verificar a aproximag¢ao. Polindmios podem ser usados como
métodos de aproximacao para determinar a fungdo g(x).

Aproximagdes por fungdes de base radial (FBR), originalmente desenvolvidas por
Hardy (1971), diferem da metodologia de superficies de resposta classica por permitir a
escolha das fungdes de base (Keane & Nair, 2005). Uma nova fun¢do g(x) conhecida é gerada
a partir de uma fungao f{x) desconhecida. A funcao de base radial pode ser definida como uma
funcdo em que seus valores dependem somente da distancia da origem, ou alternativamente
da distancia de um ponto a outro ponto x, chamado de centro.

Neste trabalho, uma estratégia baseada em RSM que utiliza fungdes de base radial
(RBF) foi utilizada para avaliar a influéncia das variaveis de projeto selecionadas no
procedimento de otimizacdo. As superficies de resposta foram criadas usando o programa

computacional ModeFrontier®.
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Matematicamente, a funcdo a ser determinada pode ser representada da seguinte forma:
s(x)=Y_ap(x—x;||/ 5) (4.2)
i=1

onde s(x) ¢ a funcdo aproximada e ¢ representada como a soma das n fun¢des de base

radial, ¢ =¢(r), cada uma associada com diferentes centros, x; , que sdo avaliados pelos

coeficientes, a;, chamados de pesos dos centros;

[x—x;| ¢ a norma euclidiana ¢ J é o

parametro de escala que determina a forma da fun¢do de base radial (ESTECO, 2007).

O parametro de escala, d, ¢ definido especificamente para o problema que esta sendo
analisado. No ModeFrontier® o valor 6timo de ¢ pode ser encontrado automaticamente,
minimizando assim o erro médio leave-one-out. O método leave-one-out ¢ um sistema
adequado para a verificacdo da qualidade do modelo de interpolacdo. A RBF selecionada
neste estudo foi do tipo Gaussiano, Equacgdo (4.3) (ESTECO, 2007), pois esta se mostrou
como uma fung¢ao eficiente na construgao de superficies de resposta em estudos de otimizagao

de turboméquinas (Gutiérrez, 2013).

$(r) = exp(-1”) (4.3)

Para uma adequada determinacdo das superficies de resposta a populagdo inicial do
conjunto de dados do modelo deve ser escolhida cuidadosamente. Sua distribuicdo pode ser
obtida através das estratégias de planejamento de experimentos (DOE), onde uma matriz de
testes representa as possiveis combinagdes entre os parametros envolvidos e seus niveis de
discretizagdo. E importante que o plano de experimentos seja construido de tal forma que as
variaveis de projeto sejam distribuidas da forma mais uniforme possivel.

Dentre os métodos de planejamento de experimentos mais comuns encontram-se o plano
fatorial completo, plano fatorial fracionario e hipercubo latino. Neste trabalho, foi utilizado o
plano fatorial completo, que permite avaliar todas as combinagdes possiveis para cada uma
das variaveis selecionadas. Este plano de experimentos torna-se a melhor op¢do quando sao
analisadas poucas varidveis de projeto.

Para o DOE foram selecionados trés niveis para os deslocamentos do ponto de controle
intermediario nas dire¢des (X) e (Y) e cinco niveis para o angulo de envolvimento & (Tabela
4.1), totalizando 45 experiéncias na fase de exploracdo preliminar. No Apéndice B sao

mostrados os resultados obtidos nas simulacdes de CFD de todas as combinagdes geradas ao
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As diferentes configuragdes da turbina radial e a analise do escoamento foram realizadas

mediante o uso de scripts nos programas BladeGen® e CFX®, respectivamente, nas etapas de

pré-processamento e pos-processamento. Este procedimento ¢ explicado na Figura 4.3

Script * tse \

Arquivo *.inf (Geometria)

Arquivo *.curve (Geometria)

(Pardmetros da Malhay

Arquivo *.gtm (Malha)

/ Script * pre

Arquivo *.def (Solver)

Arquivo *.res (Resultados)

\(Parﬁmetros de CFD)

-

Script *.cse

Visualizacdo dos resultados

(Parametros do Pos-
& processamento)

Figura 4.3 Procedimento para a simulagdo dos diferentes projetos mediante o uso de

scripts

Para a construcdo das superficies de resposta, os projetos obtidos mediante a

metodologia explicada na Figura 4.3, devem ser divididos aleatoriamente em dois grupos. O

primeiro grupo ¢ utilizado para o treinamento da superficie de resposta RBF e o segundo para

a validacdo da mesma. Depois das superficies de resposta serem treinadas e validadas, foi

elaborado um programa em linguagem JAVA® que retne a informagdo de todas as

superficies geradas para estimar a eficiéncia total-total, a poténcia e a vazao massica e, a partir

deste algoritmo foi realizado um processo de otimizacdo, explicado a seguir, visando

maximizar a eficiéncia total-total da turbina radial.



81

4.3 Algoritmo de Otimizacao

O problema de otimizagdo analisado neste trabalho pode ser formulado da seguinte

forma:

S (X) = max(r,,) (4.4)
sujeito a

I yere £1,5% (4.5)

Nesta etapa de otimizagdo ¢ utilizado o codigo desenvolvido em linguagem JAVA®,
baseado nos metamodelos gerados a partir do uso de funcdes de base radial. A utilizagao de
técnicas de metamodelagem torna-se muito Util, devido a alta demanda de recursos
computacionais para cada configuragdo ser analisada exclusivamente mediante ferramentas de
CFD.

Na solu¢do do problema de otimizagdo, Equacdo (4.4), foi utilizado o algoritmo
genético multiobjetivo de ordenacdo ndo dominada (NSGA II Non-dominated Sorting Genetic
Algorithm) desenvolvido por Deb, K. et al. (2000) e disponibilizado no ModeFrontier®. A
escolha deste método foi realizada com base em problemas de otimizacdo de turbomaquinas
bem sucedidas encontradas na literatura técnica (Cravero e Macelloni, 2010; Silva e Tomita,
2011; Wang, 2010 e Wang et al., 2011). O NSGA 1I ¢ uma variagdo do algoritmo NSGA, que
busca aumentar a eficiéncia por meio da incorporagdo do conceito de elitismo. Segundo Rey

N. (2014) o método pode ser explicado da seguinte forma:

1. Geracao da populagdo inicial de tamanho #;

2. Identificacdo das frentes de dominancia e as distancias de aglomeragao;

3. Aplicagdo dos operadores genéticos de cruzamento e mutacdo para a geracdo da
populagdo de descendentes de tamanho #;

4. A populacio inicial (pais) e a populacdo de descendentes (filhos) sdo reunidas em um
mesmo conjunto de tamanho 2#;

5. Os individuos desse conjunto sdo classificados de acordo com as frentes de

dominancia, selecionando-se aqueles que tém maior grau de dominancia;
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6. A nova populacdo ¢ criada. Caso os individuos selecionados superem o tamanho » da
populagao, sdo eliminados aqueles que tenham a menor distancia de aglomeracao;

7. O critério de convergéncia ¢ avaliado. Caso seja atingido, o processo € finalizado; caso
contrario, deve-se retornar ao passo um e continuar até que o critério de convergéncia

seja atingido.

Informagdes adicionais sobre 0 NSGA II podem ser encontradas em ModeFrontier®
(2000). Embora o problema de otimizacao deste trabalho considera-se como mono-objetivo, o
algoritmo multiobjetivo de ordenagdo ndo dominada NSGA 1I foi selecionado com o intuito
de permitir uma extensdo direta para mais objetivos se necessario em estudos futuros.

A populacdo inicial no procedimento de otimizagdo foi estabelecida mediante um
DOE fatorial completo, utilizando cinco niveis para as trés variaveis de controle, /58X, I1SY e
6. A configuragdo do algoritmo NSGA II e o espaco de busca das varidveis de projeto

utilizadas no presente estudo podem ser encontrados nas Tabelas 4.2 e 4.3, respectivamente.

Tabela 4.2 Configuracao do algoritmo NSGA II utilizado no procedimento de

otimizagao
Parimetro Valor
Numero de variaveis de projeto 3

Tamanho da populag¢@o inicial 125

Numero de geragdes 100

Probabilidade de cruzamento 0,9

Tabela 4.3 Espaco de busca das varidveis de projeto no procedimento de otimizacao

Parametro Limite inferior Limite superior Passo
Ponto de controle, /SX (mm) -64 -38,4 0,4
Ponto de controle, /SY (mm) 105 115,5 0,5

Angulo de envolvimento, € (°) -56 -40 0,5




&3

Para a busca da solucdao foram analisados dois casos com configuragdes diferentes, o
primeiro com 100 e o segundo com 500 geracdes. Os resultados obtidos mostraram que 100
geracdes foram suficientes para atingir a convergéncia desejada, pois a diferenca nos valores
das variaveis de interesse entre os dois testes foi muito pequena. Além disso, o tempo gasto
com o numero menor de geracdes (uma hora e meia aproximadamente) justifica a escolha da
primeira configura¢do, pois no segundo caso o tempo aumentou consideravelmente,
alcancando um total de quatro horas. O esquema completo da metodologia de otimizagao
implementada no programa ModeFrontier®, com o intuito de obter a méxima eficiéncia total-

total da turbina radial ¢ mostrado na Figura 4.4.

15Y Theta 15X
oW W
O O O

‘ ‘ ‘ Arquivo de entrada

DOE Metamodelo Saida
FBF
omO o
—DLEo—D
B —>hks ESo >y
QO
MNSGA-

Arquivo de saida

-
é; Eicencis é é

O O ERS O Restricao

\—D@' \—Dﬁz\@

Figura 4.4 Esquema da metodologia de otimiza¢do implementada no programa
ModeFrontier®
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Capitulo 5

RESULTADOS

Neste Capitulo sdo apresentados os resultados obtidos com a metodologia de projeto
unidimensional, aqueles referentes ao procedimento de otimizacdo implementado com o
objetivo de obter a maxima eficiéncia total-total e finalmente, as caracteristicas de
desempenho aerotermodindmico obtidas mediante técnicas de Dindmica dos Fluidos

Computacional do conjunto bocal-rotor das turbinas radiais.

5.1 Projeto Unidimensional da Turbina Radial

Neste Item sdo mostradas as principais grandezas geométricas, tridngulos de velocidade
e as propriedades termodinamicas do bocal e do rotor das turbinas radiais, obtidas mediante a
rotina “TURBINA_ORC”. Para o célculo das propriedades termodinamicas dos dois fluidos
refrigerantes utilizados como fluidos de trabalho, necessarias no programa desenvolvido, o
REFPROPO utiliza a equagdo de estado MBWR para o fluido R123 e a equagdo ECS para o
fluido R245fa. Nas Tabelas 5.1 e 5.2 apresentam-se as propriedades termodindmicas dos
pontos mais importantes que caracterizam o processo de expansdo da turbina radial para os

fluidos R123 e R245fa, respectivamente. Pode ser visto que as estacdes 2 € 4 apresentam as
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mesmas propriedades termodinamicas, pois as perdas na interface bocal-rotor ndo foram

consideradas.

Tabela 5.1 Propriedades termodinamicas do processo de expansao para o R123

Comp. Estacio T(K) p(kPa) p(kgm’) h(kJ/kg) s(kJ/kgK) a(m/s)

01 364,136 540 31,197 436,900 1,6958 130,366

1 363,849 535,373 30,925 436,751 1,6958 130,425

Bocal 02 363,734 522,455 30,076 436,900 1,6973 130,829

2 353,380 378,220 21,754 431,282 1,6973 132,418
2s 352,687 378,220 21,816 430,726 1,6958 -

04 363,558 514,748 29,586 436,900 1,6981 131,032

4 353,389 378,220 21,754 431,282 1,6973 133,072

06 332,038 154,911 8,999 419,329 1,7077 134,417

6 330,917 154,032 8,655 418,625 1,7077 134,363
6s 326,287 154,032 8,800 415,232 1,6973 -
6ss 325,586 154,032 8.823 414,719 1,6958 -

Rotor

Tabela 5.2 Propriedades termodinamicas do processo de expansdo para o R245fa

Comp. Estacido T (K) p (kPa) p(kg/m3) h (kJ/kg) s (kJ/kgK) a (m/s)

01 362,694 840 44,761 473,436 1,8097 132,247

1 362,360 831,164 44,256 473,238 1,8097 132,392
Bocal 02 362,193 811,748 43,024 473,436 1,8115 132,971
2 352,243 582,380 30,391 467,115 1,8115 136,464
2s 351,654 582,380 30,472 466,490 1,8097 -
04 362,048 803,561 42,525 473,436 1,8120 133,179
4 352,243 582,380 30,391 467,115 1,8115 137,596
06 334,738 269,731 13,895 455,432 1,8208 140,910
6 333,549 267,731 13,273 454,522 1,8208 140,974
6s 330,358 267,731 13,436 451,415 1,8115 -
6ss 329,754 267,731 13,468 450,828 1,8097 -

Rotor

As propriedades termodindmicas das tabelas anteriores podem ser visualizadas no
diagrama temperatura - entropia (7 - s) das Figuras 5.1 e 5.2, para as turbinas projetadas com
R123 e R245fa, respectivamente. Nestas figuras, a linha verde representa o processo de
expansao real, onde sdo consideradas as perdas como a geracao de entropia, enquanto a linha

azul exibe o processo de expansdo ideal, o qual € realizado isentropicamente.
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Figura 5.2 Diagrama 7-s do processo de expansao para o R245fa
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As Figuras 5.3 e 5.4 apresentam a geometria do canal meridional das duas turbinas

radiais analisadas, operando com R123 e R245fa, respectivamente.
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Figura 5.3 Plano meridional da turbina radial projetada para o fluido R123
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Figura 5.4 Plano meridional da turbina radial projetada para o fluido R245fa

Os parametros globais do projeto unidimensional e de desempenho sdo apresentados na

Tabela 5.3, para as duas turbinas analisadas operando com R123 e R245fa.



Tabela 5.3 Parametros de projeto e de desempenho das turbinas radiais: R123 e R245fa

Parametro R123 R245fa
Rotor
Raio na entrada, r4 (m) 0,1463 0,1698
Largura da pa na entrada, b4 (m) 0,0140 0,0142
Angulo do escoamento absoluto na entrada, a4 (deg) 73,7112 71,4878
Angulo do escoamento relativo na entrada, £, (deg) -45,0688 -39,1482
Velocidade absoluta na entrada, ¢4 (m/s) 111,1175 117,8636
Velocidade relativa na entrada, w, (m/s) 44,1285 48,2549
Velocidade circunferencial na entrada, u4 (m/s) 137,8982 142,2296
Numero de Mach absoluto na entrada, May (-) 0,8350 0,8566
Nuimero de Mach relativo na entrada, Ma, " (-) 0,3316 0,3507
Raio do cubo na saida, g, (m) 0,0439 0,0509
Raio médio quadratico na saida, 7 gys (m) 0,0786 0,0858
Raio da carcacga na saida, 7, (m) 0,1022 0,1101
Largura da pa na saida, bs (m) 0,0583 0,0592
Angulo do escoamento absoluto na saida, o, (deg) -0,8765 -0,6556
Angulo do escoamento relativo na saida (RMS), fs rus(deg) -63,3207 -59,4732
Velocidade absoluta na saida, ¢ gus (m/s) 37,5254 42,6752
Velocidade relativa na saida, we_gass (m/s) 83,5662 84,0104
Velocidade circunferencial na saida, us gus (m/s) 74,0952 71,8775
Numero de Mach absoluto na saida, Mag (-) 0,2793 0,3027
Numero de Mach relativo na saida, Mag " (-) 0,6219 0,5959
Distancia radial, 4r (m) 0,003 0,003
Numero de pas, N,; (-) 15 17
Espessura da pa (m) 0,002 0,002
Bocal
Raio na entrada, 7| (m) 0,1902 0,2207
Largura da palheta na entrada, b, (m) 0,0140 0,0142
Numero de Mach absoluto na entrada, Ma; (-) 0,1323 0,1505
Raio na saida, r, (m) 0,1493 0,1728
Largura da palheta na saida, b, (m) 0,0140 0,0142
Angulo do escoamento absoluto na saida, a, (deg) 73,7112 71,4878
Velocidade absoluta na saida, ¢, (m/s) 111,1175 117,8636
Numero de Mach absoluto na saida, Ma, (-) 0,8391 0,8637
Numero de palhetas, Nz (-) 18 20
Eficiéncia total-total, #, (%) 71,21 74,28
Eficiéncia total-estatica, 7, (%) 69,14 71,56
Contribuicao das perdas por incidéncia (%) 1,31 1,71
Contribuicao das perdas no bocal (%) 8,19 10,00
Contribuicdo das perdas pela passagem (%) 57,57 59,08
Contribuicdo das perdas devido as folgas (%) 31,91 28,16
Contribuicdo das perdas por atrito no disco (%) 1,02 1,04
Rotagdo, n (rpm) 9000 8000
Pardmetro de tamanho, VH (m) 0,08 0,09
Coeficiente de vazdo, ¢ 0,270 0,298
Coeficiente de pressao, v 0,924 0,890
Vazao massica, m (kg/s) 8,5931 16,7947

Poténcia liquida, P; (kw) 126,02 266,38
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Com os resultados mostrados na Tabela 5.3 ¢ possivel desenhar os tridngulos de
velocidade do rotor. A Figura 5.5 apresenta os triangulos de velocidade na entrada e na saida
do rotor da turbina radial, onde os angulos dos escoamentos absolutos e relativos sao medidos

com relagao a direcao radial.

4=483 m/s
wi=44.1 m/s 170w WS
e=111,1 m's oL/, s

= T73,7° o= T1,5°

u4:137,9 m/s u4=142,2 l’ﬂ/S
(a) (c)
Fer [Fs_rais= -63° P Fs pus=-59°

Bos ¢ rus=42,7 /s P
W RMs—83,6 m/s we_rms=84,0 m/s

C57m5=37,5 m/s

usi=41,7 m/s usr=42,7 m/s
u6_1m274,1 m's Zigimfgg:71,9 m/s
us:=96,3 m/s u5=92,3 m/s
(b) (d)

Figura 5.5 Triangulos de velocidades do rotor das turbinas radiais projetadas para R123
(a) na entrada (b) na saida, e para R245fa (c) na entrada (d) na saida

E importante ressaltar que no procedimento de projeto o angulo do escoamento relativo
na entrada do rotor, 4, ndo corresponde exatamente ao angulo do escoamento relativo 6timo,
P45 (Equagdo 2.103), ja que o primeiro ¢ calculado como consequéncia do desvio gerado pelo
bocal, o qual implica a introduc¢do das perdas por incidéncia.

No que se refere a saida do rotor, o programa “TURBINA_ORC” tem a restricdo de
gerar um escoamento sem giro na saida, portanto, a velocidade absoluta na saida do rotor, cg,
deve ser aproximadamente axial, de modo que o angulo do escoamento absoluto, as, esteja
proximo de 0°, desde o cubo até a carcagca. Na Tabela 5.3, pode ser visto que os valores
obtidos para dito dngulo cumprem esta condi¢do, podendo-se considerar a velocidade cs
completamente axial. Por outro lado, em virtude da variagdo dos raios na saida do rotor, existe
uma diferenca entre as velocidades circunferenciais na saida do rotor, ug, ao longo da altura da
pa, resultando em angulos do escoamento relativo na saida, fs, diferentes para o cubo, a

estacdo média quadratica e a carcaga.
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5.2 Avaliacdo das Turbinas Radiais Obtidas no Projeto
Unidimensional

Para a verificagdo da viabilidade das turbinas radiais geradas com a metodologia
desenvolvida, foram analisados alguns parametros que precisam ser atendidos
simultaneamente. Esses parametros incluem grandezas tais como, angulos do escoamento
relativo e absoluto, assim como algumas caracteristicas geométricas do bocal e rotor.
Contudo, esta verificacao ¢ realizada com base nos limites de projeto aerotermodinamicos e
construtivos para gases ideais reportados na literatura, pois nao existem trabalhos disponiveis
baseados em modelos de gases reais.

Dentre as condi¢des do escoamento que devem ser cumpridas para a correta avaliagao
das turbinas obtidas, encontra-se o angulo do escoamento relativo na entrada do rotor, fs.
Moustapha et al. (2003), recomendam valores para este dngulo entre -20° < f4 < -40°,
enquanto Nishi & Sawada (1969), utilizam valores entre -20° < 4 < -45°. De forma similar, o
angulo do escoamento absoluto na entrada do rotor, a4, deve encontrar-se nas faixas
recomendadas. Dixon (1998) aconselha angulos entre 70° < a4 < 80°, enquanto Nishi &
Sawada (1969), recomendam valores 60° < a4 < 80°.

Com rela¢do aos numeros de Mach, deve-se constatar que o escoamento na saida do
bocal e na entrada do rotor apresente valores inferiores a um, com o objetivo de evitar
entupimento nestes componentes. Pode ser visto que nas duas turbinas analisadas neste
trabalho, os angulos f4 € a4 encontram-se nas faixas sugeridas, além disso, os nimeros de
Mach satisfazem a condi¢do de escoamento subsonico (Ma < 1), como comentado
anteriormente (Tabela 5.3).

Com relagdo as limitagdes geométricas, existem diferentes restrigdes que devem ser
levadas em consideracdo, para garantir que os resultados alcangados sejam razoaveis em
termos de proporcdo da turbina radial. Para a relacdo entre o raio na entrada do rotor e o raio
da carcaca na saida do rotor, r4/res, aspecto geométrico muito importante que define a
curvatura da carcaga, a qual pode influenciar na capacidade da turboméquina extrair energia
util do fluido, foi estabelecido um valor minimo de 1,42; da mesma forma, para a relacao
entre o raio do cubo na saida do rotor ¢ o raio da carcaga na saida do rotor, r¢,/7¢s, 0 valor de
0,4 foi utilizado como limite inferior desta razdo. As restricdes anteriores foram definidas de

acordo com Rohlik (1968) e relatadas em Ventura (2012).
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No que se refere aos raios na entrada e saida do bocal, Kofskey & Nusbaum (1972),
recomendam que esta razdo esteja na faixa de 1,2 < r/r, <1,3; entretanto Aungier (2006),
utiliza uma faixa um pouco mais ampla de 1,1 < r/r, <1,7. Assim sendo, os valores obtidos
neste trabalho; 1,2739 e 1,2772 para o R123 e R245fa, respectivamente, encontram-se nas

faixas citadas anteriormente.

5.3 Procedimento de Otimizagao Paramétrica

Na sequéncia sdo apresentados os resultados referentes a metodologia de otimizagdo
aplicada no ponto de projeto ao rotor da turbina radial que opera com o fluido R245fa. Com o
intuito de avaliar a influéncia das varidveis de projeto (ponto de controle /SX, ponto de
controle /SY e angulo de envolvimento #) foram construidas no programa ModeFrontier®
superficies de resposta utilizando a fun¢do de base radial Gaussiana, para cada variavel de
saida analisada, eficiéncia total-total, 7, poténcia, P;, € vazao massica, n .

Para a construcao e avaliacao das superficies de resposta foram usadas as experiéncias
obtidas do plano fatorial completo da exploragdo preliminar. Tais projetos foram divididos
aleatoriamente em dois grupos. O primeiro grupo conformado por 30 projetos foi utilizado
para o treinamento da superficie de reposta RBF e o segundo grupo, conformado pelos 15
projetos restantes, foi usado para a validacao dos metamodelos desenvolvidos. As superficies
de resposta para a eficiéncia total-total, 7,, poténcia, P, e vazao massica, # sdo mostradas
nas Figuras 5.6, 5.7 e 5.8, respectivamente.

Nas Figuras 5.6(a), 5.7(a) e 5.8(a), podem ser observadas as superficies de resposta
para cada varidvel de saida analisada em fun¢@o do angulo de envolvimento 6 e do ponto de
controle /SX. Analogamente, nas Figuras 5.6(b), 5.7(b) e 5.8(b) encontram-se as superficies
de resposta em fun¢ao do angulo de envolvimento € e do ponto de controle /SY.

Na Figura 5.6(a) observa-se que as maiores eficiéncias podem ser atingidas quando o
ponto de controle, /SX, adota valores proximos do limite superior selecionado (-38,4 mm) e
quando o angulo de envolvimento, 6, se encontra aproximadamente nos valores
intermediarios da faixa analisada. Nesta Figura também pode ser visto que existe pouca
variagdo da eficiéncia total-total, 77, com a mudanca do angulo de envolvimento & no espago

de busca estudado. Na Figura 5.6 (b) evidencia-se que a eficiéncia total-total, 7,, aumenta
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com o incremento dos valores do ponto de controle /SY. Além disso, nota-se que as maximas
eficiéncias (cor laranja escuro) sdo obtidas quando # se encontra aproximadamente entre -42°

e -50°.
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Figura 5.6 Superficies de resposta da eficiéncia isentropica, 7 (%), em fungao do
angulo de envolvimento 6 (°) e (a) do ponto de controle /SX (mm) (b) do ponto de controle
1SY (mm)
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Na Figura 5.7 (a) mostra-se que as maiores poténcias liquidas, P;, sdo obtidas com os
valores mais proximos do limite superior da varidvel /SX analisados. Com relagdo ao angulo
de envolvimento, 6, foram obtidas poténcias liquidas altas numa ampla faixa de valores de 6,
entre -40° e -55° aproximadamente. Na Figura 5.7 (b) aprecia-se que as regides com as
maiores poténcias, representadas pela cor laranja escuro, encontram-se nos maiores valores

adotados do ponto de controle /SY com angulos de envolvimento, 6, entre -40° e -48°.
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Figura 5.7 Superficies de resposta da poténcia, P; (kW), em fun¢do do angulo de
envolvimento € (°) e (a) do ponto de controle /SX (mm) (b) do ponto de controle /SY (mm)
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Na Figura 5.8 (a) nota-se que as menores vazdes massicas, ni, obtidas (area em azul),
se encontram em regides proximas do limite inferior estabelecido para o ponto de controle,
18X (-64 mm), quando o angulo de envolvimento, 6, adota valores entre -56° e -48°. Na
Figura 5.8 (b) observa-se um comportamento aproximadamente linear de m em fungdo tanto
do ponto de controle /SY quanto da variavel 6. Além disso, as maiores vazdes massicas foram

obtidas para valores de  entre -40° e -42°.
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Figura 5.8 Superficies de resposta da vazao massica, m (kg/s), em fun¢do do angulo de
envolvimento € (°) e (a) do ponto de controle /SX (mm) (b) do ponto de controle /SY (mm)
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Para verificar a qualidade das superficies de resposta foram analisados os residuos
obtidos na etapa da validagdo. Nas Figuras 5.9 (a), (b) e (c) s3o mostrados os residuos para a
eficiéncia total-total, 7,, poténcia, P; e vazao madssica, n1, respectivamente. Nota-se que 0s
valores obtidos para as trés variaveis analisadas foram pequenos (0,083% para 7, 0,140%
para P; e 0,069% para m ), sendo que os maiores valores se apresentaram na estimativa da
poténcia. No entanto, ao analisar todos os valores maximos estes se encontram muito
proximos de zero. Também, na fase de validacdo, para quantificar a confiabilidade dos
metamodelos, devem ser analisados os coeficientes de determinagdo R”. Nesta etapa foram
obtidos valores de 0,991 para a vazao massica e de 0,996 para a eficiéncia total-total e a

poténcia, resultados que indicam que os modelos podem ser considerados como adequados.
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Figura 5.9 Residuos da etapa de validacdo das superficies de resposta (a) eficiéncia
total-total, 7, (b) poténcia, P; e (c) vazdo massica, m
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Do anterior procedimento de validagdo pode-se dizer que os metamodelos gerados sdo
adequados para predizer efetivamente os pardmetros analisados na etapa de otimizacao.
Portanto, com base nestes resultados, foi desenvolvido um programa em linguagem JAVA®
que reune as informacgdes das superficies de resposta, permitindo calcular a eficiéncia total-
total, a poténcia e a vazao madssica e, a partir deste programa foi realizado um processo de
otimiza¢gdo no ModeFrontier®, visando maximizar a eficiéncia total-total da turbina radial e
calculando a vazao massica com uma tolerancia estabelecida com relagdo ao ponto de projeto
assim como a poténcia.

Os resultados do procedimento de otimizagdo sdo mostrados nas Figuras 5.10, 5.11 e
5.12. Nestas figuras s3o apresentados os graficos de dispersdo da vazdo massica versus a
eficiéncia total-total, poténcia versus eficiéncia total-total e vazdo massica versus poténcia,
respectivamente. Na cor cinza sdo representados os projetos considerados como factiveis, ja

que cumprem a tolerancia estabelecida de +1,5% na vazao madssica, com relagdo ao ponto de

projeto e na cor laranja mostram-se os projetos que infringem esta restri¢ao.
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Figura 5.10 Grafico de dispersdo da vazao massica versus a eficiéncia total-total
O projeto que satisfez todas as condi¢cdes do problema de otimizagdo (maxima

eficiéncia total-total sujeita a restricdo da vazao massica) estabelecidas neste trabalho foi o n°

1921. Com o intuito de avaliar a precisdo do modelo desenvolvido, foi selecionado além do
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projeto n° 1921, o projeto n° 12185 para comparar com os resultados obtidos utilizando

técnicas de CFD. Este ultimo projeto foi escolhido por apresentar a maxima poténcia de todos

os projetos analisados.
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Na Figura 5.13 apresenta-se um grafico de bolhas obtido a partir dos resultados do
processo de otimizagdo. Neste grafico ¢ mostrado o comportamento de todos os projetos
gerados, observando-se a influéncia das trés variaveis de projeto, ponto de controle /SX,
ponto de controle /SY e angulo de envolvimento # na eficiéncia total-total da turbina radial.

Nota-se que as maiores eficiéncias foram obtidas quando a varidvel /SX adota valores
proximos do limite superior (-38,4 mm), representado pelas bolhas com o didmetro méaximo;
além disso, evidencia-se que a eficiéncia ¢ claramente influenciada pelo ponto de controle
1SX. Com relagdo a varidvel /SY, foram obtidas altas eficiéncias ao longo de praticamente
toda a faixa analisada, entretanto, os maiores valores de 77, sdo alcancados com o limite
superior do ponto de controle /SY ou em regides muito proximas a esta.

No que se refere ao angulo de envolvimento 6, observa-se que na faixa entre -46° e
-48° obtiveram-se os valores mais elevados de eficiéncia total-total, contudo, pode ser visto
que alteragdes tanto no angulo &, quanto no ponto /SY, resultam pouco significativas na
eficiéncia, quando comparadas com a influéncia da variavel /SX. Na Figura 5.13, mostra-se
também que existem varios arranjos das trés varidveis de projeto que podem fornecer

praticamente a mesma eficiéncia méxima obtida ou valores muito préximos a este.
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Figura 5.13 Angulo de envolvimento 6 versus pontos de controle /SX e ISY versus
eficiéncia total-total 7,
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Na Tabela 5.4 sdo mostrados os valores que cada variavel de projeto adota para o

projeto base (sem otimizar) e para os dois casos analisados, n® 1921 e n° 12185.

Tabela 5.4 Valores das varidveis de projeto para os casos analisados

ID ISX (mm) ISY (mm) @ (°)

Projeto base (sem otimizar) -64 105 -48
1921 (Maxima eficiéncia) -40,4 115 -46,5
12185 (Méxima poténcia) -40,4 113 -41,5

Na Tabela 5.5 sdao resumidos os principais resultados obtidos neste trabalho,
apresentando-se uma comparacao entre os resultados do projeto unidimensional (1D), aqueles
do procedimento de otimizacdo estimados pelas correlagdes da superficie de resposta, que
utiliza a funcdo de base radial Gaussiana (RSM) e os referentes as simulagdes utilizando
técnica de Dinamica dos Fluidos Computacional (CFD), tanto para o projeto base sem

otimizar (CFD nao otim.), quanto para o projeto otimizado (CFD otim.).

Tabela 5.5 Comparativo entre os resultados obtidos do projeto unidimensional, das
correlagdes da superficie de resposta e das simulagdes CFD

R245fa R123
T P, m T P m y P, i
) kW) (kgis) | (o) (kW) (kgis) | (%) (KW) (kg/s)
1D 74,28 266,38 16,795 71,21 126,02 8,593
CFD ndo otim. 88,37 206,46 16,947 86,80 99,74 8,807
Desvio |p - CED nio oim, (70) 14,1  -225 0,9 15,6  -20,9 2,5
Numero de projeto 1921 (Max. eficiéncia) 12185 (Max. poténcia)
RSM 90,31 212,97 17,059 | 90,24 213,10 17,103
CFD otim. 90,24 212,76 17,053 | 90,16 212,87 17,100
Desvio rsM - CFD otim. (%0) -0,07  -0,10 -0,04 | -0,08 -0,11 -0,02
Desvio ¢rp nio ofim. - CFD otim. (%0) 1,9 3,0 0,6
Desvio 1p.rsm (%) 16,0  -20,0 1,5
Desvio 1p. crp otim. (%0) 16,0 -20,1 1,5

Ao comparar os resultados do projeto unidimensional com os resultados obtidos
mediante técnicas de CFD (projeto ndo otimizado e otimizado) e com aqueles referentes ao

metamodelo RBF, notam-se desvios significativos para a eficiéncia total-total e a poténcia. O
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anterior pode ser devido ao uso de modelos simplificados para a inclusao das perdas nas
metodologias unidimensionais, pois estes modelos ndo consideram a complexidade do
escoamento tridimensional no interior da turbina nem os efeitos viscosos provocados pela
geracdo e dissipagdo de energias de turbuléncia, resultando em poténcias mais altas quando
comparadas com as metodologias de CFD. Ainda, os desvios na eficiéncia explicam-se pelos
valores relativamente altos obtidos nas simulagdes de Dinamica dos Fluidos Computacional,
comportamento comum em turbinas radiais operando com fluidos organicos e analisadas
através de CFD (Wei, 2014), (Feng et al., 2009).

Do mesmo modo, da Tabela 5.5 pode-se observar que as predi¢des da RSM
coincidiram com os resultados das simulagdes de CFDgn em relagdo ao projeto com a
maxima eficiéncia (n° 1921) e ao projeto com a maior poténcia (n° 12185). Em geral, os
valores obtidos para as varidveis de saida, segundo a RSM, foram ligeiramente maiores
quando comparados com os valores referentes as avaliagcdes de CFDyir, . Com relacdo a vazao
massica, observa-se que para o fluido R245fa a maxima eficiéncia do projeto otimizado (n°
1921) foi obtida no limite superior da tolerancia estabelecida no problema de otimizagao
(1 ey +1.5% ).

Também, nota-se que os desvios obtidos entre as correlagdes da RSM e as simulagdes
de CFD .im para as trés variaveis de saida analisadas, eficiéncia total-total, poténcia e vazao
massica, foram inferiores aos desvios maximos esperados, tanto para o projeto com a maior
eficiéncia (n° 1921), quanto para o projeto com a poténcia maxima (n° 12185), conforme o
processo de validacao das superficies de resposta, Figura 5.9.

Pode-se dizer que o modelo desenvolvido foi apropriado, uma vez que foram obtidos
pequenos desvios entre as duas metodologias (RSM e CFD i), tornando-se estes resultados
uma ferramenta muito importante para a redu¢ao do custo computacional, pois o tempo de
processamento nas avaliacdes da RSM ¢ de fragcdes de segundo, em comparacdo com a
simulagdo de CFD, onde o tempo requerido foi de aproximadamente 3 horas.

Ainda da Tabela 5.5, quando analisado o projeto de CFD otimizado, pode ser
observado um incremento com relagdo ao projeto CFD ndo otimizado de 1,9% e 3% na
eficiéncia total-total e na poténcia, respectivamente. Estes resultados indicam que a
metodologia de otimizagdo implementada mostrou-se eficaz, pois o aumento obtido na
eficiéncia da turbina radial é considerado significativo no estudo deste tipo de turbomdaquinas,

sendo este o objetivo principal do procedimento de otimizacdo neste trabalho.
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Com a finalidade de avaliar a influéncia das varidveis de projeto sobre a eficiéncia
total-total, foi realizada uma andlise estatistica mediante um grafico de efeitos principais,
Figura 5.14. Nesta figura observa-se que o ponto de controle /SX ¢ o fator mais importante,
pois produz uma mudanca significativa nos valores das médias do nivel inferior “ — " para o
nivel superior “+ 7, seguido do angulo de envolvimento § e do ponto /SY, praticamente com
a mesma importancia. Além disso, como o objetivo do problema de otimizacdo neste estudo ¢
maximizar, observa-se que a melhor configuragdo corresponde aos maiores valores
observados das variaveis de projeto, isto €, quando as trés variaveis adotam valores dos niveis
superiores ( 6, 1SX, ISY ) = (+, +, +), o qual concorda com os valores mostrados na Tabela
5.4 para o projeto que teve a maior eficiéncia (1921).

Para a elaboragdo do grafico dos efeitos principais (Figura 5.14) os dados devem ser
divididos em dois grupos de igual tamanho e um valor médio ¢ gerado para cada um deles. As
médias dos niveis de cada fator sdo conectadas por uma linha reta. Uma linha horizontal
tracejada representa o valor médio da varidvel de saida, sendo neste caso 90%
aproximadamente, enquanto que o ponto no interior de cada caixa representa o valor médio
calculado apenas para o nivel da caixa. A propria caixa representa o erro-padrao da média e as
linhas horizontais acima e abaixo da caixa representam o desvio padrao (ModeFrontier®,

2000).
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Figura 5.14 Grafico dos efeitos principais sobre a eficiéncia total-total 7,

Uma andlise estatistica utilizando o teste t-student global também foi realizada com o
intuito de estudar a influéncia das variaveis de projeto sobre a efici€ncia total-total, poténcia e

vazao massica, para todos os projetos avaliados no procedimento de otimiza¢do. Na Figura
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5.15 apresenta-se o grafico t-student global com os tamanhos normalizados dos efeitos de

cada uma das trés variaveis de projeto sobre as trés variaveis de saida analisadas.

Variaveis
de projeto
o

NPAY¢
W/sY

Eficiéncia total-total Poténcia Vazdo massica

Figura 5.15 Grafico t-student global sobre as variaveis de saida do problema de
otimizagao

Da Figura 5.15, no que se refere a eficiéncia total-total, evidencia-se que o ponto de
controle /SX apresenta a maior influéncia, seguido na ordem do ponto de controle /SY e do
angulo de envolvimento # (apresentando estas duas ultimas varidveis praticamente 0 mesmo
grau de importancia), o qual coincide com o grafico dos efeitos principais da Figura 5.14.
Com relagdo a poténcia, o ponto /SX também apresentou influéncia destacada como era de se-
esperar, seguido do angulo @ e por ultimo do ponto de controle /SY.

Quanto a vazdo massica, a variavel mais relevante foi o angulo de envolvimento 6,
resultando o ponto /SY o de menor importancia das trés variaveis de projeto. E importante
ressaltar que, as varidveis com menor importancia sobre as trés varidveis de saida analisadas,
mesmo sendo as de menor influéncia, quando comparadas com as demais, ndo podem ser
consideradas como despreziveis, pois todos os fatores resultaram ser significativos no

problema de otimizacao estudado.

5.4 Curvas Caracteristicas da Turbina Radial

Na sequéncia, sdo apresentados os resultados das simulagdes do escoamento obtidos
mediante o programa comercial CFX® na etapa de pos-processamento, das duas turbinas
estudadas neste trabalho, a primeira operando com o fluido R123 e a segunda com R245fa,
sendo mostrados os resultados desta ultima tanto no projeto inicial (sem otimizar) quanto no

projeto otimizado.
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Com as geometrias geradas a partir dos resultados da metodologia explicada no

Capitulo 2, foi simulada a condigdo de projeto, utilizando a pressdo total ( p,,) na entrada do

bocal e as condi¢des de contorno do Item 3.5.3, ambas obtidas na analise unidimensional.
Seguidamente, com o objetivo de determinar o comportamento das turbinas numa ampla faixa

de razdes de pressdo e consequentemente de vazdo, foram realizadas simulagdes variando p,,

e mantendo a rotagdo da maquina constante, assim como a pressao estatica na saida do rotor ,
Ps, a qual depende da temperatura de trabalho no condensador.

Com as grandezas mais importantes das simula¢des do escoamento, foi possivel realizar
o tracado das curvas caracteristicas da turbina radial para 14 pontos de operagdo diferentes,
tanto para o fluido R123 quanto para o R245fa. O limite inferior e superior das vazdes
massicas analisadas foi determinado pelos residuos em cada caso, pois valores fora deste
intervalo ndo atingiram o critério de convergéncia estabelecido, apresentando instabilidades
no procedimento da solugdo iterativa. Em todos os casos simulados, os valores dos residuos
associados a cada equagio de conservagio resolvida se encontraram abaixo de 107, exceto a
menor e a maior vazio onde o critério de convergéncia foi de 10™.

Nas Figuras 5.16, 5.17 e 5.18, apresentam-se as curvas de desempenho tipicas deste
tipo de turbina: eficiéncia total-total versus razdo de pressdo; massa corrigida versus razdo de
pressdo e eficiéncia total-total versus a relacdo da velocidade isentropica; respectivamente.
Nestas figuras, a razdo de pressdo refere-se a pressdao de estagnagdo na entrada do bocal e a
pressao estatica na saida do rotor (poi/ps), a eficiéncia total-total ¢ calculada por meio da

Equacido (2.20), e a massa corrigida ¢ determinada mediante a Equagao (5.1).

m (5.1)

Na Figura 5.16, pode-se visualizar que com a vazdo massica de projeto das duas
turbinas, foram obtidos valores altos da eficiéncia (inclusive maiores que os obtidos na analise
unidimensional, Tabela 5.3), 86,80% para o R123 e 90,24% para o projeto otimizado com o
fluido R245fa, mesmo assim, existem algumas vazdes que apresentam um rendimento um
pouco maior que o ponto de projeto; o valor maximo foi de 88,53% para o R123 e 90,37%
para o R245fa com a geometria otimizada. As altas eficiéncias obtidas nas simulagdes
realizadas resultaram ser um comportamento padrao de turbinas radiais operando com este

tipo de fluidos quando analisadas mediante CFD (Wei, 2014), (Feng et al., 2009).
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A faixa de eficiéncia obtida para o R123 foi de 74,70% < ny < 88,53%, entretanto,
para o R245fa caso otimizado, atingiu-se uma faixa de rendimentos mais estreita, porém com
valores mais altos 80,72%< 7: < 90,37%. Nota-se também, um incremento de 1,9% na
eficiéncia total-total da turbina que opera com o fluido R45fa (considerado como
significativo), depois da implementacdo do procedimento de otimizagdo, tal como mostrado

na Tabela 5.5.
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Figura 5.16 Eficiéncia total-total da turbina radial em fun¢ao da razao de pressao

Ainda na Figura 5.16, observa-se que com os dois fluidos analisados a razao de
pressao resultante da analise de CFD no ponto de projeto (2,20 para o R123 e 2,13 para o
projeto otimizado com R245fa) foi menor que aquela obtida no projeto unidimensional (3,50
para o R123 e 3,13 para o R245fa). Também, pode-se observar que apesar de existir esta
diferenca, as turbinas poderiam operar com as razoes de pressdo estabelecidas no projeto
unidimensional, conseguindo alcangar eficiéncias razoavelmente altas para este tipo de
turbomaquina.

Na Figura 5.17 nota-se que a massa corrigida aumenta com a razao de pressdo, mesmo
assim, nas regides de razoes de pressdo mais elevadas o incremento da massa ndo ¢ tao

significativo quando comparado com as menores razoes de pressdo. Também, como era
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esperado, a turbina que opera com o refrigerante R245fa apresenta uma curva com valores de
massa corrigida mais altos, pois esta turbina foi projetada para uma vazao massica maior e
consequentemente uma poténcia mais alta.

E fundamental que a turbina radial seja corretamente dimensionada para que por ela
escoe a vazdo necessaria, pois turbinas pequenas trabalhando com vazdes relativamente
grandes podem operar em regides proximas do limite de entupimento, o qual é gerado quando
ndo existe mais um aumento da massa corrigida com o aumento da razdo de pressao,

alcancando seu valor maximo, conhecida como a condigdo de choque (Moustapha et al.,
2003).
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Figura 5.17 Massa corrigida em fung¢do da razao de pressao

Na Figura 5.18, a velocidade isentropica cs (Equacdo (5.2)), definida como a
velocidade que deve ser atingida numa expansao ideal com sua equivalente razao de pressao ¢

calculada em fungdo da queda de entalpia total isentropica, Ahys (Whitfield & Baines, 1990).

¢, = 20h, (5.2)
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Figura 5.18 Eficiéncia total-total da turbina radial em funcdo da relagao da velocidade
isentropica

Nesta ultima figura é plotado o rendimento da turbina radial em termos da relacdo da
velocidade isentrdpica u4/cs; observa-se que, para o ponto de projeto foi obtida uma relagdo de
0,843 e 0,846 para o R123 e R45fa geometria otimizada, respectivamente, valores um pouco
diferentes dos obtidos no projeto unidimensional (0,664 para o R123 e 0,681 para o R245fa).
Também, pode ser visto que a maioria das vazdes analisadas tanto para o R123 quanto para o
R245fa encontram-se na faixa entre 0,66 < u4/cs < 0,8.

Nas Figuras 5.19 a 5.21, sdo plotadas algumas caracteristicas de desempenho que
permitem estudar as turbinas radiais quando trabalhando no ponto de projeto e fora deste.
Embora n3o sejam consideradas como curvas tipicas deste tipo de turbomaquinas, sio muito
importantes para compreender o comportamento do escoamento numa ampla faixa de razdes
de pressdo e consequentemente de vazoes. Na Figura 5.19 ¢ tragada a eficiéncia total-total da
turbina radial em fun¢do da massa corrigida, m.... Os valores de eficiéncia maxima obtidos
correspondem as vazdes massicas de 7,25 kg/s e 14,72 kg/s para o R123 e o R245fa projeto

otimizado, respetivamente.
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Figura 5.19 Eficiéncia total-total da turbina radial em funcdo da massa corrigida

Nas Figuras 5.20 e 5.21, a poténcia da turbina radial, P, ¢ calculada por meio da
Equacado (2.21). Para o ponto de projeto das duas turbinas analisadas, foram obtidas poténcias
de 99,74 kW e 212,76 kW para o R123 e R245fa projeto otimizado, respectivamente. Estes
valores sdo aproximadamente 20% menores quando comparados com as poténcias resultantes
do projeto unidimensional (Tabela 5.5), o qual pode ser devido as limitacdes destas
metodologias, ja que ndo ¢ considerada a complexidade do escoamento no interior da turbina,
sendo este tridimensional, além de utilizar modelos simplificados para a inclusdo das perdas.

Na Figura 5.21 ¢ mostrada a poténcia em fun¢do da pressao total ou de estagnacio na
entrada do bocal, po;. Nota-se que a medida que aumenta pgy; a poténcia resultante também
aumenta. Pode ser visto que com as diferentes vazoes analisadas foi possivel encontrar uma
ampla faixa de poténcias produzidas, conseguindo obter ainda eficiéncias razoaveis. Nesta
ultima figura, observa-se que a turbina radial projetada para o fluido R245fa pode gerar
poténcias mais altas, o qual se justifica ndo s6 nas maiores vazdes com as quais opera, assim

como também nas quedas entalpicas obtidas um pouco mais elevadas.
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Figura 5.21 Poténcia da turbina radial em func¢do da pressao total na entrada do bocal



109

5.5 Caracteristicas de Desempenho da Turbina Radial

Com o intuito de estudar o campo do escoamento, foi realizada uma anélise local para
entender o comportamento das turbinas radiais avaliadas, quando operando numa ampla faixa
de razdes de pressdo. Na sequéncia, sdo apresentados alguns resultados obtidos pelo programa
computacional CFD-Post® para a turbina que opera com o fluido R245fa (projeto otimizado);
aqueles correspondentes ao fluido R123 podem ser encontrados no Apéndice C.

Os diferentes graficos mostrados neste item foram obtidos ao analisar a vazdo massica
de projeto (m=17,05 kg/s) com sua respectiva razdo de pressdao resultante das simulagdes
utilizando CFD, equivalente a 2,13; e a vazdo com a qual foi obtida a razdo de pressdo de
3,13, estabelecida na analise unidimensional, equivalente a m =27,04 kg/s, como comentado
anteriormente, estes dois pontos de operagdo resultaram ser diferentes.

Na Figura 5.22 sdo mostrados os contornos de pressdo estatica no plano meridional,
observa-se que nas duas vazdes estudadas a pressdo decresce desde a entrada do bocal até a
saida do rotor. Ainda, pode ser notado que na Figura 5.22(a) existe no rotor uma distribui¢ao
de pressdo mais uniforme que na Figura 5.22(b), mostrando nesta ultima figura uma regiao

consideravel onde existe pouca variagao na pressao (cor azul claro).
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Figura 5.22 Contornos de pressao estatica no plano meridional da turbina radial
projetada para R245fa (a) m =17,05 kg/s e (b) m =27,04 kg/s
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A Figura 5.23 apresenta a distribuicdo de pressdo estatica para 20%, 50% e 80% da
altura da pa do rotor, tanto para a geometria inicial (sem otimizar), quanto para o projeto
otimizado. Pode ser visto que as distribui¢cdes das duas vazdes mostradas apresentam pouco
carregamento. Além disto, com a vazao maior, no caso do projeto sem otimizar, existe um
cruzamento aproximadamente entre o 40 e 50% do comprimento da pa normalizado. Isso ¢
resultado do aumento das velocidades no lado de pressdo da pa, ocasionando uma diminui¢ao
da pressdo nesta regido, onde gradientes de pressdo constantes podem ser associados a efeitos
de separagao das camadas limites do lado de sucgao e pressao da pa.

Nota-se ainda que, com a geometria otimizada obtém-se um gradiente de pressdo mais
uniforme, evitando-se o cruzamento comentado anteriormente, resultando em um
carregamento da pa mais adequado, com minimas regides de separagdo das camadas limites,
pois a mudanga de pressdo ¢ realizada de forma suave ao longo da superficie da pa,
diminuindo as possiveis perdas pela passagem e consequentemente transferindo mais energia
para o rotor. Também, observa-se que no bordo de fuga e bordo de ataque apresentam-se
aumentos ¢ quedas repentinas de pressao, o qual pode ser devido a geometria dos bordos em

formato eliptico utilizado.
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Figura 5.23 Distribuicao de pressdo no rotor projetado para R245fa (a) 2 =17,05 kg/s e (b)
m =27,04 kg/s

Na Figura 5.24 sao mostrados os contornos de temperatura estatica a 50% da altura da
palheta do bocal e da pa do rotor. Nota-se que, com a vazdo de projeto, Figura 5.24(a), a
temperatura diminui gradual e uniformemente desde a entrada do bocal até a saida do rotor,

entretanto, com a vazdo maior, Figura 5.24(b), aparece uma regido aproximadamente na
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metade do canal, onde existe pouca variacdo na temperatura (cor verde), o qual concorda com

os contornos da Figura 5.22, onde também se apresentou uma pequena mudanca de pressao

nesta regido da passagem do canal.

(2) (b)

Figura 5.24 Contornos de temperatura estatica na grade representativa da turbina radial
projetada para R245fa (a) m =17,05 kg/s e (b) m =27,04 kg/s

Na Figura 5.25 apresentam-se os contornos do numero de Mach absoluto no caso do

bocal, e relativo no caso do rotor, a 50% da altura da palheta e da pa. Pode ser visto que o

numero de Mach cresce gradativamente desde a entrada do bocal até a saida do mesmo.

Evidencia-se que, para m =27,04 kg/s, na saida do bocal e entrada do rotor, surge uma

pequena regido (regido em laranja) onde os numeros de Mach tém valores altos (entre 1,0 e

1,1), tornando-se nesta zona o escoamento transonico.

(a)

Figura 5.25 Contornos do nimero de Mach na grade representativa da turbina radial
projetada para R245fa (a) m =17,05 kg/s e (b) m =27,04 kg/s
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Na Figura 5.26 exibem-se os contornos do nimero de Mach no plano meridional do
bocal e do rotor da turbina radial. Para as duas vazdes analisadas o escoamento permanece
como subsoOnico tal como projetado. Entretanto, para a vazao nominal, Figura 5.26(a), os
numeros de Mach na saida do bocal e entrada do rotor foram um pouco menores quando
comparados com a vazdo maior analisada, Figura 5.26(b). Nota-se também nesta ultima
figura, uma pequena regido com ntimeros de Mach baixos, aproximadamente entre 0,35 e

0,45, proximo da superficie da carcaca.
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Figura 5.26 Contornos do nimero de Mach no plano meridional da turbina radial
projetada para R245fa (a) m =17,05 kg/s e (b) m =27,04 kg/s

Na Figura 5.27 mostram-se os contornos de velocidade na grade representativa, a 50%
da altura da palheta e da pa, do bocal e rotor, respectivamente. Pode ser visto que o
escoamento apresenta um comportamento completamente guiado, com a presenga de minimos
fluxos secunddrios, o qual pode ser visualizado também na Figura 5.28. Nesta tltima figura
pode ser visto uma pequena fuga do escoamento desde o lado de pressdo ate o lado de sucgdo
da pa como consequéncia da inclusdo da folga entre a superficie da carcaga e o rotor (folga de

topo).
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Figura 5.27 Contornos de velocidade na grade representativa da turbina radial projetada
para R245fa (a) m=17,05 kg/s e (b) m =27,04 kg/s

Figura 5.28 Linhas de corrente no bocal e rotor da turbina radial projetada para R245fa
(a) m=17,05 kg/s e (b) m=27,04 kg/s
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Capitulo 6

CONCLUSOES E SUGESTOES

Neste capitulo sdo apresentadas as principais conclusdes extraidas deste trabalho.
Algumas sugestoes para trabalhos futuros sdo indicadas para o projeto acrotermodindmico de

turbinas radiais operando em Ciclos Rankine Organicos.

6.1 Conclusoes

Neste estudo foi apresentada uma metodologia detalhada de projeto unidimensional
aerotermodinamico para bocais e rotores de turbinas radiais utilizadas em Ciclos Rankine
Organicos subcriticos, para os fluidos de trabalho R123e R245fa. O procedimento
apresentado considera as propriedades termodinadmicas dos fluidos orgénicos mediante a
adocdo de um modelo de gés real, ao invés das metodologias classicas de projeto para gases
ideais. A utilizacdo desta abordagem torna-se muito importante para prever o verdadeiro
comportamento da turbina radial, pois desta maneira, poderia ser atendida a busca da
configuragdo ideal do projeto ORC, pois a correta avaliacdo de turbomaquinas desde as etapas
inicias do projeto ¢ fundamental para o sucesso da implementag@o dos ciclos termodinamicos.

Foi desenvolvido um programa computacional em MATLAB®, chamado de

“TURBINA_ORC”, o qual utiliza a equagdo de estado mais adequada (escolha baseada na
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literatura) segundo o fluido selecionado. Foram geradas duas geometrias do conjunto bocal-
rotor para os dois fluidos organicos nomeados acima, contudo, a metodologia pode ser usada
para qualquer tipo de fluido orgéanico, desde que se encontre disponivel na biblioteca do
programa REFPROPO. A selecdo da equagdo de estado mais apropriada ¢ de vital
importancia, pois uma das limitagdes inevitaveis destas equagdes ¢ a falta de exatiddo em
algumas faixas de operacao.

O procedimento descrito no Capitulo 2 ¢ um método de projeto unidimensional
preliminar para o ponto de projeto, que depende de diversas correlagdes empiricas € semi-
empiricas para a estimagdo de muitos parametros do escoamento. Com o objetivo de analisar
detalhadamente o comportamento da turbina tanto no ponto de projeto quanto fora deste, foi
usado um codigo tridimensional de Dindmica dos Fluidos Computacional (CFD), ANSYS-
CFX®, para levar em consideracao a complexidade do escoamento no canal da turbina radial.
Mediante o uso de técnicas de CFD foram encontradas as caracteristicas de desempenho das
turbinas radiais geradas a partir da andlise unidimensional para a rotacdo de projeto numa
ampla faixa de operacao.

Ao comparar os resultados obtidos pelo programa “TURBINA ORC” e aqueles
utilizando técnicas de CFD na vazdo do projeto preliminar, observa-se que ha concordancia
nos rendimentos resultantes, pelo fato de ter obtido praticamente os maiores valores de todas
as vazoes estudadas neste ponto de operacdo, 7 = 86,80% e mx = 90,24% para o R123 e
R245fa (geometria otimizada), respectivamente. Mesmo assim, para estas eficiéncias
apresentam-se desvios aproximados de 16% quando comparados com os valores da
metodologia unidimensional. Uma das possiveis causas deste comportamento pode ser
baseada nas correlagdes de perdas usadas no projeto preliminar, pois a maioria destas foram
desenvolvidas a partir de resultados experimentais onde o nimero de Reynolds encontra-se na
ordem de 10* ¢ 10°. No entanto, no que diz respeito as propriedades destes tipos de fluidos
durante o processo de expansdo da turbina radial, obtém-se valores na ordem de 10° e 10’.
Finalmente, se fosse possivel escolher a ordem adequada do numero de Reynolds para a
predicdo das perdas, a comparagdo dos rendimentos alcangados entre os dois métodos poderia
tornar-se mais proxima de uma situagao real.

No que concerne as poténcias resultantes, apesar de se considerar como admissivel a
diferenga obtida nas duas abordagens usadas, nota-se que esta grandeza foi menor na analise
de CFD. Isso pode ser devido a que na metodologia unidimensional ndo ¢ considerada a

complexidade do escoamento, sendo este tridimensional. Além disso, as técnicas de CFD
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levam em conta os efeitos viscosos provocados pela geragdo e dissipagdo de energias de
turbuléncia, permitindo uma predi¢cdo mais real da poténcia das turbinas radiais.

Para a predicdo mais precisa das caracteristicas de desempenho das turbinas radiais,
torna-se muito importante o uso das duas técnicas em conjunto, pois grandezas tais como a
pressdo de estagnagdo na entrada do bocal e consequentemente a razao de pressdo da turbina,
para uma determinada vazdo massica e poténcia de projeto, sdo recalculadas na andlise
tridimensional, sendo a abordagem unidimensional a base para a definicdo dos principais
parametros geométricos € de funcionamento da turbina.

Com o intuito de aumentar a eficiéncia total-total foi desenvolvida uma metodologia de
otimizagdo no ponto de projeto aplicada ao rotor da turbina radial que opera com o fluido
R245fa. Neste processo, foram escolhidas trés varidaveis de projeto, duas para determinar a
melhor configuragdo da curvatura da superficie da carcaga do canal meridional e uma para
determinar o angulo de envolvimento das pas mais adequado. Estes pardmetros foram
selecionados pela influéncia na geometria do canal ao longo da passagem completa e porque
ndo sdo considerados no projeto unidimensional, pois nesta metodologia ndo podem ser
determinados valores intermedidrios entre a entrada e saida da turbina.

Para a avaliacdo das variaveis de projeto foram construidas superficies de resposta
utilizando a funcdo de base radial Gaussiana para cada varidvel de saida analisada. A
implementagdo destes metamodelos permitiu fazer uma exploragao rapida no espaco de busca
analisado, mostrando-se a RSM como uma ferramenta eficiente para a predi¢do das variaveis
estudadas, j4 que foram obtidos desvios muito proximos de zero (0,083% para a eficiéncia
total-total; 0,140% para a poténcia e 0,069% para a vazdo madssica) e coeficientes de
determinacao, Rz, altos (0,991 para a vazao massica ¢ 0,996 para a eficiéncia total-total e a
poténcia), resultados que indicam uma boa qualidade do ajuste do modelo aproximado.
Portanto, conclui-se que o uso de superficies de resposta do tipo RBF permitiu avaliar de
forma rapida e confiavel, a partir de um pequeno numero de experiéncias, a influéncia das
variaveis de projeto sobre as varidveis de saida.

Com base nas correlagdes obtidas através das superficies de resposta foi realizado um
procedimento de otimiza¢do com o objetivo de obter a maxima eficiéncia possivel, utilizando
o algoritmo genético NSGA II. Os resultados mostram que o ponto de controle ISX
apresentou a maior influéncia sobre a eficiéncia total-total, seguido na ordem do ponto de
controle /SY e do angulo de envolvimento 6. Com relagdao a poténcia, o ponto /SX também
apresentou influéncia destacada como era de esperar-se, seguido do angulo 6 e por ultimo do

ponto de controle /SY. Quanto a vazdo maéssica, a variavel mais relevante foi o angulo de
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envolvimento 6, resultando o ponto /SY o de menor importancia das trés varidveis de projeto.
Deve salientar-se que, as variaveis de projeto com menor influéncia sobre cada variavel de
saida nao podem ser consideradas como despreziveis, pois todos os fatores resultaram ser
significativos no problema de otimizagado estudado.

As correlagdes das superficies de resposta mostraram ser uma ferramenta adequada
para predizer eficazmente a eficiéncia total-total, poténcia e vazao massica da turbina radial
em funcao dos parametros geométricos analisados, pois quando comparados seus resultados
com os resultados das simulagdes de CFD foram obtidos valores muito proximos. Esta
metodologia torna-se um instrumento de vital importincia para a reducdo do custo
computacional, ja que processos de CFD computacionalmente caros podem ser preditos de
forma rapida e acertada mediante estas abordagens.

O NSGA II mostrou-se como um algoritmo apropriado para a busca da maxima
eficiéncia total-total da turbina radial, pois foi obtido um aumento de 1,9% com relagdo ao
projeto base, além de ter sido incrementada a poténcia da turbina em 3%, satisfazendo as
condigdes de projeto definidas no processo de otimizacdo. Finalmente, pode-se inferir que a
metodologia de otimizagao implementada neste estudo torna-se um procedimento muito
eficaz no projeto de turbinas radiais, pois o incremento alcancado na eficiéncia total-total
pode ser considerado muito significativo no estudo deste tipo de turbomaquinas. Além disso,
este procedimento também permitiu obter distribuicdes mais adequadas de pressdo estatica,
contornos de temperatura e nimero de Mach, entre outras grandezas, quando comparadas com
as da geometria base sem otimizar.

Por ultimo, conclui-se que os métodos e técnicas utilizadas no desenvolvimento deste
trabalho podem auxiliar de uma forma adequada o projeto de turbinas radiais que operam em
Ciclos Rankine Orgéanicos, considerando que a anélise compreende desde a fase de concepgao
inicial até a otimiza¢do de um dos principais componentes da turbina, envolvendo parametros

decisivos na geometria do canal ao longo da passagem completa.

6.2 Sugestoes para Trabalhos Futuros

O presente estudo pode ser definido como uma importante ferramenta para o projeto

aerotermodinamico de bocais e rotores de turbinas radiais utilizadas em ORC’s. Entretanto, a
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consideracdo de outros aspectos, nomeados a seguir, poderiam tornar a analise mais adequada
e abrangente para posteriormente poder realizar uma eventual fabricacao.

Uma validacao experimental poderia ser realizada com a intengcdo de ajustar alguns
coeficientes empiricos utilizados na metodologia unidimensional e baseados originalmente em
modelos de gases ideais. Desta maneira o projeto preliminar iria tornar-se mais proximo de
uma situagao real.

Além das quatro equagdes de estado disponibilizadas no programa CFX® para o calculo
das propriedades termodinamicas dos fluidos organicos, poderiam ser utilizados arquivos do
tipo RGP (Real Gas Properties) para comparar e selecionar a equagdo de estado mais
apropriada para um determinado fluido de trabalho.

Para realizar um estudo integral da turbina radial torna-se muito interessante a analise
do campo do escoamento da voluta no presente trabalho, pois no projeto aerotermodinamico
de turbinas ¢ fundamental avaliar os efeitos da turboméaquina completa sobre as caracteristicas
de desempenho.

No procedimento de otimizagdo foram considerados varidveis de projeto que
determinaram a configuragdo da curvatura da superficie da carcaga do canal meridional e o
angulo de envolvimento das pas. No entanto, um estudo da distribui¢do dos angulos do
escoamento relativo e da curvatura da superficie do cubo também deveria ser realizado com o
objetivo de definir por completo a geometria do canal ao longo da passagem.

Apesar da funcao de base radial Gaussiana e do algoritmo genético NSGA II ter-se
mostrado como apropriados para atingir o objetivo proposto neste trabalho, poderiam ser
utilizados outros algoritmos de otimizagdo e modelos para a construgdo de superficies de
resposta, para efeitos de comparacao e possiveis melhorias na predi¢ao das variaveis de saida
analisadas nesta metodologia.

Para verificar a viabilidade em termos de fabricacdo dos pardmetros geométricos
definidos na metodologia de otimizagdo, deveria ser realizada uma andlise considerando a
interagdo fluido-estrutura.

Assim sendo, mediante os resultados obtidos na presente pesquisa, varios estudos
complementares poderiam ser conduzidos com o intuito de auxiliar o projeto de turbinas
radiais mediante uma metodologia que considere de uma maneira propicia o maior numero de
parametros de projeto, com a expectativa de que o procedimento desenvolvido possa ser util

futuramente para a busca do projeto otimizado do Ciclo Rankine Organico.
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Apéndice A

VARIAGAO DE y* AO LONGO DA PA DO ROTOR
RADIAL PROJETADO PARA O FLUIDO R123

As distribui¢des obtidas no ponto de projeto para o rotor operando com o fluido R123,
dos valores de y* local desde o bordo de ataque (posicdo 0), até o bordo de fuga (posi¢io 1)
da pa do rotor (posigdes representadas na forma adimensional), sio mostradas nas Figuras

A.1, A2 e A.3 para 20%, 50% e 80% da altura da pa respectivamente.
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Figura A.1 Distribui¢do de y" na pa do rotor projetado com R123, 20% da altura da pa
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Figura A.2 Distribui¢do de y" na pa do rotor projetado com R123, 50% da altura da pa
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Figura A.3 Distribui¢do de y" na pa do rotor projetado com R123, 80% da altura da pa

Na Figura A.1 observa-se que para 20% da altura da pa foi obtido um valor médio
(aritmético) de y" de 49,98, na Figura A.2, para 50% da altura da pa, a média foi de 53,73 e
finalmente, na Figura A.3, para 80% da altura da pa, o valor médio foi de 67,53. Esses
resultados indicam que a malha encontra-se mais refinada em regides mais préximas do cubo
do que em regides mais proximas da carcaga. Entretanto, praticamente todos os valores

encontram-se na faixa desejada do modelo de turbuléncia utilizado (30 <y" < 200).
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Apéndice B

RESULTADOS OBTIDOS NAS SIMULAGOES DE CFD

Tabela B.1 Resultados de desempenho obtidos nas simulagdes de CFD na etapa de exploragao

preliminar
D 6" ISX (mm) ISY(mm) #,.(%) P (kW) m (Kg/s)
1 -56,0 -64,0 105,00 87,89 204,20 16,857
2 -56,0 64,0 110,25 88,10 205,00 16,879
3 -56,0 -64,0 115,50 88,30 205,86 16,899
4 -56,0 -51,2 105,00 89,44 209,97 16,964
5 -56,0 -51,2 110,25 89,53 210,38 16,978
6 -56,0 -51,2 115,50 89,61 210,64 16,984
7 -56,0 -38,4 105,00 90,01 212,01 16,988
8 -56,0 -38,4 110,25 90,06 212,10 16,996
9 -56,0 -38,4 115,50 90,10 212,25 16,999
10 -52,0 -64,0 105,00 88,13 205,42 16,912
11 -52,0 -64,0 110,25 88,34 206,34 16,930
12 -52,0 -64,0 115,50 88,54 207,06 16,945
13 -52,0 -51,2 105,00 89,61 210,62 16,993

14 -52,0 -51,2 110,25 89,70 210,87 17,001



D 0 () ISX(mm) ISY(mm) 75,(%) P (kW) it (kg/s)
15 -52,0 51,2 11550 89,78 211,25 17,007
16 -52,0 38,4 10500 90,11 212,37 17,012
17 -52,0 -38,4 11025 90,17 212,56 17,020
18 -52,0 38,4 11550 90,19 212,63 17,020
19 -48,0 -64,0 10500 8837 206,46 16,947
20 -48,0 -64,0 11025 88,54 207,01 16,963
21 -48,0 -64,0 11550 88,69 207,60 16,978
22 -48,0 51,2 105,00 89,65 21091 17,023
23 -48,0 51,2 11025 89,75 211,32 17,035
24 -48,0 51,2 115,50 89,85 211,70 17,040
25 -48,0 38,4 10500 90,19 212,59 17,037
26 -48,0 -38,4 11025 90,19 212,71 17,044
27 -48,0 38,4 11550 90,20 212,75 17,046
28 -44.0 -64,0 105,00 88,50 207,22 16,987
29 -44.0 -64,0 11025 88,69 207,79 17,001
30 -44.0 -64,0 11550 88,83 208,39 17,014
31 -44.0 51,2 10500 89,73 211,25 17,049
32 -44.0 51,2 11025 89,78 211,50 17,060
33 -44.0 51,2 11550 89,89 211,82 17,068
34 -44,0 38,4 10500 90,19 21281 17,066
35 -44.0 -38,4 11025 90,20 212,82 17,075
36 -44,0 38,4 11550 90,20 212,82 17,078
37 -40,0 -64,0 105,00 88,55 207,71 17,030
38 -40,0 -64,0 11025 88,69 208,21 17,044
39 -40,0 -64,0 115,50 88,82 208,72 17,057
40 -40,0 51,2 10500 89,67 211,34 17,087
41 -40,0 51,2 11025 89,74 211,62 17,098
42 -40,0 51,2 11550 89,81 211,86 17,103
43 -40,0 38,4 10500 90,11 212,76 17,103
44 -40,0 -38,4 11025 90,15 212,82 17,111
45 -40,0 38,4 11550 90,19 212,82 17,117
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Apéndice C

123

CARACTERISTICAS DE DESEMPENHO DA TURBINA
RADIAL PROJETADA PARA O FLUIDO R123

Na sequéncia, sdo apresentados os resultados obtidos nas simulagdes utilizando técnicas

de CFD para a turbina radial que opera com o refrigerante R123. Os contornos na grade

representativa do bocal e do rotor da turbina radial correspondem ao 50% da altura da palheta

e da pa.

P P
B 38 . [ [
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280000 400000
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(a)
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Figura C.1 Contornos de pressao estatica no plano meridional da turbina radial
projetada para R123 (a) m =8,81 kg/s e (b) m =14,62 kg/s
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Figura C.2 Distribuic¢@o de pressdo no rotor projetado para R123 (a) n =8,81 kg/s e (b)
m=14,62 kg/s
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Figura C.3 Contornos de temperatura estatica na grade representativa da turbina radial

projetada para R123 (a) m =8,81 kg/s e (b) m =14,62 kg/s
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Figura C.4 Contornos do nimero de Mach na grade representativa da turbina radial

projetada para R123 (a) m=8,81 kg/s e (b) m =14,62 kg/s
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Figura C.5 Contornos do nimero de Mach no plano meridional da turbina radial

projetada para R123 (a) m =8,81 kg/s e (b) m =14,62 kg/s
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Figura C.6 Contornos de velocidade na grade representativa da turbina radial projetada

para R123 (a) m =8,81 kg/s e (b) m =14,62 kg/s
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0
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Figura C.7 Linhas de corrente no bocal e rotor da turbina radial projetada para R123 (a)
m=8,81 kg/s e (b) m=14,62 kg/s
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