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Martins G., 2004, “Avaliagdo dos Modelos Semi-Empiricos do Toolkit ASHRAE para
Gompressores Centrifugos e Turbinas’, Dissertagdo de Mestrado, Universidade Federal de

Uberlandia, Uberlandia, MG.

Resumo

Nesta dissertacdo, tratara a modelagem de turbocompressores, permitindo a analise das
caracteristicas de fluxo de massa e eficiéncia desses equipamentos para aplicagdo no campo
de refrigeragcéo. Foram analisados os modelos semi-empiricos propostos pelo documento
ASHRAE -T.C4.7.

Nessa andlise das turbinas radiais e compressores centrifugos, foram comparados os
resultados obtidos pelos modelos ASHRAE com os dados de operagdo fomecidos pelos
fabricantes brasileiros. Nessa simulagéo, 0s resultados néo foram satisfatorios. Dessa forma,
implementaram-se modificagbes na determinagéo dos parametros usados no modelo, assim
como sugestées de corregbes levando em conta 0s efeitos compressiveis e as perdas nas
turbomaquinas. Os resultados obtidos demonstraram melhorias nas respostas dos modelos,
principalmente na turbina, porém com dificuldades de formulagdo no modelo do compressor
centrifugo, devido a falta de dados necessarios para o desenvolvimento dos modelos semi-

empiricos

Palavras Chaves: Modelos Semi-Empiricos, Turbocompressores, Compressores Centrifugos,
Turbinas Radiais



Martins G., 2004, “Evaluation of Toolkit ASHRAE Semi-Empirical Model for Centrifugal
Compressors and Turbines”, M. Sc. Dissertation, Universidade Federal de Uberlandia,

Uberlandia, MG.

Abstract

This work deals with the turbochargers modeling, allowing analysis of mass flow rate and
efficiency characteristic for application in refrigeration field. The based model used is the semi-
empirical proposed by document ASHRAE — T.C. 4.7 document.

The behavior of the ASHRAE model for radial turbines and centrifugal compressors was
observed. Results of simulation using ASHRAE model are compared with data obtained from
Brazilian manufacturer. In order to improve results, modifications are implemented, mainly in the
way parameters used by models are obtained, as well as corrections are suggested taking in to
account, compressible effects and losses model, considering that turbo machine fluid flow
behave similar to flow in pipes. Results obtained showed improvements in model response,
specifically with turbines, however for centrifugal compressor model difficulties were
encountered due to lack of data and problems in parameters identification, even though this

work shows improves in compressor model response, especially at high mass flow rates.

Keywords: Semi-empirical Models, Turbochargers, Centrifugal Compressors, Radial Turbines
Xi



Capitulo |

Introdugao

Os sistemas de refrigeracédo artificial surgiram por volta da metade do século XIX, na
idade do vapor, com uma severa competigdo entre 0s ciclos de refrigeragao a ar, os sistemas
de compressdo de vapor (usando refrigerantes COmo Eter Sufarico) e os sistemas de
refrigeracdo por absorgdo usando aménia aquosa. Por volta do fim do século, os sistemas de
compressdo de vapor usando amonia anidra comegaram a emergir na direcdo de altas
eficiéncias e confiabilidade, porém com os outros sistemas sendo aplicados na refrigeragao
maritima, liguefacdo de gases, ou onde havia um abundante desperdicio de calor e
temperaturas apropriadas. Além da aménia utilizada nos sistemas de compressao a vapor,
também podiam ser encontrados sistemas com dioxido de carbono, especialmente para
aplicagbes maritimas, e o didxido de enxofre para pequenos sistemas domésticos e sistemas

comerciais, na figura 1.1 pode se observar os refrigerantes utilizados ao longo do tempo.

SO,
NHs ; ' .

CHsCI | ‘ s

CFCs : ; -

HCFCs

HFCs

HCs

Ar ! ———
Agua

co, ‘ ‘ B

1850 1875 1900 1925 1950 1975 2000 2025J

Figura 1.1 - Periodos de uso de Refrigerantes Comuns desde 1850, Pearson (1999)

Com advento dos refrigerantes CFC por volta de 1930, comegou um processo de rapido
desenvolvimento nos Estados Unidos que espalhou para resto do mundo por voita de 1945,
dominando o cenario dos sistemas de refrigera¢do até a década de 90, quando o seu uso foi
restringido pelos efeitos nocivos a camada de 0z6nio e ao aquecimento global. Nesse periodo
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os outros sistemas de refrigeragdo ficaram restritos a aplica¢des especiais, tais como; o ciclo a
ar ao condicionamento e pressurizagdo de cabines de avides, e o sistema de compresséo a
amoénia a grandes sistemas de refrigeragéo.

De uma forma geral, os sistemas de refrigeragdo podem ser encontrados em 5 grupos
divididos segundo o processo de refrigeracdo utilizado, sdo eles; os ciclos de refrigeragéo a ar,
os ciclos de refrigeragao de Stirling, os ciclos de absorgdo, o processo de refrigeragéo termo
elétrico e ciclos de compress&o a vapor.

1.1 - Sistemas de Refrigeragao
1.1.1 - Ciclo de Refrigeragdo a Ar

O ciclo de refrigeragéo a ar € um dos primeiros € um dos mais simples ciclos praticaveis,
Baseado no ciclo Brayton-Joule reverso, consiste de uma compressao do fluido de trabalho,
que aumenta a temperatura, seguido de uma rejeicdo de calor a pressdo constante e uma
expansao, que fomece trabalho e reduz a temperatura, como mostrado na figura 1.2. O fluido
usualmente € o ar, mas pode ser outro gas permanente, nesse ciclo & importante observar que
ndo ha mudanga de fase e que a eficiéncia do ciclo esta diretamente relacionada a eficiéncia
dos equipamentos de compressor e expansor. Sendo que, para uma eficiencia adiabatica de
80% destes equipamentos, a eficiéncia pode chegar a um tergo da eficiéncia de um sistema de
compressao a vapor, Pearson (1999).

Figura 1.2 - Representagdo esquematica do ciclo Brayton-Joule Reverso
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Como resultado da baixa eficiéncia, o ciclo a ar apresenta uma larga faixa de temperatura
produzida pelo processo de compressio e expansdo, podendo esta ser benefica, se o produto
necessitar ser aquecido ou refrigerado a essa temperatura. O ciclo a ar, por ndo operar com
calor latente, apresenta desvantagem em relagdo aos outros ciclos, o que reduz o efeito de
refrigeracdo por unidade de massa do fluido refrigerante. Outra desvantagem é que
dependendo das configuragdes, aberto ou fechado, o ciclo pode reduzir ainda mais a eficiéncia,
uma vez que, apesar de os ciclos a ar aberto apresentarem maior eficiéncia do que o fechado,
a influéncia de parametros como a umidade, perda de carga e temperatura de saida podem ser
fatores decisivos para determinagdo da eficiéncia. Fleming et al avaliaram as duas
configuragoes de ciclo e observaram que ha uma umidade relativa que reduz significativamente
a eficiéncia do ciclo aberto, dependendo da temperatura de saida desejada. Eles ainda
estudaram os efeitos da eficiéncia dos equipamentos de expansdo e compressao, das perdas
de pressdo nos condutos e da temperatura média logaritmica dos trocadores de calor, e
concluiram que ha redugdo significativa da eficiéncia com estes parametros para ciclo a ar
aberto. Tornando assim o ciclo fechado competitivo frente aos ciclos abertos.

O uso do ciclo de refrigeracao a ar, apesar de apresentar baixa eficiéncia, torna-se viavel

quando ha aproveitamento, tanto do calor rejeitado quanto do calor absorvido, ou seja o calor

da fonte fria ¢, e da fonte quenteg,. No entanto, a eficiéncia desse ciclo pode ser compativel

com os sistemas de compressido de vapor a temperatura de absorgao de —60°C e pressdes
acima de 60Bar, o que consequentemente eleva os custos de instalagao.

Em termos ambientais, o fato do ciclo a ar apresentar baixa eficiéncia aumenta o seu
impacto equivalente total no aquecimento global, 0 que € compensando pelo uso de plantas de

cogeragdo e pela ndo agresséo a camada de ozénio.

1.1.2 - Ciclo de Refrigeragao Stirling

A temperatura constante o ciclo de refrigeragdo Stirling opera por compressdo e
expansdo. Isso implica que as trocas térmicas associadas ao compressor € ao expansor sdo
realizadas por um trocador de calor regenerativo, que produz mudangas de temperatura no
fluido de trabalho & pressao constante.

O Ciclo de Stirling pode produzir altas eficiéncias comparaveis com as alcangadas pelos
ciclos de compressdo a vapor. Este é particularmente apropriado para producdo de
refrigeracdo a baixa temperatura, pois como nos ciclos de refrigeragdo a ar, somente calor

sensivel é utilizado para extragéo de calor. A maior desvantagem do ciclo de Stirling & o uso
3



em grandes escala, uma vez que € necessario extrair calor pela superficie do expansor e
rejeitar calor pela superficie do compressor. Entretanto, o ciclo de Stirling pode ser projetado
para operar com fluido de trabalho sem impacto ambiental, tais como, hidrogénio ou, podendo
ser considerado menos agressivo ao ambiente que os ciclos de refrigeragdo por compresséo
de vapor. O ciclo de Stirling pode ter sua aplicagdo garantida em temperaturas criogénicas, em

pequena e media escala.

1.1.3 - Ciclo de Refrigeracao por Absorgao

O mecanismo de sistema de refrigeragéo por absor¢éo é essencialmente 0 mesmo de um
sistema de compressdo a vapor. Porém a fungdo do compressor & substituida por uma
absorgéo de vapor de refrigerante para liquido, por uma pressurizagéo da solug&o por meio de
bomba de liquido e por uma geragdo de vapor da solugcéo pelo aquecimento. O vapor a alta
presséo pode entdo ser condensado como nos sistemas de compresséao de vapor. O liquido
passa a entalpia constante por uma valvula para o lado de baixa pressédo onde o calor é
retirado da substancia a ser refrigerada.

Como vantagens, 0s sistemas de absor¢do ndo necessitam de compressores e podem
ser operados com baixo grau de energia, tais como em perdas de calor, porém possuem como
desvantagem a baixa eficiéncia comparada com sistemas de compressao a vapor, além de ser
um sistema de grandes dimensbes e complexidade.

Sua aplicagdo, devido a sua baixa eficiéncia, (COP<0.7), fica restrita a locais com
disponibilidade de quantidades apropriadas de calor a baixo custo, como no caso de plantas de
cogeracéo e aplicagdes nas quais o calor compensa as ineficiéncias.

1.1.4 - Refrigerag¢ao Termo Elétrica

Um circuito elétrico consiste de dois cabos de metais dissimilares que poderiam produzir
um potencial elétrico, se as jungbes metdlicas sdo postas a diferentes temperaturas. O
contrario € também possivel, se uma corrente & imposta em tal sistema, uma diferenga de
temperatura desenvolvera entre as jungdes. Esse efeito em circuitos metalicos de alta
condutividade & desprezivel, porém o uso de semicondutores permite uma significativa
diferenga de temperatura. Tal sistema & encontrado tanto no resfriamento de equipamentos
eletrénicos quanto em cargas de resfriamento operando com energia solar.
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A eficiéncia deste sistema é dependente do semicondutor utilizado, no caso do Bismuto

Telurio a eficiéncia é similar a de um ciclo de absorgéo de trés fluidos.

1.1.5 - Ciclo de Refrigera¢éo por Compressao de Vapor

O ciclo termodinamico fundamental usado em sistemas de compressdo a vapor é o
pratico ciclo reverso de Rankine, no qual o vapor seco & comprimido para a presséo de
condensacgio, sendo em seguida resfriado e condensado para produzir liquido comprimido.
Esse liquido passa por um equipamento de expansdo sem mudanca de entalpia, reduzindo a

pressdo e a temperatura. A mistura resultante de vapor e liquido troca calor com a substancia a

ser refrigerada até novamente o ponto de vapor seco, como mostrado figura 1.3

O mais basico sistema de compressédo a vapor € o de simples estagio, freqlientemente
encontrado em ar condicionado e refrigeradores domesticos, com ou sem o trocador da linha
de sucgdo. No entanto, esse dispositivo € geraimente vantajoso, uma vez que protege o
compressor do superaquecimento do vapor € aumenta o efeito de refrigeragdo pelo
subresfriamento do liquido do compressor. A relagao de pressao comum desse ciclo de simples
estagio &€ de 9-10, para aplicagdes acima desses valores, é benéfico o uso de mais de um
estagio de compressdo. Dois estagios de compressao tém como vantagem uma melhor
eficiéncia volumétrica por estagio, j4 que com o0 aumento da relagdo de pressdo, ha uma

reducdo da eficiéncia volumétrica, com a possibilidade de uso de interesfriamento e
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subresfriamento de liquido pelas temperaturas de saturagao entre os estagios, melhorando a
capacidade de refrigeragdo e a eficiéncia até em refrigerantes como a amoénia.
De forma geral, pode-se comparar os diferentes ciclos de refrigeragéo de acordo com seu

coeficiente de performance e sua temperatura de extracdo de calor, como mostra a figura 1.4

// r
' \
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Figura 1.4 - Coeficiente de performance de ciclos alternativos, Pearson (1999)

1.2 - Fluido Refrigerante

Os fluidos refrigerantes convencionalmente utilizados em sistema de compressao a vapor
s3o0 os halocarbonos, hidrocarbonos, aménia, didxido de carbono e agua, esses devem
possuir, preferencialmente, uma temperatura de condensagao consideravelmente menor que a
temperatura de ponto critico, uma presséo de vapor elevada de forma a atender a temperatura
de interesse e reduzir o volume de vapor, 0 que resulta em menores compressores e
trocadores; além de ser quimicamente estaveis, inertes, atoxicos e, atualmente, inofensivos ao

meio ambiente.



1.2.1 - Halocarbonos

Em meados de 1930 nos Estados Unidos da America, Henne e McNary patentearam o
uso do “Freon” como fluido refrigerante. Primeiramente, eles propuseram o uso de CCIF;
(nomeado de “freon 12" ou CFC 12) o qual é baseado na molécula de metano (CH,4), com a
substituicdo do hidrogénio por atomos de Cl e F. Atuaimente ha um grande numero de
diferentes fluidos nesta familia com diferentes pontos de ebuligdo normais, podendo ser
divididos em:

e Compostos completamente halogénios (contendo carbono, cloro e fluor), CFC

o Compostos parcialmente halogénios (contendo hidrogénio, carbono, cloro e fltor),

HCFC

e Compostos halogénios (contendo carbono e fitior), HFC

Estes compostos atendem as exigéncias termodindmicas com altos niveis de
performance, e de segurang¢a necessarios a um fluido refrigerante. Porém, no que tange a
impacto ambiental, alguns desses fluidos refrigerantes s&o nocivos @ camada de ozbnio e
possuem um elevado impacto equivalente no aquecimento global, como € o caso do R12 que
teve seu uso vetado apesar das outras boas caracteristicas.

A substituicdo dos refrigerantes nocivos a0 meio ambiente, visando o minimo de
comprometimento com a eficiéncia e com os custos dos sistemas de compressdo a vapor,

levou a um periodo, sem precedentes, de especulagées e desenvolvimento.
1.2.2 - Hidrocarbonos

Por suas excelentes propriedades termodinamicas e sua miscibilidade em 6leo, os
hidrocarbonos, sdo substancias naturais, tém um futuro seguro na refrigeraco. Porém séo
altamente inflamaveis o que restringe sua aplicabilidade. Os hidrocarbonos que tém sido
usados como refrigerante sdo o butano, isobutano, propano, propileno e o etano.

Uma aplicagdo potencial dos hidrocarbonos € o isobutano R600a, que pode ser
empregado na refrigera¢cdo doméstica devido a alta temperatura de condensacgéo sem perdas
sérias na eficiéncia. Além de ser barato e miscivel em 6leo mineral barato, apresenta outra boa
caracteristica que é a operagéo silenciosa do compressor por causa das baixas pressdes
associadas ao uso do R600a. No entanto, possui a desvantagem de ter alto volume especifico

que aumenta as dimensdes dos equipamentos utilizados.



1.2.3 - Amoénia

Por se apresenta inofensiva & camada de ozonio e ao efeito estufa, a amoénia,
refrigerante tradicional, ainda continua com vasta aplicagdo e com possibilidade de expanséo
no campo industrial. Mas ela deve ser aplicada com cuidado devido a sua toxidade e o risco de
exploséo, que s&o amenizados, em termos de seguranca pelo seu odor caracteristico e forte.

Em termos de expanséo dos sistemas de refrigeragéo por aménia, os desenvolvimentos
devem caminhar no sentido de métodos seguros no seu uso e na reducdo da carga dos
sistemas dela. Os recentes desenvolvimentos utilizam os compressores parafuso que eliminam
o problema de altas temperaturas de descarga, experimentado por compressores reciprocos,
além da introdugdo de trocadores de calor do tipo placa que opera com pequenos volumes de

refrigerante.

1.2.4 - Diéxido de Carbono

O diéxido de carbono € um dos classicos refrigerantes abandonados com a introdugéo
dos refrigerantes sintéticos, porém, com a necessidade de refrigerantes inofensivos ao meio
ambiente, retomou a possibilidade do uso desse refrigerante. As objegdes para o uso do
diéxido de carbono residem na sua temperatura critica de 31°C e nas altas pressées envolvidas
no processo de refrigeragao.

Atualmente cogita-se o uso do diéxido de carbono como um refrigerante super critico
para ar condicionado de carros, uma vez que os sistemas atuais séo de baixa eficiéncia, ou
como refrigerante de baixo estagio de sistemas de refrigeragdo em cascata utilizando a aménia
ou o R134a em alto estagio, além de sua aplicacéo como refrigerante operando em uma larga
escala com rejeicdo de calor em campos supercriticos.

A re-introducdo do diéxido de carbono como refrigerante, e sua aplicagdo com
equipamentos e condigbes modemas, parece ser umas das areas promissoras no
desenvolvimento de sistemas de refrigeracéo.

1.2.5 - Agua

A agua é um refrigerante atoxico, n&o inflamavel, inofensivo ao meio ambiente para o uso

a temperaturas acima de 0°C, no entanto possui como desvantagem o seu alto volume
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especifico e a baixa pressdo em que ela deve ser evaporada para produzir um efeito
significativo de refrigerag&o.

O uso de sistemas de baixa pressdo com compressores centrifugos e axiais estda em
desenvolvimento. Esses sistemas podem ser mais eficientes que os velhos sistemas de jato de

vapor, e possuem um grande potencial para produzir agua fria ou gelo em larga escala.

1.2.6 - Proibi¢do dos Fluidos Refrigerantes Nocivos @ Camada de Ozénio e ao

aquecimento global

Quando a radiagdo UV do sol incide nas moleculas de CFC ou HCFC, s&o liberados
atomos de cloro, que s&o nocivos ao balango de Ozdnio no ar da estratosfera. Rowland e
Molina publicaram a teoria que descreve este processo na revista “Nature” 1974. Essa teoria
precedeu o protocolo de Montreal (1987), pretendendo a suspensdo da fabricagdo de
compostos primarios de CFC, com algumas consideragdes a mais ocorridas em Londres (1990)
e em Copenhagen (1992), que inclui a elimina¢éo dos compostos de HCFC.

As substituigbes dos compostos de CFC e HCFC continuam demandando grandes
esforcos a fim obter a mesma performance dos equipamentos, pois em muitos paises os usos
de CFC e HCFC s&o restritos e, em outros, proibidos. Ha uma grande perspectiva de substitui-
los pelos compostos do tipo HFC (contendo Hidrogénio, Fluor e Carbono), pois acredita-se que
estes compostos n&o possuam efeito nocivo ao 0zoénio da atmosfera. Além destes compostos,
as substancias naturais, tais como ar, agua, CO2, SOz, € hidorcabonos e os ciclos de Stirling ou
Brayton-Joule podem representar um grande potencial com a introdugdo de novos
equipamentos e tecnologia.

Para quantificar o potencial nocivo desses compostos na camada de ozdnio, definiram o
“Ozonio Depletion Poténcial” ou “ODP” que quantifica o potencial de influéncia na camada de
oz6nio das substancias, com relagdo ao que causa 1 kg de CFC11. Muitos fluidos liberados na
atmosfera tém ainda influéncia na absor¢do da radiagdo atmosférica, e podem ocasionar o
chamado efeito estufa, conseqlentemente, 0 aquecimento global. Para quantificar este
potencial definiram o “Global Warming Potencial” ou “GWP”, que descreve a influéncia da
liberag@o na atmosfera de 1kg de substancia em relagéo a influéncia de 1kg de CO..

A tabela 1.1 descreve o impacto ambiental dos refrigerantes em termos de ODP e GWP,
e apresenta o Coeficiente de Performance ideal, ou COP e o Ponto Normal de Ebuli¢do, ou
PNE.



Tabela 1.1: Caracteristicas dos Refrigerantes, TNO (2001

Nesignacac ompo OF 2Ito
: rT
CFC11 CClF 23,8 1 3800 | 6,06 384
CEG12 CCLF; -29,8 0,9 8100 | 5,61 2030
HCFC22 CHCIF; 40,8 005 | 1500 | 555 3299
HFC32 CHAF> 51,7 0 650 5,34 5395
HFC125 CzHFs 481 | <0,00003| 2800 46 3280
HFC134a | CoHoFs 26,1 | <0,0005 | 1300 | 5,49 2052
HCF152a__ | CoHdFs 24 0,000 | 140 573 1971
HC290 CaHs 421 | 0,000 | <20 5,39 2761
HC600a Catho 1,7 | 0,000 | <20 5,60 1097
HC1270 CaHs 477 | 0,000 | <20
R717 NHs -333 | 0,000 <1 5,79 3704
R744 CO, * 0,000 1 Ciclo Transcritico
44% C,HFs
HFC404A  |52% CoHsFs  |-45,8/-44,9| <0,0003 | 3260 | 4,91 3242
4% CoHoF 4
23% CH,F;
HFC407C  |25% C,HFs  |-43,6/-36,8|<0,00027| 1530 | 5,37 3090
52% CoHaF 4
50% CHaF2 ,
HFCA10A | 2o G, |"527162,7|<0,00002| 1730 | 515 4737

* Ponto Triplo: —59,1°C a 5,18 Bar; Ponto Critico: 31°C a 73,8 Bar; Sublimagdo a —78,9°C e
1Bar

1.3 - Motivagao do Projeto de Dissertagédo

Em meados de 1994, surgiu no Laboratério de Energia e Sistemas Térmico - LEST da
Faculdade de Engenharia Mecanica — UFU, um projeto de parceria com os produtores de
morangos de Minas Gerais, fomentado pela Fundagéo de Amparo a Pesquisa de Minas Gerais
— FAPEMG, com o objetivo de reduzir as perdas do produto e os custos do processo de
refrigeracdo, uma vez que a produgéo de morangos tem caracteristica sazonal, muito marcada
no estado de Minas Gerais, concentrada em trés meses: julho, agosto e setembro, e
representa 80% da producéo total e com demanda constante ao longo do ano, seja por produto
fresco ou por aplicagdo em produtos derivados como yogurts e confituras.

A discordancia entre producdo e oferta tem grandes conseqgléncias sobre a economia
dos produtores e consumidores. Os produtores sdo obrigados a vender morangos frescos e
grandes, quando em alta producéo, a pregos relativamente baixos devido a forte competi¢éo de
mercado, isto resulta em perda dupla: os morangos de tamanho pequeno e médio
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normalmente se perdem, e a produgdo de outubro e novembro, em consequéncia do periodo
chuvoso, néo pode ser vendida como produto fresco.

Para os consumidores 0s pre¢os sdo aceitaveis no periodo de um a dois meses, mas
bastante elevados no resto do ano. A causa da grande perda na producéo € a impossibilidade
econdémica e fisica de conservar o produto.

Existe uma solugéo potencial: conservar os morangos nos entrepostos frigorificos o que
acarretaria problemas aos produtores com relagéo:

e Ao tempo de congelamento muito longo 40 — 50 horas, para levar os morangos da

temperatura ambiente para a temperatura de conservagao -20°%

o A deteriorizacdo das qualidades degustativas do morango, em decorréncia do longo

periodo de congelamento:;

» Ao elevado custo da energia expendida no congelamento, que influencia o custo para

comercializagio. ,

Por isso torna-se necessario um sistema de pré-resfriamento rapido antes de se fazer o
congelamento propriamente dito. Os sistemas classicos (ciclos de compressdo de vapor, ou
absor¢do) de pré-resfriamento e congelamento envolvem a ocorréncia de elevadas poténcias
que incidem nos custos para o faturamento. O sistema de resfriamento rapido mais
recomendado é o com nitrogénio liquido, mas é um sistema muito caro e sofisticado para as
condigdes de produgéo dos agricultores de Minas Gerais.

Neste sentido, os projetos de ciclo de resfriamento a ar envolvendo o uso de
turbomaquinas tém mostrado principaimente no que tange aos custos um grande nimero de
aspectos atrativos: tamanhos compactos, alta flexibilidade e o fato de poderem ser usados em
processos de aquecimento, secagem e resfriamento pela produgéo de trabalho secundario em
ciclos combinados. Assim o uso de turbomaquinas aplicados a sistemas de cogeragdo € um
método economicamente viavel para o aproveitamento de recursos, além de ndo afetar o meio
ambiente (por exemplo, na substituigéo do ciclo de compressao de vapor — CFC’s).

No desenvolvimento do projeto financiado pela FAPEMIG, foi proposto um ciclo de
resfriamento a ar constituido de dois turbocompressores: um para movimentar o ciclo
aproveitando a energia dos gases de escape de um motor Diesel; e o outro para realizar a
expanséo do gas, para obter o ar a baixa temperatura e realizar uma pré-compresséo. Entre
esses turbocompressores tém-se ainda dois intercoolers, que séo trocadores de calor que

retiram o calor de compressé&o do ar, como mostrado na Figura 1.5.
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Figura 1.5 - Representagdo esquematica do ciclo a ar

O Ciclo foi projetado por pesquisadores da UFU no laboratério de energia e sistemas
térmicos e seus equipamentos especificados, resultando em 1999 em um protdtipo do ciclo de
resfriamento, que, apesar de ter sido especificado com base 3s curvas de operagéo real do
fabricante das turbomaquinas, o sistema prototipo, quando testado, apresentou alguns
problemas técnicos de inicio de operagéo, constatando que os gases provenientes do motor
eram insuficientes para colocar o ciclo em regime estavel, como mostra Martins (2002). Neste
sentido, direcionou-se 0 estudo para ao entendimento das caracteristicas de operacdo das
turbomaquinas, a fim de poder realizar uma modelagem que extrapolasse as curvas de
operagéo, utilizando-se de modelos paramétricos ou semi-empiricos.

1.4 - Revisdo Bibliografica

O estudo do tipo de modelagem que & mais conveniente para a aplicagdo em
turbomaquinas, muita das vezes, estd relacionado com a énfase desejada e com as
caracteristicas conhecidas sobre as turbomaquinas, assim como os recursos computacionais
disponiveis.

Entre os modelos computacionais que tiveram o crescimento mais rapido na uitima
década estdo os conhecidos CFD (Computacional Fluid Dynamics), que representam.a-solugéo
obtida numericamente para um niimero de balangos sobre uma grande quantidade de volumes
de controle ou elementos, através da substituicdo das condicbes de contorno e itera¢tes de
uma condig&o inicial estipulada.
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As bases das solugdes dessas equagdes diferenciais de mecanica dos fluidos sdo a
conhecida equacdo Navier Stokes para conservagdo de momento e as equagbes de
conservacéo de massa e transferéncia calor. Os métodos de solugdo dessas equagdes mais
comuns, e disponiveis comercialmente, sdo os trés metodos espaciais de discretizagao;
elementos finitos, diferengas finitas e volumes finitos. Os dois ultimos tém sido usados numa
variedade de aplicagbes de fluxo, sendo que a desvantagem maior do método de diferengas
finitas incide na sua limitagéo a grids estruturados, sendo dificil de ser aplicado a geometrias
complexas. Por sua vez, os métodos de volumes finitos e elementos finitos suportam bem
ambos os grids, estruturados e desestruturados, portanto podem ser aplicados mais facilmente
nessas geometrias complexas.

Uma abordagem bem geral das caracteristicas dos métodos de CFD é elaborada por
Japikse, que levantou as principais tendéncias e limitagbes dos meétodos de CFD no
desenvolvimento dos compressores centrifugos. Destacando a nova dire¢do dos projetistas de
turbomaquinas, que além das altas eficiéncias e da faixa de regime estavel passaram a
trabalhar no sentido de geometrias mais simples € projetos direcionados ao mercado e a
produgéo desses equipamentos, tomando como principais parametros os custos, a producgéo e
a vida util dos equipamentos. Japikse demonstra que os niveis de eficiéncia e faixa de
operagéo ainda n&o chegaram ao maximo, e que o estudo dos compressores centrifugos
utilizando CFD, pode levar ao melhor entendimento das caracteristicas estaveis do compressor
e propiciar maiores faixas de operagéo e relagdo de pressdo com geometrias tridimensionais,
afirmando a importancia do impulsor para alcancar altas performances. Japikse abordou as
deficiéncias dos modelos de CFD ao modelarem o0 acoplamento difusor e impulsor, além de
relatar a deficiéncia destes métodos ao atacar fendmenos de instabilidade tais como o estol
rotativo e o surge que sdo encontrados em compressores operando com baixa taxa de massa.
Enfatizando que a dire¢éo atual de alta densidade de grid para melhorar a abrangéncia da
captura de caracteristicas fisicas pode representar um erro no desenvolvimento dos codigos
atuais como mostra Tsuei, baseado na hipétese do Professor de John Denton, Laboratério de
Whittle, da Universidade de Cambridge, que as mais usuais caracteristicas de um corrente
trabalho de CFD é capturado em um grid de 30.000 nds por pontos. Para finalizar, levantou que
os principais fatores na modelagem de compressores centrifugos sdo; o fator de fiuxo
secundario, a efetividade do impulsor, a avaliagdo dos procedimentos utilizados no codigo e os
efeitos dos materiais nos projetos de novas turbomaquinas.

Tamm et al (2002) analisaram duas solugdes de fluxo de modelos de CFD aplicados a
bombas e compressores centrifugos, “frozen rotor’ e “mixing plane aproaches”, para diferentes
modelos de turbuléncia, comparando os resultados com dados experimentais. O impulsor do
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compressor possui 14 pas divididas por varios volumes hexaédricos, e o espiral do compressor
centrifugo, com um malha hibrida composta por volumes tetraédricos e hexaédircos. Ja o
impulsor da bomba & descrito por nove linhas de fluxos divididos em 35 nés ao longo de cada
linha de fluxo, e tanto o espiral quanto o impulsor foram divididos por volumes hexaédricos.
Ambos os impulsores das maquinas foram modelados com referéncia rotativa com respeito a
velocidade de rotagdo e, no caso da espiral, foram calculados em referéncia estacionario, com
o “solver’ segregado implicito como esquema de discretizacdo mais apropriado. Avaliaram trés
tipos de modelos de turbuléncia: o padrao k-& proposto por Landing e Spalding, RNG-k-¢ e
RSM-mode!, compararam os resultados desses modelos com os experimentais e mostraram
que, para regiéo de projeto, com a excecdo do modelo k-, apresentaram bons resultados para
pressdo e altura manomeétrica. Em ambos os métodos, ocorreram erros da ordem de 10% para
eficiencia, com o aumento dos erros 4 medida que se caminha para fora da condigéo de
projeto. Sendo que 0 método de mixing plane aproaches mostrou melhores resultados, quando
comparado com frozen rotor. Para os fluxos nas turbomaquinas, como era de se esperar, foi
menos representativo pelo modelo de frozen rotor quando comparado com o mixing plane
aproaches pela influéncia da regido de cut-off somente em algumas pas. Ao compararem os
resultados dos modelos com os dados experimentais, levantaram que os modelos
apresentaram uma deficiéncia de calculo do perfil de fluxo em decorréncia dos efeitos no
calculo da componente rotativa e dos efeitos da variagao circunferencial da presséo estatica no
difusor e na espiral.

Os trabalhos acima delinearam, de forma geral, as tendéncias e aplica¢cdées de métodos
de CFD a turbomaquinas, abrangendo os modelos e suas limitagdes. Os trabalhos propostos
por Hoeger et al e Larosilliere et al (1997) procuram desenvolver seus trabalhos no sentido de
direcionar os modelos de CFD para aplicagdo peculiares no projeto de turbomaquinas.

Hoeger et al avaliaram o efeito do raio de arredondamento e o abaulamento no fluxo de
rotores de grandes compressores com 4 estagios, utilizando fluxo de entrada realisticos,
espessuras de camada limite e niveis tipicos de cargas proximas as condigbes de estol. O
modelo de solucédo da equacéo de Naveir Stokes utilizado foi 0 método explicito de volumes
finitos centrados e modelo de turbuléncia do tipo k-€, com acoplamento das equagdes semi-
empiricas dos modelos lineares de cascatas para cisalhamentos das paredes objetivando a
melhoria da representagéo do fluxo. Hoeger et al mostram que o arredondamento n3o altera
significamente as perdas na vizinhanga do fim da parede, mas aumenta o blogueio e reduz o
angulo de fluxo tridimensional, o abaulamento foi usado com sucesso para amplificar a
superficie de sucgdo com um vortex de diregao oposta ao vortex de passagem, resultando em
pequena influéncia nas perdas.
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Larosilliere et al (1997), por sua vez, analisaram a performance e a estrutura do fluxo em
um impulsor com 15 pas e 50° de “backsweep”, com relagéo de press&o de 4:1, taxa massica
de 4,54 kg/s e 83,3% de eficiéncia estatica, desconsiderado o envolto do impulsor. Para
modelagem foi utilizado na solugéo da equagdo de Navier-Stokes com o método de volumes
finitos com multigrid acoplado a um Runge-Kutta marchando no tempo, e o modelo de
turbuléncia dado pela adaptagdo de Baldwin-Lomax. A comparacdo com os resultados
experimentais aponta uma deficiéncia do modelo em prever a relagéo de press&o e eficiéncia
na regido fora de projeto, 0 que pode estar relacionado & baixa previsdo das perdas. Em
termos de perfil de fluxo, o modelo apresentou problemas na identificacdo do perfil de
velocidade na saida do impulsor, ndo sendo possivel a identificagdo clara das caracteristicas
de fluxo de mistura no jato de saida do mesmo. As andlises de fluxo e das linhas isentropicas
indicaram os principais pontos que devem ser atacados: os espagos entre o envolto e o
impulsor, com aumento de mais de 2% de eficiéncia devido & melhoria da uniformidade de
fluxo, e os processos de difus&o no impulsor, através do controle dos fluxos secundarios, e o
uso de superficies tridimensionais.

A modelagem semi-empirica foi uma das primeiras ferramentas de ataque dos problemas
relacionados com turbomaquinas, como mostram os trabalhos desenvolvidos, Kodchendorfer e
Nettles (1948), English e Cavicchi (1952), Stewart (1958) e Hostetler (1965), que
desenvolveram metodologias analiticas simplificadas, procurando esclarecer as caracteristicas
de performance para turbinas e compressores.

Kodchendorfer e Nettles (1948) desenvolveram uma metodologia analitica de avaliagéo
da performance de turbinas axiais de reagdo parcial para um estagio de rotor e estator,
baseada na determinagéo de perdas de press&o, divididas em perdas de entrada e de fricgéo
levantados por dados de cascata das pas e no desvio do angulo do jato conforme investigado
por Prandtl e Mayer. Considerando que no método ndo ocorre transferéncia de calor, a
temperatura total permanece constante e a pressao total varia de acordo com a viscosidade.
Destacaram também a influéncia dos choques do rotor e do estator na performance da turbina,
e levantaram que o choque no estator & dependente da velocidade de rotagéo e, no caso do
rotor, independente. A metodologia proposta apresentou bons resultados quando comparada
com dados experimentais e podendo ser estendida a outras turbinas utilizando o projeto das
pas.

English e Cavicchi (1952) avaliaram as condigbes de choque no estator e no rotor de
turbinas axiais, considerando o fluxo unidimensional, isentrépico, raios constantes e estados de
estagnacgdo constantes para sucessivos bocais, com dois ou mais choque no bocal. Verificaram
que a condigdo de choque no estator & fungéo da velocidade do rotor, das caracteristicas
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geométricas e da relagédo de pressdo, sendo que 0 aumento da velocidade das pas torna
menos critico o fluxo. No rotor, por sua vez o fluxo critico, € influenciado pelas caracteristicas
geométricas e pela relagéo de pressdo. Foram avaliadas condigdes diversas de sequiéncias de
choques nos estatores, nos rotores, no bocal de saida, e em uma turbina equipada com um
estator de entrada de area ajustavel. Obtiveram que fatores predominantes na avaliagdo do
choque sdo; razdo de area; a velocidade e angulos das pas; além do nimero de Mach, com
algumas variagdes dependendo da sequéncia avaliada. Outro fator também analisado foi a
influéncia dos erros de fabricagéo, que nao alteram as condigbes de choque, a n&o ser préximo
do limite de choque do estator.

Stewart (1958) realizou uma investigagéo analitica da iteragdo dos efeitos do trabalho
especifico, da velocidade das pas do rotor, do numero de estigio e eficiéncia para uma turbina
axial de multiestagios. Supondo estagios de trabalhos e velocidades das pas iguais, sem efeito
de reaquecimento, um baixo limite de reagéo do rotor de impulso na segéo principal e os
angulos de saida e perdas pelas pas dados por experimentos. A eficiéncia total foi
desenvolvida em termos da eficiéncia por estagio considerando a razéo de pressao total e
estatica para uma pressdo total. Concluiram que as variagbes desses pardmetros sdo de
fundamental importancia na sele¢éo e otimizagao das caracteristicas dessas turbinas.

Hostetler (1965), em sua tese, desenvolveu um metodo de predigdo da performance para
condigbes fora de projeto para compressores de multiestagios, utilizando aproximacgdes de
integrais analiticas para substituir os métodos numéricos. Para tanto assume que todos as
caracteristicas de performance dos simples estagios s&o idénticas e a diferenca entre as
condigbes estaticas e de estagnagdo sdo desprezadas. A performance total é tratada como
uma perturbacdo da performance em termos de uma expans&o linear e de dois parametros:
desvios da taxa de fluxo e a velocidade de projeto. Hostetler (1965), adotando processos
isentropicos, realizou a avaliagdo das caracteristicas com base na variagdo continua da
temperatura por estagio e definindo-a como uma fungéo do coeficiente de trabalho. O método
apresentou uma razoavel precisdo no ponto de velocidade de projeto para o coeficiente de
fluxo, variando de, aproximadamente, 4% da condi¢&o de projeto e, para condi¢ées fora de
projeto, o método apresentou precisdo para velocidades variando até 10% do ponto de projeto
para similares coeficientes de fluxos variando para cada velocidade.

Estes trabalhos demonstram a necessidade de agrupar as caracteristicas mesuraveis dos
experimentos & teoria de turbomaquinas, a fim de se levantar os principais pardmetros de
influéncia no projeto e nas caracteristicas de fluxo destas turbomaquinas. Nesse sentido,
dentro ainda dos métodos semi-empiricos ha uma metodologia bem difundida de tratamentos
desses equipamentos que é conhecida como modelos de cascata.
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Os modelos de cascata sdo baseados em experimentos realizados em tuneis de vento
admitindo que a operagdo da turboméaquina € diretamente dependente da mudanca de
momento angular que passa em cada pa. Essa € uma boa aproximagdo quando a razdo entre
o raio interno e raio externo da pa é alta, pois o comportamento do fluido pode ser considerado
bidimensional.

Para a analise do comportamento dos perfis da pa, é necessario levantar os seguintes
parametros caracteristicos da modelagem: a configuracéo das pas, dada pela razdo entre a
distancia delas e o comprimento da p4, o angulo entre a linha de simetria de espessura e a
perpendicular frontal as pas, os angulos de entrada e saida, e os dados do perfil que sdo, em
sua maioria, de arco circular ou parabolico, possuem como dimensdes caracteristicas a altura
méxima da base da pa a linha central de simetria do perfil, o comprimento do perfil e a distancia
do ponto de entrada da pa ao ponto de altura maxima medida no comprimento;.

Como resultados de um teste sdo obtidos os @ngulos de fluxo e os perfis de velocidade
de saida e de entrada das pas, possibilitando determinar parametros caracteristicos como o
coeficiente de arraste e levantamento, além do desvio do angulo de fluxo e o angulo de saida
da pa. Esses dados, na sua maioria, s&o realizados a baixos nimeros de Mach, com os efeitos
compressiveis desprezados, porém existem metodologias para correlacionar os efeitos
compressiveis com esses dados.

Os coeficientes de arraste e de levantamento n&o sdo uma forma usual de apresentagéo
dos resultados, sendo que a mais comum é dada na forma de coeficientes de perdas e angulo
de desvio, sendo fungdo dos numeros de Mach e Reynolds e angulo de entrada, segundo
Dixon (1978).

Balje (1980) em sua obra desenvolveu, baseado em dados de cascata, metodologias de
projeto e otimizag&o de diferentes turbomaquinas, fundamentado na teoria de camada limite e
na determinagéo das perdas nas pas de uma turbomaquina, admitindo que essas perdas sdo
equivalentes a um coeficiente energia.

Jenkins e Moore (1993) descreveram uma técnica para o célculo rapido tridimensional
das pas de uma turbomaquina, como uma forma de avaliar o projeto preliminarmente. Para
descrevé-lo, combinaram a equagdes de equilibrio radial para turbomaquinas com a técnica de
projeto inverso de pa e a teoria da cascata para adaptar o perfil da pa a um fluxo e poténcia
especifico. Assumiram uma variagéo entre as condicdes de cascata de entrada e de saida e
uma poténcia extraida uniformente dada por um polindbmio de segunda ordem. O que
possibilitou aos autores a determinar de forma simples e computacionalmente barata um perfil
aerodinamico preliminar para uma péa de turboméquina.
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Whitfield e Baines (1976) desenvolveram uma metodologia de avaliagado da performance
de turbinas radiais e compressores radiais, baseadas na teoria unidimensional de dinamica de
gas. Nessa avaliagdo assumiram correlagées semi-empiricas de perdas baseadas em
argumentos de cascata e admitiram que cada parte das turbomaquinas poderia ser modelada
por dutos de geometria conhecida, assim desenvolveram as equagbes de escoamento
compressivel e equagbes de perdas para dutos, além da equacéo de Euler para um duto
rotativo, correlacionado com a performance das turbomaquinas.

Além dos modelos de CFD e semi-empiricos, ha uma grande variedade de aplicagbes de
modelos do tipo caixa preta, baseado nas curvas de operagio fornecidas pelos fabricantes,
como mostra os autores Willems (2000) e Theotoketos e Kyrtatos (2001).

Estes autores desenvolveram uma metodologia de avaliagido de instabilidade
caracteristica dos compressores conhecida como surge, que séo oscilagdes na pressdo devido
a redugéo do fluxo massico de um valor limite, conhecido como linha de surge. Tais oscilagdes
induzem nas pas grandes tensbes que podem levar a falha do equipamento. A maneira
simplificada de predizer o comportamento dessas instabilidades é a metodologia do parametro
de “Greitzer Lumped”, que consiste na associagéo das flutuacées de surge ao conhecido
ressonador de Helmholtz. Neste sentido, Willems (2000) desenvolveu uma metodologia de
controle dessas instabilidades através de uma vélvula de sangria associada ao pleno do
compressor. Theotoketos e Kyrtatos (2001) acoplaram o modelo do parametro de “Greitzer
Lumped” a um turbocompressor de sobrealimentacdo de moteres Diesel, com a finalidade de
estabelecer a influéncia da abertura da valvula e do regime do motor no aparecimento das
instabilidades de surge. Esse modelo, apesar de tratar as instabilidades de forma semi-
empirica, estabelece para a relacdo de presséo das curvas caracteristicas um ajuste por um
polinbmio de terceira ordem, que € necessario para 0 modelo do parametro de “Greitzer
Lumped”.

1.5 - Projeto de Dissertagao

Este projeto de dissertacdo propde avaliar os parametros fisicos caracteristicos dos
modelos semi-empiricos de compressor centrifugo e turbina, estabelecidos no ASHRAE Toolkit
(TC.4.7), aplicando estes modelos a curvas de operagéo experimentais determinadas pelos
fabricantes de turbocompressores utilizados na sobrealimentagdo de motores de combust&o
interna, objetivando levantar através das curvas de operagdo, os parametros fisicos
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necessarios para modelagem desses equipamentos e a reprodugédo precisa das curvas,
propondo modificagbes, quando necessario.

Essas turbomaquinas séo equipamentos que se caracterizam pela mudancga continua de
momento angular entre o elemento mecanico rotativo e o fluido, sendo o fluxo continuo
responsavel pela maior capacidade volumétrica, relativo as maquinas de deslocamento positivo
(compressores a pistao). Essas apresentam fluxos volumétricos da ordem de 200 m°h a
300.000 m%h, eficiéncias podendo chegar a 0.85, relagbes de presséo por estagio da ordem de
4 e rotagdo maxima por volta 100.000 rpm, TNO (2001). Nos compressores centrifugos, o fluxo
de sucgdo entra no elemento rotativo, ou impulsor, na direcdo axial, e € descarregado
radialmente a alta velocidade, devido a mudanga do diémetro do rotor. Essa presséo dinamica
é entdo convertida em presséo estatica por um processo de difusdo, que, geralmente, comecga
com o rotor e termina no difusor radial e na voluta a jusante do rotor. Na turbina radial, o fluxo
de sucgdo entra & baixa velocidade e, a alta pressdo, na voluta, onde é convertido por um
bocal em energia cinética que, ao passar pelo elemento rotativo, rotor, transfere a energia do
fluido para ele, através da mudanca de diametro.

Na modelagem desses equipamentos, uma pratica comum empregada é o uso de curvas
de operacgdo, como realizada por Martins(2002), que fornecem graficamente a relagéo entre a
relagdo de press@o e o rendimento, em fun¢do do fluxo de massa ou fluxo volumétrico
levantados pelo fabricante. Associa-se a essas curvas a um equacionamento termodinamico,
que consiste em aproximar o processo realizado pelas turbomaquinas a uma analise
isentropica corrigida pelo rendimento dado nas curvas de operagéo do fabricante. Esta
modelagem & conhecida como modelagem de caixa preta, pois, em nenhum momento,
relacionam-se os dados do fabricante a parametros fisicos das turbomaquinas.

A revisdo da literatura mostrou que essa forma de andlise, apesar de ser simples e
produzir resultados satisfatérios, possui como desvantagem o ndo entendimento das
caracteristicas do processo realizado pelas turbomaquinas. Dessa forma ndo é conveniente
realizar extrapolagbes ou interpolagées além das curvas dadas pelo fabricante. Em contra
partida, ha modelos analiticos, os conhecidos modelos de CFD, baseados na resolugdo das
equacbes diferenciais parciais de mecanica dos fluidos para avaliar o processo compresséo do
fluido segundo as caracteristicas fisicas do problema. Essa modelagem, sem sombra de
duvida, é completa, porém foi levantado pela literatura que ela ndo sé exige grande esforgo
computacional e financeiro, conhecimento bem definido das caracteristicas fisicas e
geométricas dos equipamentos, mas também uma validagdo experimental criteriosa dos
modelos utilizados. Esse método em virtude do custo e do nivel de conhecimento exigido é
restrito ao desenvolvimento e aos projetos de turbo maquinas.
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Outra forma de modelagem um pouco mais simples que a numérica, porém mais
esclarecedora que a caixa preta quanto as caracteristicas fisicas & a modelagem semi-empirica
paseada na equagdo de Euler para turbo maquinas, na similitude e na determinagdo dos
coeficientes de perda. Essa modelagem possibilita a identificacéo dos parametros de perdas
através das préprias curvas de operagao fornecidas pelo fabricante

Os modelos semi-empiricos, conforme os estudos realizados, introduzem na modelagem
caracteristicas fisicas que permitem uma melhor descricdo da operagdo de sistemas
complexos, através da extrapolagdo e interpolagéo dos resultados estabelecidos nas curvas de
fabricante, ou até mesmo, em dados experimentais obtidos por plantas térmicas operando
diariamente, o que permite uma facilidade de compreenséo e otimizacdo dos processos

envolvidos, através de uma programacéo simples e de baixo custo computacional.
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Capitulo i

Analise de Turbinas

Varios métodos podem ser usados para calcular a eficiéncia de operacédo e avaliar os
efeitos compressiveis nas turbinas. Os principios basicos séo apresentados pela discussdo do

processo de expanséo no diagrama T-S

Um tipico processo de expansdo de uma turbina radial € mostrado no diagrama de
pressdo e temperatura pelo fluxo na turbomaquina, conforme figura 2.1. As linhas soélidas
representam a variagio da pressdo total. Para os estados 1 e 2 é observada uma pequena
variagéo de pressdo que representa as perdas no bocal, no entanto, nos estados 2 e 3, hd uma
subita reducdo da presséo total, devido a mudanca de momento, além do termo adicional de
perda por atrito, em consequiéncia da passagem do fluxo pelo impulsor. A linha pontilhada
representa a variagdo da pressdo estatica pela turbomaquina, sendo que maior diferenca
ocorre na regido de saida do bocal no estado 2, uma vez que a diferenga entre a pressao total

e estatica é dada pela energia cinética.
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Figura 2.1 - Processo de fluxo em turbinas
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As linhas sélidas abaixo, mostradas na figura 2.1(a), representam a variagéo da
temperatura total. Entre os estados 1 e 2 nao ocorre variagido da temperatura total, porém
acontece um aumento brusco no estado 2, devido as perdas por atritos do disco da roda, €
entre os estados 2 e 3 sobrevém uma reducdo grande de temperatura total em razéo da
mudanga de momento. A temperatura éstética € mostrada logo abaixo pela linha pontilhada,
observa-se que a diferenga entre temperatura estatica e total & pequena na entrada e na saida
da turbina, porém, no estado 2, & alta velocidade acentua-se essa diferenca.

O processo de expanséo pode ser representado também em diagrama T-S, como mostra
a figura 2.1 (b) no qual as linhas sodlidas representam isobaricas de presséo total e O

pontilhado, as linhas de isobaricas de press&o estatica. Observem, nesta figura, os detalhes

das alturas manométricas envolvidas no processo, tais como q,, que representa a diferenca de
altura manomeétrica devido a queda de temperatura de 7, até T, ,realizando um processo
isentrépico, destacando ainda os principais termos de perdas ¢,, g, e ¢, , e ainda o termos

de velocidade C, e C, que representam a diferenca de energia entre o estado estatico e total.

Os tipos de modelagem mais comuns aplicadas a este tipo de equipamento segundo
Balje (1980) sao: andlise baseada em dados de cascata, argumentos de canal e coeficientes
de velocidade.

2.1 - Analise de Turbinas Utilizando Dados de Cascata

Este método é particularmente apropriado para o calculo da eficiéncia no ponto de projeto
e para otimizagéo de projetos para uma dada condigéo de operagéo, além de ser uma das
melhores metodologias para estabelecer o potencial de diferentes tipos de turbinas.

A eficiéncia é calculada pelo coeficiente de energia tedrico e pelas relagdes de perdas:
sendo necessario, para aplicar os parametros de cascata, expressar o coeficiente de energid

tedrico na forma:

v, = ou
" eot(d,)+Ldu ),

onde:

2.1)

v,, - Coeficiente tedrico de energia

ou - Parametro de carga na pa
A

)

- Angulo do vetor médio
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A eficiéncia para a analise & expressa na forma

1
Myt = 2.2
et 1+¢32lzg/(2[//th)J @2
onde:
Mher - Rendimento hidraulico total
¢, -Fator de Fluxo adimensional
{ - Coeficiente de perda
O termoZ{ representa a soma dos coeficientes de perdas, dada por:
Z é’ = (:P + :E + é’cl ) rotor + ((P + é,E )smror (23)

onde:
{oo- Coeficiente de perda interna

¢, - Coeficiente de perda por atrito nas paredes de saida

¢, - Coeficiente de perda por folgas nas pas

Os termos caracteristicos do coeficiente teorico de altura manométrica sdo determinados
com base nas correlagdées semi-empiricas, e, no caso dos termos de perdas, associas-se teoria

de camada limite aos dados de cascata levantados experimentalmente.

2.2 - Analise de Turbinas Usando Argumentos de Canal

Este método pode ser discutido abrangendo turbinas axiais e radiais, sendo igualmente
apropriado para o calculo nas condigbes de projeto, assim como fora de projeto.
A altura manométrica total pode ser expressa na forma:

qad—t = qth + qR + thr (24)

onde:

... - altura manométrica adiabatica total
g, - altura manométrica tedrica
q, -Perdasem altura manométrica do rotor

q,, - Perdas em altura manométrica no bocal
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T - Perdas em altura manométrica no bocal

Assim a eficiéncia é dada:

¢
My = 20 (2.5)

qad—l

Os termos de perdas relacionados a equacéo (2.4) sdo dados na forma:

Ao = ¢3 R 2.6)
e

PRI B @7)
onde:

i E K, - Razéo de velocidades meridionais do rotor
. y; i ¢ - Coeficiente de perdas no bocal

5 ; £, - Coeficiente de perdas no Rotor

0 Os termos ¢, ¢, séo calculados utilizando a metodologia de cascata.

2.3 - Analise de Turbinas Usando Coeficientes de Velocidade

Esta técnica de andlise considera o torque exercido pelas forgas que atuam no rotor,
devido aos vetores de velocidade, podendo ser aplicada em turbinas radiais e axiais. O torque
é expresso pelo tridngulo de velocidades e dado da seguinte forma:

M

IF=—(C,1,+Cy-15) 2.8)
g

onde:

'  -Torque

M - Fluxo massico
g - Gravidade

¢,, - Velocidade absoluta de entrada do rotor projetada na dire¢éo tangencial ao rotor
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c¢,, - Velocidade absoluta de saida do rotor projetada na dire¢&o tangencial ao rotor
r, - Raio de entrada do rotor

¥, - Raio de saida do rotor

O termo de eficiéncia hidraulica é dado:

4. Y
771;—5:— T CO (29)

onde:

7 Rendimento hidraulico estatico

- |
r - Coeficiente de torque, dado porz = &
M-c,-D (2.10)

U - Velocidade tangencial de impulsor

c, - Velocidade do jato

D - Diametro

c, € definido como:

Co =28 G (2.11)

onde:

q.. -Altura manomeétrica adiabatica

Para determinar as velocidades nas equagbes (2.8) e (2.9) utilizam-se as correlagdes
estabelecidas por Balje (1980), que sdo fungéo de coeficiente de velocidade, grau de reagdo e
angulo de saida do bocal e do rotor. Estes coeficientes de velocidade, por sua vez, sdo fungdes
dos termos de perdas estabelecidos para o método de cascata.

2.4 - Modelo de Turbina Axial Proposto no ASHRAE Toolkit

O modelo desenvolvido pelo Toolkit esta focado no estudo de turbinas axiais utilizadas
em centrais de turbinas a gas. Nesse sentido, estabelece que as turbinas comportam-se como
uma turbina elementar, conhecida como roda D’Laval, que é constituida de um bocal e uma
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roda com pas simétricas, conforme mostra a figura 2.2. O equacionamento baseia-se na teoria

de gas perfeito, na equagéo de Euler e nos efeitos compressiveis.

Figure 2.2 - Representacio esquematica da roda de D’Laval e do digrama de velocidade

O trabalho desta turbina pode ser representado de acordo com a equacgéo de Euler, como

se segue:

W, =Cpy-U, ~Cyy U, =U-(C, cos(a, )~ C; cos(a, ) (2.12)

onde:

y i .
v W, - Trabalho eixo

~.» - Velocidade absoluta de entrada do rotor projetada na diregao tangencial ao rotor
C

.1 - Velocidade absoluta de saida do rotor projetada na diregdo tangencial ao rotor

C, - Velocidade absoluta de entrada do rotor

5 - Velocidade absoluta de saida do rotor

a, - Angulo entre a velocidade absoluta e tangencial na entrada do rotor

a, - Angulo entre a velocidade absoluta e tangencial na saida do rotor

U/ - Velocidade tangencial do rotor, dado por U = 7-D-N (2.13)
D - Diametro

N - Velocidade de rotagdo do rotor

Do triangulo de velocidade, tem-se:
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C- cos(a) =U+W- cos(,B) (2.14)
onde:

f - Angulo entre a velocidade relativa e tangencial

W - Velocidade Relativa

Por simetria da pa, tem-se que o angulo de saida da pa é dado por

By=n-p, (2.15)

Substituindo as equagdes (2.14) e (2.15) na equagéo (2.12), tem-se
Wy, =2-U- W-cos(,Bz)z 2-U-(C, -cosle,)-U) (2.16)

A velocidade C,, como mostra a figura (2.2), pode ser calculada por uma expansdo

isentropica do bocal, dada por

r-1°
V4

P 7
C,= [2-Cp-Tsu- 1—[;"] (2.17)

SU

onde:

Ty, - Temperatura de entrada na turbina
Py - Press&o de entrada na turbina
P, - Pressdo de saida na turbina

Cp - Calor Especifico a presséo constante

A eficiéncia isentrépica n é dada na forma:

_I/I/L.F_Z-U-((.'R-cos(a:)—!l)
e . (2.18)
56

n=

O fluxo de massa que passa pelo bocal € definido como fungdo da area do bocal (4,,)
CCthr S

usando consideracées de escoamento compressivel, tem -se

o I
wr, N A (27 by
P R, Vr-1" w2 )7 g2) 7 (2.19)
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M . - Fluxo massico de ar

|

Ar

. - Area de saida do bocal

R, - Constante particular dos gases ideais para o ar

y - Razao de calores especificos

» % critica

= x P,
7y, - Relagao de pressdo dada naforma, 7, = Max[LX. T
SU

no qual o valor da relagéo de presséao critica € dada por ; Tiicn = [LJH (2.20)
ritica }/ +1

A modelagem estabelece, conforme observado na equagdo (2.19), que a relagéo de
presséo nas turbinas axiais & variavel até o ponto de relagdo de pressao critica, dada pela
equagao (2.20), e em seguida, constante, com o valor da relagdo de pressao critica.

O equacionamento proposto nesse modelo mostra-se bastante simplificado quando

comparado aos modelos anteriores, fazendo-se necessario identificar apenas 3 parametros

para caracterizar as turbinas: area do bocal (4,,); didmetro do rotor(D) e angulo de entrada do

fluxo no rotor (az). Esse procedimento é facilmente realizado, sendo suficiente o uso das

curvas de operagao das turbomaquinas.

2.5 - Turbinas Radiais

As turbinas radiais tém uma longa histéria de desenvolvimento, com o objetivo de
explorar as poténcias hidraulicas. O engenheiro Francés, Foumneyron, em 1830 desenvolveu a
primeira turbina radial hidraulica com aceitag@o comercial, esta turbina era do tipo radial
“outflow”. Em 1847 Francis e Boyden desenvolveram uma turbina radial do tipo “inflow” com
excelentes resultados, conhecida como turbina Francis.

As turbinas radiais pequenas do tipo “inflow”, ou turbinas centripetas tém sido usadas em
muitas aplicagdes na ultima década por operarem com menores fluxos mais eficientes que as
turbinas axiais. As aplicagdes s@o incluidas a sobrealimentacdo de motores automotivos e
Diesel, as unidades de expansdo nos sistemas de resfriamento em aeronaves comerciais, a
liquefagdo de gases e outros sistemas de criogenia. Além do mais oferecem uma montagem
compacta e rigida, quando montadas com compressores centrifugos, utilizada em aplicagdes

onde o tamanho é mais importante que o consumo de combustivel. Esta configuragao tem
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mostrado uma excelente op¢do em pequenas unidades de turbina a gas para geragdo de
poténcia de até 3MW, Cohen et al (1996).

Em turbinas radiais, a energia & transferida do fluido para o rotor pela passagem do maior
raio para o menor, sendo necessario para produgdo de trabalho positivo que o produto da
velocidade absoluta tangencial pela rotagdo de entrada seja maior que o0 mesmo produto na
saida. Para isso, séo utilizados bocais multiplos para evitar a pré-rotagéo do fluxo na saida. A

figura 2.3 mostra a configuragdo tipica de uma turbina radial.

P4as do Bocal

Figura 2.3 - Configuragéo tipica de turbina radial

Para modelagem desses equipamentos foi proposta uma andlise similar a realizada no
modelo do Toolkit para turbinas axiais. Na literatura, foram encontrados alguns trabalhos que,
na sua maioria, procuram modelar esses equipamentos baseados em correlagbes semi-

empiricas para determinar perdas nestas turbinas.

2.5.1 - Revisdo Bibliografica

Os métodos propostos por Balje representam ferramentas semi-empiricas de analise e de
desenvolvimento de projetos de turbomaquinas para os mais diversos tipos de turbinas. Outras
analises que se destacaram na literatura foram as realizadas por Benson (1970) e Mseddi et al
(2002).

Benson (1970) avaliou uma variedade de métodos para representar as perdas em
turbinas radiais em operacéo fora do ponto de projeto. Para essa avaliagdo, dividiram-se as
perdas em duas principais, perdas no bocal, e no rotor, sendo que as perdas no bocal incluem
as perdas da voluta. No bocal, foram analisadas as definigdes de perdas de Horlock, que sdo
baseadas na equivaléncia das perdas com a relagédo de diferengas de presséo de estaghacao
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e estatica, e Balje, que é baseada na equivaléncia das perdas com coeficientes de energia,
conforme definido anteriormente. No rotor, devido & complexidade dos fendbmenos fisicos
envolvidos, as perdas foram divididas em: perdas de incidéncia; perdas por atrito na passagem
do fluxo pelo rotor; perdas por folgas e perdas por atrito da roda, levantadas por Balje, Bridle e
Boulter, Benson e Futral e Wasserbauer. Para Balje, as perdas no rotor sdo equivalentes aos
coeficientes de energia, para Bridle e Boulter, as perdas podem ser representadas pela
equivaléncia com a relagdo de diferengas de pressdo de estagnagdo e estatica, Benson e
Futral e Wasserbauer, por sua vez, admitem que as perdas sdo equivalentes a energia cinética
das compontes normais da velocidade. Benson conclui que ambos os modelos para o bocal
apresentaram bons resultados, quando comparados ao experimental, e que o modelo de Futral
e Wasserbauer apresentaram os melhores resultados para as perdas, quando comparados
com os resultados experimentais. Além disto, demonstrou que o angulo de fluxo de saida das
turbinas possui pequeno efeito, quando comparado ao termo de perdas e angulo de fluxo do
bocal.

Mseddi et al, (2002) desenvolveram uma metodologia de turbinas radiais fundamentado
no calculo da relagdo de expans&o em dois estados da turbina; um estatico e outro dinamico, e
a eficiéncia isentropica pela combinagdo da equacgao de Euler para turbomaquinas e a equagéo
de efeitos de deslizamento dada na relagdo empirica de Stodola. As consideragbes realizadas
para o tratamento foram que o modelo & estacionario, unidimensional, utiliza relacbes de gas
perfeito e capacidade térmica constante. O modelo emprega somente parametros geometricos
para modelagem e obtém como resultado erros da relagéo de pressado da ordem de 3% e para
eficiéncia de 5,8%. Esses resultados, por sua vez, levaram os autores a concluir que esta
metodologia € eficaz para primeiros calculos a serem realizados sobre as turbomaquinas.

Dixon (1982), em sua obra, distribuiu as perdas nas turbinas radiais conforme mostrado
na figura 2.4

DISTRIBUICAO DAS PERDAS
1 OO R SR

0,9

0,8 {5

PERDAS POR FRACAO (hes-hss)

0,74,

0,6

Rotor
0,5- E;_—_=| Folga
Ef__:_] Atrito no Rotor

0.4 : : . : i !
015 035 055 075 095 LIS 135
VELOCIDADE ESPECIFICA — (s [rads]

Figura 2.4 - Distribuigdo das perdas em turbinas radiais
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2.6 - Modelagem de Turbinas Radiais Utilizando a Metodologia do ASHRAE
Toolkit

Em uma primeira abordagem, foi utilizada a mesma metodologia proposta na ASHRAE
Toolkit para turbinas radiais, procurando levantar os parametros da turbina D’Laval para cada

rotacdo da turbina dada nas curvas de operagéo do fabricante.

2.6.1 - Metodologia de Determinagao dos Parametros

Para determinagéo dos parametros é necessario, inicialmente, estabelecer os estados de
entrada e saida das turbomaquinas, assim como, o fluido e o trabalho real. Como fluido de
trabalho foi utilizado o ar, tendo como estado de entrada de 500 K e 150 kPa. Para avaliagio

dos estados de saida, utilizaram-se as definicbes de gas ideal para um processo isentropica,

dado pela equagéo (2.21).

SR () S
iy =Tgy (FEL] (2.21)

onde:

iT,, - Temperatura de saida isentropica

Ty, - Temperatura de entrada na turbina
P,, - Presséo de entrada na turbina
P, - Pressao de saida na turbina

Admitindo que a entalpia é dependente somente da temperatura, esta pode ser
representada por um polindmio de segunda ordem, conforme equacgdo (2.22), no qual os
coeficientes do polindmio s&o determinados realizando uma interpolacéo dos dados de entalpia

para o ar do software EES.

h=a-T"+b-T+c (2.22)
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A entalpia de saida da turbina e, conseqlientemente, a temperatura de saida podem ser
obtidas pela definigdo de rendimento isentropica, que é dado nas curvas do fabricante, na
forma:

By =hgy (g, — ik )7 (2.23)

onde:

ih,, - Entalpia de saida isentropica
h,. - Entalpia de saida da turbina
hg, - Entalpia de entrada da turbina

n - Rendimento isentrépico

O ASHRAE toolkit define o calor especifico envolvido no processo, como sendo.
Cp = hey —hgy (2.24)

1 sU 1 EX

Pela definicdo de relagdo de calores especifico, tem-se:
o Cp (2.25)
(p-Ry

Assim, o trabalho real da turbina pode ser dado pela primeira lei da termodinamica
admitindo um processo adiabatico, na forma.

Wy, =hg, —hg, (2.26)

Com o equacionamento acima, estabeleceu-se uma sub-rotina computacional, conforme
o fluxograma do Anexo | da figura 1.1.

Para levantar dos mapas de operagao fornecido pelo fabricante a relagéo de presséo e o
rendimento exigidos na modelagem das turbinas, primeiramente, faz-se necessario esclarecer
a apresentagdo deste banco de dados. As curvas de operagdo do fabricante para turbina
possuem, no eixo das abscissas, a relagdo de pressao e, no eixo das coordenadas a esquerda,
o fluxo de massa e, a direita, o rendimento, sendo que, para cada rotagdo, estabelecem-se
duas curvas caracteristica, uma para o fluxo massico e outra para o rendimento, que sio
fungbes da relagdo de pressdo, como mostra as duas curvas da figura 2.5. A avaliagéo sera

realizada para as duas turbinas, pois possuem caracteristicas distintas.
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Figura 2.5 - Curvas caracteristicas fornecidas pelo Fabricante

O fluxo de massa apresentado por esses mapas de operagdo & dado para as condigdes
de realizagao de teste, sendo necessario realizar uma corre¢do do fluxo para condi¢gdes de

operagdo da turbina, como se segue.
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1‘)

SU

: . P
M(,‘ = Mn-un- = Té" (227)
Loer o
su
// teste
onde:
M wse - Fluxo massico de realizagéo dos testes

M . - Fluxo massico corrigido para as condi¢bes de entrada na turbina

T, - Temperatura de realizagio dos testes
P, - Presséo de realizagéo dos testes
1, - Temperatura de entrada na turbina

Py, - Pressao de entrada na turbina

Para determinagéo do angulo de incidéncia «,, observou-se pela derivagédo da equagéo

(2.18) que, para o ponto de maxima eficiéncia 7, , 0 @ngulo de incidéncia «, é dado por:

Mowx. = €08*(c2,) (2.28)

Como o rendimento maximo é facilmente obtido dos mapas de operacio, determina-se,
para cada rotagdo um angulo de incidéncia.

O diametro da roda D foi determinado utilizando a equacgdo (2.16) com o trabalho
fornecido pela equagdo (2.26) e a velocidade dada pela equagdo (2.17). Com esse
procedimento foi observado que ocorre uma variagio do diametro a medida que se realiza este
calculo, no entanto, como esta variagéo ndo ultrapassa os 10%, fez-se uso de um valor médio
como parametro.

Para determinagéo da area do bocal 4,,, , utilizou-se a equagéo (2.19), como os dados

de massa das curvas do fabricante corrigidos pela equagéo (2.27). Da mesma forma que a
anterior, observou-se uma variagéo que instituiu como o parametro a média desses valores.

Com o equacionamento acima, estabeleceu-se uma sub-rotina computacional, conforme
o fluxograma do anexo | figura 1.2. De posse das sub-rotinas do Anexo |, fixou-se um cédigo
computacional em linguagem FORTRAN 90, conforme Anexo | figura 1.3.

O resuitados dos parametros levantados em fungéo da rotacdo das duas turbinas estéo
mostrados na figura 2.6.
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DIAMETRO AREA DO BOCAL
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Figura 2.6 - Parametros levantados para as turbinas

Na figura 2.6 observa-se que, para as trés primeiras rotagdes, ha uma tendéncia de
linearizagdo do didmetro e da area do bocal, porém ha uma relevante descontinuidade para a
turbina 1 em rotagbes mais elevadas, o que, pela avaliagdo conjunta com os mapas de
operagao da figura 2.5 (a), esta relacionada a curvas de baixo rendimento e elevadas relagées
de pressao que caracteriza possiveis choques do bocal e do rotor.

O angulo de incidéncia, por sua vez, apresentou descontinuidades que podem estar
relacionadas aos choques do bocal, assim como na metodologia de obtengao dos parametros
da curva, que consiste em obter o maior valor das curvas de rendimento e associa-lo a
equagdo (2.28). No entanto esta equagdo esta associada ao ponto de rendimento maximo com
derivada nula, e as curvas dos mapas de operagdo mostram que os valores de maximo
apresentam derivada diferente de zero. Portanto, n&o € possivel caracterizar esse parametro

somente pelos mapas de operacio.

2.6.2 - Avaliagdo do Modelo

A avaliagao dos resultados foi realizada utilizando os valores exatos encontrados pela

metodologia de determinagédo dos parametros das turbinas e os mesmos estados de entrada.
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Compararam-se os resultados calculados pelo modelo com os mapas de operagao fornecidos
pelo fabricante.

Para este procedimento, desenvolveu-se uma sub-rotina baseada nas equacgdes (2.16),
(2.17), (2.18) e (2.19), conforme o Anexo | figura 1.4, fornecendo, como dados de entrada, o
fluxo massico e a rotacéo das curvas. Utilizando essas sub-rotinas estabeleceu-se um coédigo
computacional em linguagem FORTRAN 90, conforme Anexo | figura 1.5, para modelar o
comportamento das curvas. Os resultados obtidos para as duas turbinas estudadas sao
mostrados na figura 2.7 e 2.8.
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Figura 2.7 - Relagao de press&o obtida pelo modelo e pelo mapa de operagao.
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A figura 2.7 mostra a comparagéo e os erros relativos da relagéo de pressao, em funcéao
do fluxo de massa, obtidos entre 0 modelo e as curvas de operagdo do fabricante para as duas
turbinas estudadas. Observa-se que os erros mais elevados ocorreram nas curvas de operagéo
que estdo mais proximas a condic¢do critica, dada pela equacgéo (2.20) e que, apds este ponto,
ndo foi possivel obter convergéncia do modelo. Os erros envolvidos para turbina |, se
apresentaram bem mais acentuados que os obtidos na turbina Il, porém com o mesmo
problema de ajuste da inclinacao da turbina I.

Esses erros elevados podem estar relacionados a dificuldade de prever as perdas
associadas ao processo realizado na turbina, uma vez que as perdas estdo associadas ao
modelo ASHRAE somente ao termo do angulo de incidéncia da equagéo (2.18) e a deficiéncia
da metodologia utilizada para caracterizar os parametros. Pela avaliagdo dos modelos da
literatura, observa-se uma tendéncia de caracterizar as perdas na forma de perdas de presséo,
segundo os dados de Benson (1970), e a observagdo das curvas mostra claramente que ha

uma sobre-estimativa das relagGes de pressio.
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Figura 2.8 - Rendimento obtido pelo modelo e pelo mapa de operagéo.
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A figura 2.8 mostra a comparagéo e os erros relativos da eficiéncia, em funcéo do fluxo

de massa, obtidos entre 0 modelo e as curvas de operagéo do fabricante para as duas turbinas

estudadas. Observa-se que 0s erros ndo apresentaram elevados, como na figura 2.7, no

entanto, existe uma leve distorgéo na inclinagao das curvas modeladas o que, possiveimente,

esta relacionado a dificuldade do modelo observado na figura 2.7, uma vez que, para estimar o

rendimento, utiliza-se a relagio de pressio, como mostram as equagées (2.17) e (2.18).

2.7 - Corregao do Modelo do ASHRAE Toolkit para Turbinas Radiais

Whitfield e Baines (1976) afirmam que os componentes de uma turbomaquina podem ser

representados por dutos e uma configuragio simpiificada para um bocal, admitindo que os

estados estatico e total sdo aproximadamente os mesmos na entrada do bocal, tém-se assim:

Ar

1 y+l

NV R T s T2 - |
ANV Bypcdsy :M7_|:1+}’ 1M,2:| ¥ ,[1_7
Ay Py -y ) 2 ) 2

onde:

M, - Namero de Mach na saida do bocal

¢, - Coeficiente de perdas no bocal

Pela definigio do coeficiente de perdas estabelecido por Whitfield e Baines (1976) é:

38

7
gThr 'Mzz:l%l



Co= hg —ihgy
Thr — 1

12
G

(2.29)

Pelas relagdes para fluido compressivel para um gas ideal, fica facil demonstrar que o
termo, a esquerda e, o primeiro, a direita na equagéo (2.28), sdo a equagdo (2.19). Assim,

pode-se corrigir a sobre-estimativa das relagdes de pressdo anteriormente mencionada.

2.7.1 - Metodologia de Determinacdo dos Parametros

Diferentemente da metodologia de substituicdo proposta na determinacdo dos
parametros anteriores, utilizou-se a metodologia de minimos quadrados de multi-variaveis. O
método de linearizagdo do equacionamento consiste do agrupamento e substituicdo das
variaveis associadas aos par&@metros por uma variavel somente.

O método de minimos quadrados de multi-variaveis € o mesmo aplicado para uma
variavel, e é dado por:

Z":(a+b-X, ~Y.)! > minimo (2.30)

1=1

onde:

a - Coeficiente de ajuste

b - Coeficiente de ajuste

c - Coeficiente de ajuste

X, - Variavel dependente

Y, - Variavel independente

O minimo ocorre quando a derivada parcial da equagdo (2.30) com respeito aos

coeficientes ae bigual a zero.

8y (a+b-X,-X)
=1 :22(a+bX’_Y’):O (231)

oa

= =>2-(a+b-X,-Y,)-X, =0 (2.32)
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Organizando os termos, tem-se um sistema de equagdes.

m ZXI." - Z}’: |
_ZX,- ZX,-:_ __ZX,-'Y, (2.33)

a

_b-

Para a solucéo do sistema de equacionamento estabeleceu uma rotina computacional,
conforme Anexo | figura 1.6

Linearizando a equagéao (2.18), tem-se

U-(C, - ,)-U
-y ( : cos(a,) )=4~U-COS(052)'1T"_4_"’!2"FL2
: 1o : - 22 Kii o2
5 G Ki Xi Xii

Para determinaco dos parametros, resolve-se o sistema de equagdes similares ao

sistema (2.33) e obtém-se os valores das constantes Ki e Kii, e se estabelece que.

U {_% (2.34)

a, = acos( = j (2.35)
) 4.U

linearizando a equagao (2.28)

m 1J;/-R”, /e
Pyy =
v ” — - 2
: _ _/l,il = A’J"J‘:r - " g”u' A ! M?.
M, 1771 MEJ P KA Ki i
27 2 2
Y

Para determinacdo dos parametros, resolve-se o sistema de equagdes similares ao

sistema (2.32) e chega-se aos valores das constantes Ki e Kii, e estabelece que.

4
A, =(Kii)r (2.36)
Ki 2
Crwr =— —l = (2.37)
Kii y—1
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Para identificagdo dos parametros, foi desenvolvido uma sub-rotina, que determina as
variaveis independentes e dependentes das equagdes linearizadas (2.18) e (2.28), conforme
Anexo | figura 1.7, e um codigo computacional utilizando a sub-rotina de minimos quadrados
agregada as sub-rotinas do Anexo | figura 1.1 e I.7, conforme mostra o Anexo | figura 1.8. Os
resultados dos parametros levantados em fun¢do da rotagdo das duas turbinas estdo

mostrados na figura 2.9.

DIAMETRO AREA DO BOCAL
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(©) (d)

Figura 2.9 - Parametros levantados para as turbinas

Na figura 2.9 observou-se que os parametros ) e a, apresentaram, para turbina |, uma
tendéncia de linearizacao e, para turbina Il, em baixas rotagdes, uma tendéncia de oscilar em

torno de um valor constante. Os valores do parémetro A4,, tenderam a uma reta para a turbina

Il e, para turbina |, tenderam a uma oscilagdo em torno de uma reta. O novo parametro

estimado ¢, apresentou-se parabolico, com algumas oscilagbées, sendo que os resultados
negativos estdo associados a definicdo do {,, , dada por Whitfield e Baines (1976) na

equacéo(2.29). O comportamento irregular da turbina | pode estar relacionado a sua mudanga
de diregéo das curvas dos mapas de operagdo devido ao choque, como mostrado na figura 2.6
(a).

A comparagao entre as duas metodologias de determinagido de parametro mostra que o

angulo de incidéncia apresenta ligeiramente menor para a metodologia de minimos quadrados,
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o que ressalta que o ponto de maximo apresentado nas curvas € somente um maximo local e
ndo o maximo proposto pela equacgdo (2.28). O didmetro encontrado pela metodologia de

minimos quadrados apresentou valores um pouco maiores ao anterior o que € resultado do

erro no parametro «,. A drea do bocal, por sua vez, foi sobreestimada de acordo com

metodologia proposta no toolkit, em razéo da introdug&o do parametro ¢, .

2.7.2 - Avaliagao do Modelo

A avaliagdo dos resultados foi realizada utilizando os valores exatos encontrados pela
metodologia de determinagdo dos parametros das turbinas e os mesmos estados de entrada.
Compararam-se os resultados calculados pelo modelo com os mapas de operagao fornecidos
pelo fabricante. Para esse fim, foi levantada uma sub-rotina baseada nas equagbes (2.16),
(2.17), (2.18) e (2.28), conforme o Anexo | figura 1.9, fornecendo como dados de entrada o fluxo
massico e a rotagdo das curvas.

Utilizando as sub-rotinas do Anexo | figura 1.1 e Anexo | figura 1.9 estabeleceu um codigo
computacional em linguagem FORTRAN 90, conforme Anexo | figura 1.10, para modelar o
comportamento das curvas. Os resultados obtidos para as duas turbinas estudadas sao
mostrados na figura 2.10 e 2.11.
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Figura 2.10 - Relagao de press&o obtida pelo modelo e pelo mapa de operagéo.

A figura 2.10 mostra a comparagdo e os erros referentes a relacao de presséo, em
fungéo do fluxo de massa, obtidos entre modelo e as curvas de operagdo do fabricante para as
duas turbinas estudas. Comparando os resultados da figura 2.7 com os resultados obtidos
ap6s a corregdo, observa-se um melhora significativa da modelagem das turbinas com a

introdugd@o do parametro ¢,, , com a maioria dos eros abaixo de 3%, além da melhoria na

convergéncia das curva, o que antes ndo era possivel apés a relagio de pressio critica. No
entanto, aparecem pontos de erro elevado da ordem de 8%, na curva de rotagdo 79578 rpm,
em virtude de uma descontinuidade na curva de operagdo que o modelo ndo caracterizou.
Essas descontinuidades ndo foram observadas nas outras curvas de operagéo da turbina | e
nem na turbina ll, por isso ndo se pode questionar a validade do modelo.

Os ajustes das curvas do modelo aos pontos experimentais foram satisfatérios. Os
maiores erros observados pela nova metodologia estdo nas curvas a direita do ponto de
relagdo de pressao critica, devido a deficiéncia do modelo em representar tanto as condigdes
de choque do bocal, quanto as do rotor.

A figura 2.11 abaixo mostra a comparagéo e os erros relativos da eficiéncia, em fungao
do fluxo de massa, obtidos entre modelo e as curvas de operagdo do fabricante para as duas
turbinas estudadas.
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Figura 2.11 - Rendimento obtido pelo modelo e pelo mapa de bperagéo.

Comparando os resultados da figura 2.8 aos resultados obtidos apés a corregio,
observa-se um melhora significativa da modelagem das turbinas com a introdugdo do
parametro ¢, , da mesma forma que a obtida anteriormente. Observa-se, apesar dos baixos
erros, um comportamento distinto entre o modelo e a curva de operagéo para as rotagdes de
79578 rpm da turbina | e, de 105.840 rpm da turbina Il. O comportamento apresentado na
turbina | esta relacionado aos erros descritos na figura 2.10, e os observados na turbina |l

podem estar diretamente relacionados aos problemas de choque, comentados anteriormente.
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Esta melhoria nos erros, observados nas figuras 2.10 e 2.11, ndo é suficiente para
comprovar a validade do modelo, uma vez que os parametros obtidos ndo apresentaram

nenhuma tendéncia caracteristica e alguns, até uma forma oscilatoria, como mostra o

parametro A, , figura 2.9 (b). Desta forma, propos-se uma aproximagao dos parametros 1),

A, e a,por uma regressao linear com respeito a rotagéo N, e o parametro ¢, por um

polindbmio interpolador de segunda ordem. Os resultados obtidos pelas interpolagbées sdo

mostrados na tabela 2.1.

pela rotacao

parametros caracteristicos do modelo

Tabela 2.1: Interpolagdo dos

Turbina Parametro Equagédes Ajustadas Correlagao
D D=-63011-10" -N+9,3185-10* 0,9750

| A, Ay, =1,7708-10% .N +2,6415-10* 0,8288
a, a, =4,6569-10% - N +4,0108-10 0,99452
Com Lo =-5,8541.10"° - N2 +1,0415-10™ . N -4,9248 | 0.99112
D D=-21212-10 .N+6,3913-10*" 0,80232

| A, Ay, =6,7522-10" - N +1,3729-10* 0,98143
a, a, =-6,3101-10% - N +5,9098-10 0,82010
e Cow = -1,5342-10"° - N? +3,4486-10% - N - 2,3416 | 0.98331

As figuras 2.12 e 2.13 mostram os resultados obtidos pelo cédigo desenvolvido para as
duas turbinas estudadas utilizando os parametros ajustados da tabela 2.1.
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Figura 2.12 - Relagao de presséo obtida pelo modelo e pelo mapa de operagé{o.

A figura 2.12 mostra a comparacdo e os erros referentes a relagdo de pressao, em

funcdo do fluxo de massa, obtidos entre modelo e as curvas de operagao do fabricante para as

duas turbinas estudas. Comparando os resuitados obtidos com a figura 2.10, observa-se um

aumento significativo do erro para as curvas com relagdo de pressdo acima da critica, mas, os

valores abaixo desse valor apresentaram erros que ndo comprometem a aproximacao utilizada

no modelo.
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Figura 2.13 - Rendimento obtido pelo modelo e pelo mapa de operagéo.

A figura 2.13 mostra a comparagéo e os efros relativos da eficiéncia, em fungéo do fluxo
de massa, obtidos entre modelo e as curvas de operagao do fabricante para as duas turbinas
estudas. Comparando os resultados obtidos com a figura 2.11, observa-se um aumento
razoavel dos erros, porém esses ndo chegam a comprometer o uso da aproximagdo do

modelo.
Conforme o observado nas figuras 2.12 e 2.13, as aproximagdes por interpolacéo dos

parametros aumentaram o erro de forma significante, j&, para valores abaixo do ponto de
relagéo critico dado pela equagdo (2.20), o modelo possui erros a baixo de 4% para relagéo de
pressdo e 7% para o rendimento.

2.8 - Analise Comparativa das Metodologias

Objetivando avaliar as diferengas quantitativas entre o novo modeilo e o modelo do
ASHRAE Toolkit para turbinas, desenvolveu-se a figura 2.14 que representa o comparativo
entre os resultados das metodologias e os pontos reais de operacgéo, para a curva do ponto
nominal de operacéo das turbinas estudadas, que corresponde a curva de maximo rendimento.
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Figura 2.14 - Comparativo entre os modelos para 0 ponto nominal de operagéo

De uma maneira geral, como observado na figura 2.14, a introdugéio do parametro £,

0 uso da metodologia de minimos quadrados de multi-varidveis representou uma melhora
significativa na modelagem do modelo do ASHRAE toolkit para turbinas radiais. Essa
metodologia, quando comparada a literatura consultada, apresentou a vantagem de realizar a
modelagem somente com o uso das curvas de operagao, sem ter a necessidade de conhecer

as caracteristicas geométricas das turbinas, uma vez que estes dados sdo confidenciais ao
fabricante.
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Capitulo lll

Analise de Compressores

Dois diferentes metodos para calcular a eficiéncia no ponto de operagdo de projeto de
bombas e compressores s&o comumente utilizados. A analise baseada em argumentos de
canal é freqlientemente aplicada a maquinas centrifugas, e a analise baseada em argumentos
de cascata, por sua vez, e largamente aplicada para todas as maquinas axiais, Balje (1980).

O principio termodinamico tipico de um processo de compressdo em compressores
centrifugos & mostrado na figura 3.1, dado pela mudanga de temperatura e pressao ao longo

do compressor.

Js
Arh

9ad

= A

-

Figura 3.1 - Diagrama T-S do processo do compressor

O processo pode ser descrito inicialmente por uma compressio adiabatica do estado 1

(P.,,1,,) para o estado tedrico 2 (P

=151 th-21

T, ,), essa mudanga pode ser representada em
termos de altura manométrica por ¢, . No entanto, devido as perdas que ocorrem no impulsor,

representada por ¢,, a pressio total tedrica P,

th-21

na saida, € reduzida para /’ a

=2 1

temperatura no estado 2', por sua vez, permanece constante (desprezando transferéncia de
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calor por conducdo e radiagdo), assim o estado na saida do rotor & dado por F,_, e T, ,.

Contudo, existem ainda outras perdas no compressor que devem ser consideradas, tais como;,

as perdas por atrito do disco, representadas por ¢, , que elevam a temperatura total tedrica de
saida do impulsor,7,_,, de forma isobarica, para a temperatura total 7, ,, estado 2", que

permanece constante ao longo do difusor; as perdas por atrito no difusor, representadas por

q,, que reduzem a pressdo total P,_, a P_;, estado 3. Portanto, pode-se definir o estado de

saida do compressor como P,_, e T, , ou T, ,, visto que a temperatura total 7, , é igual a

temperatura total de saida do compressor 7'_, , € em termos da altura manomeétrica, os estados

=37
1,, e P_, ,representam a altura manométrica total consumida pelo compressor g, , € a

pressdo P,_, define altura manométrica em raz&o do processo isentropico dado por g, .

3.1 - Andlise de Compressor Utilizando Dados de Cascata

Este método é particularmente apropriado para o calculo da eficiéncia no ponto de projeto
e para otimizagdo de projetos de compressores axiais. A eficiéncia é calculada pelo coeficiente
de energia tedrico e pelas relagdes de perdas, sendo necessario para aplicar os parametros de

cascata expressar o coeficiente de energia tedrico na forma, similar ao estudo realizado para a
turbina:

ou
—_— 3.1
cot(, )+ Lo G

Rotor

Vo =

onde:

v, - Coeficiente tedrico de energia
ou - Parametro de carga na pa

A, - Angulo do vetor médio

A eficiéncia é expressa da forma

_#2¢

M. =1
l 2'lr’/th

(3.2)
onde:

.-, - Rendimento hidraulico total

¢, - Fator de Fluxo adimensional
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¢ - Coeficiente de perda

onde o termoZ{ representa a soma dos coeficientes de perdas, dada por:

Z é’ = (é’ P + gE + Ccl )mzor + (gP + gE )smtar (33)

onde:
{» - Coeficiente de perda interna

¢, - Coeficiente de perda por atrito nas paredes de saida

¢, - Coeficiente de perda por folgas nas pas

Os termos caracteristicos do coeficiente tedrico de energia sdo determinados em base de

correlagbes semi-empiricas, €, no caso dos termos de perdas, associas-se teoria de camada

limite aos dados de cascata.

3.2 - Analise de Compressores Usando Argumentos de Canal

Este método pode ser discutido abrangendo ndo s6 o projeto de compressores axiais
como também de compressores centrifugos, e € igualmente apropriado para o calculo nas

condi¢cbes de projeto e fora de projeto.
A altura manomeétrica total pode ser expresso na forma:

Qoae =9 T4 T4p (3.4)
onde:

4.4, - Altura manometrica adiabatica total
g, - Altura manométrica tedrica
qr -Perdas em altura manométrica no rotor

g, - Perdas em altura manométrica no difusor

Assim a eficiéncia é dada:

G oa-
n,., = 4L (3.5)
qth
Os termos de perdas relacionados a equagéo (3.4) sdo dados na forma:
2 . KZ . KZ
Ip BRI RS ; 2., (3.6)
onde:
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K, - Razao de velocidades meridionais do rotor
K, - Razdo de velocidades meridionais do difusor

¢, - Coeficiente de perdas no difusor

e

2 . KZ
qr :(_él—z_R"(R (3.7)
onde:

¢, - Coeficiente de perdas no Rotor

No qual os termos ¢, e, séo calculados utilizando a metodologia de cascata.

3.3 - Compressores Centrifugos

Turbomaquinas empregando efeito centrifugo para o aumento da pressdo do fluido tém
sido utilizadas ha mais de um século. As primeiras maquinas a utilizar esse principio foram as
bombas hidraulicas seguidas, mais tarde, pelos ventiladores e sopradores. O uso de
compressores centrifugos data das primeiras aeronaves com motores de propulséo a jato. O
desenvolvimento desses compressores para esse fim continuou até a metade dos anos 50,
quando tornou-se claro que, com o aumento dos motores de propulséo a jato, eram
necessarios compressores axiais, que possuem, para essas aplicagdes, eficiéncias de 3% a
4% maiores que os compressores centrifugos. No entanto, para baixos fluxos de massa, a
eficiéncia dos compressores axiais cai consideravelmente, tornado o uso dos compressores
centrifugos viaveis, pois, além de terem comprimento menor, s&o menos susceptiveis a perdas
de performance por deposicdo na superficie das pas e possuem a habilidade de operar em
largas faixas de fluxo de massa para uma velocidade de rotacéo particular.

Na metade dos anos de 1960, a necessidade de avangos em helicopteros militares
motorizados por pequenas unidades de turbina a gas forneceu incentivos para o rapido
desenvolvimento dos compressores centrifugos. Os avangos tecnolégicos feitos nessa esfera
estimulou o aumento do campo de aplicagéo destes compressores, que abrange das pequenas
unidades de turbina a gas para veiculos rodoviarios e helicépteros comerciais, as aplicagées
nos processo de plantas quimicas e fornecimento de ar para grandes plantas de ar
condicionado, além, é claro, da sobrealimentacdo de motores Diesel, que € uma pratica bem
conhecida dos profissionais da area. A performance atual desses equipamentos, em termos de
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rendimentos, esta por volta de 80 a 84% e, em termos de relagdo de presséo, por volta de 4:1
a6:1.

O compressor centrifugo consiste essencialmente de um envoltério, contendo um
impulsor rotativo que impulsiona o ar a alta velocidade, e de um nimero de passagens
divergentes fixas que desaceleram o ar, tendo como consequéncia o aumento da pressio
estatica. Este ultimo processo € uma difusdo, e, conseqlientemente, a parte do compressor
que contém as passagens divergentes € conhecida como difusor. A figura 3.2 representa um
diagrama esquematico de um compressor centrifugo.

Palhetas 3 S
do Difusor =1\
-B\
Envoltori Impulsor '
0\ \
\& N
N
Olho—l!| | N\
[ N
N
| N ‘
a l Hub N\ N

> ‘(_ Indutor

Figura 3.2 - Diagrama esquema de um compressor centrifugo

O ar é aspirado no olho do impulsor e direcionado circunferenciaimente a alta velocidade
pelas palhetas do disco do impulsor. A um dado ponto do fluxo de ar pelo impuilsor, a altura
manomeétrica é obtida pela aceleragéo centrifuga, assim sendo a presséo estatica aumenta do
olho para o topo do impulsor. O restante da presséo & obtida no difusor, onde a alta velocidade
de saida do ar no topo do impulsor é reduzida para obter o acréscimo de pressdo estatica. Este
processo de difusdo contabiliza as perdas de presséo devido ao atrito do fluido.

A voluta mostrada na figura 3.2 externa ao difusor tem a fungdo de coletar o fluxo do
difusor e dirigi-lo para uma tubulagdo externa. O impulsor possui alguns componentes
caracteristicos como o indutor, que é a parte axial que se estende do olho a regido onde o fluxo
comega a se tornar radial, € o “hub” que é a superficie de revolugdo do impulsor representado
por a-b, na figura 3.2.

Estes equipamentos possuem um faixa de operagdo bem definida, que é limitada pela
méaxima taxa de fluxo, conhecida como condigdo de choque e, pela minima, conhecida como
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linha de surge. O surge, por sua vez, caracteriza-se como instabilidade com seérias
conseqiiéncias para a operagdo e integridade do compressor, desta forma, € de relevante

importancia o estudo deste fendmeno, assim como outras instabilidades.

3.3.1 - Instabilidades dos Compressores

Balje (1980) verificou as caracteristicas de instabilidades do compressor, delimitando as
condicbes de operagdo que, possivelmente, acarretariam o surge. Inicialmente, para essa
avaliagdo, estabeleceu 0 mecanismo de fluxo no compressor que pode ser positivo, quando
ocorre a compresséo, e instantaneamente negativo, quando, em razdo das forgas extemas, a
dire¢éo do fluxo no rotor torna-se reversa, ocasionando um rapido aumento na pressao.

No ponto de projeto, os angulos do indutor e do difusor sdo combinados para que ambos
os elementos operem sem incidéncia, representado na figura 3.3 pelo ponto A. A taxas de fluxo
menores ou maiores que a taxa de fluxo de projeto e as perdas por incidéncia ocorrem no
difusor e indutor, significando que as perdas aumentam no rotor e o fator de recuperagéo de
presséo é reduzido no difusor. Considerando que o compressor é conectado a um sistema e
operado no ponto B, figura 3.3, e que o equilibrio € momentaneamente perturbado, tal que a

operagéo é, temporariamente, transferida para o ponto C.

- V + V Fluxo Volumétrico

Figura 3.3 - Caracteristica tipica de compressores
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Nessa condigdo, o rotor ndo pode sustentar a pressdo original. Assim a pressdo no
sistema se reduzird e se dirigird ao ponto de operagdo mais distante do ponto original de
critério de instabilidade, até o ponto E ser alcangado. Fazendo a reversédo de fluxo, ao passar
pelo ponto D, o fluxo de massa temporal ¢ retirado do sistema ocorrendo a redu¢do da presséo
até o ponto F ser alcangado. Em seguida, passa-se de novo pela reverséo de fluxo no ponto G,
no qual o processo de compressdo do sistema inicia, saltando para ponto H, e continua até o
ponto B ser alcangado. A Figura 3.4 descreve as pressdes em diferentes estados no caminho
do fluxo desse ciclo. A queda de pressao no coletor €, inicialmente, insignificante depois de
passar pelo limite estabilidade, até o ponto E ser alcangado. Deste ponto em diante, ha uma
queda rapida até o ponto G ser alcangado. Depois a pressdo no coletor comega a subir. No
ponto D, a reverséo do fluxo seria esperada, no entanto, isto levaria um tempo finito para
reverter a circulagdo na pa do rotor de modo que a atual revers&o é atrasada por certo intervalo
de tempo. O fluxo reverso esperado no ponto G €, de novo, atrasado devido ao tempo finito
requerido para revers&o de circulagéo na pa do rotor. A colisdo do fluxo de descarga do rotor
com alguns dos fluxos contrarios pode causar, momentaneamente, um aumento na pressao no
difusor no inicio do ciclo de bombeamento. Inicialmente, a velocidade do rotor aumenta, em
virtude da baixa carga, e a pressao no pleno de entrada do compressor aumenta, devido ao
bombeamento do pleno durante o periodo de fluxo reverso. Na trajetéria do ponto H para B, a

velocidade do rotor reduz a pressao do sistema, que logo retorna aos seus valores originais.

I )Colero
™~

I)

Sistema

Regime Permanente
A]) Velocidade Constante

®D®® ®O @ ®

Figura 3.4 - Caracteristica de ciclos de surge em compressores
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O sistema também torna-se instavel, se o ponto de operagéo do compressor é transferido
momentaneamente do ponto original para as maiores taxas de fluxo. A taxa de fluxo adicional
acarretara uma alta pressao no sistema, tal que o ponto de operagéo é direcionado longe do
seu ponto original até o pico de presséo ser alcangado. O bombeamento adicional de taxa de
fluxo causa uma relagdo de pressdo no sistema maior que a maxima relagédo de presséo obtida
pelo compressor. Assim o ponto de operacdo do sistema salta para o ponto |, uma vez que a
alta pressdo n&o é sustentada na regido de fluxo volumétrico, restando, portanto, somente a
regido de fluxo volumétrico negativo, ver figura 3.3. Realizando isso, o ponto de fluxo reverso &
ultrapassado e o prévio ciclo descrito é repetido. Assim, em ambos os casos, nenhuma forga de
restauragdo existe, para que o ponto de operagéo do compressor retorne imediatamente ao
ponto original depois da perturbag&o.

Nessas consideragdes constatou-se que o volume do sistema é comparativamente maior,
de forma que, pequenas mudangas na taxa de fluxo do compressor e na presséo néo afetam a
taxa de saida de fluxo do sistema. No caso, de o volume do sistema ser pequeno, as
mudangcas na taxa de fluxo do compressor afetam o sistema instantaneamente, a caracteristica
de uso tem de ser considerada. Em situagbes em que a caracteristica de uso segue a linha
pontilhada no ponto B da figura 3.5, a press&o entregue pelo compressor, quando o ponto de
operagdo é transferido do ponto B para C, € maior que a pressdo instantanea do sistema,
assim o ponto de operagéo € direcionado a sua posi¢édo original e o sistema € estavel. Quando,
no entanto, a caracteristica de uso segue a linha pontilhada no ponto J da figura 3.5 a

operagao € estavel somente para o ponto J.
A

Re

Caracteristica
de uso

Ly
—

+V Fluxo Volumétrico

Figura 3.5 - Efeito da caracteristica do uso
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Assim a ocorréncia do surge, no ramo instavel das caracteristicas, depende do volume do
sistema analisado e.da resposta do-sistema-a perturbagéo.-Para pequenos volumes fechados,
o sistema pode seguir a caracteristica do sistema instantaneamente, nesse caso a operagéo
estavel no ramo: potencialmente instavel é possivel. Para grandes volumes, a resposta do
sistema & atrasada, assim, instantaneamente, a curva do sistema torna-se .mais horizontal,
alcancando em situag@o extrema, uma linha horizontal de pico de presséo caracteristico, figura
3.5 linha pontilhada, onde para o regime potencialmente instavel a operagéo € sempre instavel.

O estol rotativo, outra causa importante de instabilidade e performance pobre, contribui
para surge, e pode existir normaimente também na faixa de operagéo estavel. Qualquer néo
uniformidade no fluxo ou na geometria do canal, entre as palhetas ou pas, interrompe o fluxo
nos canais, que passa a se mover circunferencialmente pelo compressor. A velocidade de
rotagdo desta instabilidade oscita em tomo de 20 a 80% da velocidade do rotor.Neste regime
de fluxo, o fluxo anular médio se apresenta em regime permanente, mas o fluxo de massa tem
um déficit circunferencial. Nos mapas, a ocorréncia do estol rotativo € observada como um
rapido movimento da caracteristica instavel (1) para a caracteristica estavel (2), de acordo com
Willems (2000), como ilustrado na figura 3.6.

RcA o A

Re
+V Fluxo Volumétrico AV Fluxo Volumétrico
@ O
Caracteristica de Estol Abrupto Caracteristica de Estol Progressivo

Figura 3.6 - Estol rotativo nos mapas de compressores

Com a caracteriza¢ao da faixa de opera§éo dispohivel para os compréssores centrifugos
é possivel delimitar o escopo dos modelos. dirécionando os estudos para a faixa de operagio
estavel e levantando os principais pontos para uso do modelo proposto no ASHRAE toolkit
descrito a seguir.. . - .
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3.4 - Modelo de Compressor Centrifugo Proposto no ASHRAE Toolkit

O modelo desenvolvido no ASHRAE Toolkit foi estabelecido para compressores
centrifugos. Esses, por sua vez, sdo de um ou dois estagios e para modelagem s&o
representados com o um Unico compressor centrifugo composto de um impulsor e difusor
operando de forma isentrépica. As perdas relativas ao compressor sé&o concentradas nas
perdas do motor e da transmiss&o, conforme mostra a figura 3.7.

I’Kh , WM \

(Perdas por Atrito) J-J Compressor
qMotor e Transmissdo Isentropico
@ o ———

1 1 i

Figura 3.7 - Representagéo esquematica da modelagem do compressor

MR VK "qu T
__>

Para modelagem do impulsor foi considerado que a energia cinética néo tem efeito
significativo no balango de energia. De acordo com o teorema de Euler, o trabalho transmitido
do impulsor para o fluido é somente relatado pelo tridngulo de velocidade na saida do impuisor.

W, =U-C,-cosla,)=U*+U-W,-cos(B,) (3.8)
onde:;
U - Velocidade tangencial de impulsor, dadopor U =z-D-N (3.9)

W, - Trabalho adiabatico

D - Didmetro da roda
N - Velocidade de rotagdo da Roda

C, - Velocidade absoluta na saida do impulsor
W, - Velocidade relativa na saida do impulsor
a, -Angulo entre a velocidade absoluta e tangencial na saida do impulsor

B, - Angulo entre a velocidade relativa e tangencial na saida do impulsor
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E a velocidade relativa W é dada conforme mostra a figura 3.8

v,
%2235@3 (3.10)
onde:
A - Areade saida do impulsor, dado porA=7-D-e
e - Comprimento da area de saida do impulsor
V, - Fluxo Volumétrico de saida do impulsor

Figura 3.8 - Descrigéo do impulsor

E o fluxo volumeétrico V, & dado segundo as relagdes isentropicas para um gas ideal.

. . (Py )

V,=V"{ = 3.1
i -
onde:

V', - Fluxo Volumétrico de entrada do compressor isentrépico

P,, - Presséo de entrada no compressor
Py, - Pressao de saida no impulsor

¥y - relagéo de calores especificos

Estabelecendo o balango de energia para 0 compressor (impulsor e difusor), tem-se:

sl I
W, =#-4-RM-T’1 (Rc ’ —1‘ (3.12)
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onde:

< - Fator de compressibilidade
R, - Constante particular dos gases para o refrigerante

7", - Temperatura de entrada no compressor isentropico

Re - Relacao de pressao do compressor

Estabelecendo o balango de energia somente para o impulsor, tem-se:

=Ry T R -1+ k2 (3.13)
y—1 2

onde:

Re, - Relagéo de presséo do compressor

C, - Velocidade absoluta na saida do impulsor

Pelo triangulo de velocidade na saida do impulsor, tem-se:

C; =U*+W," +2-U-W,-cos(B,) (3.14)

Combinando as equagdes (3.8), (3.10), (3.11), (3.12), (3.13) e (3.14) permite obter a
seguinte equacéo:

_ =
V2 :g.tan(ﬁ)'{_}/—f.G'Rmf.T'I{RC e _1}—(]2:! (315)

}/ ———
e
7.

- 72 y-1

Re, = 1+}’ 1. 1 ) U2_7_V2___- (3.16)
2.y ¢-R-T A2 -sen*(B)
O fluxo de massa de refrigerante pode ser dado por:
. 7 1
M, =V2Re; (3.17)
v,

onde:

M, - Fluxo massico de refrigerante

v, - Volume especifico de entrada no compressor isentrépico, dado por:
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(3.18)

A energia dissipada pelo compressor &€ dada pela relagdo linear entre os trabalhos eixo e
adiabatico, como descrito abaixo:

WSh = I/i/loss + (1 + aloss). WAd (319)

e o acréscimo de temperatura € dado por:

T' _ T + I/Vlos.v + aloss ’ WAd
17— *sU y

ép : Mref

(3.20)

onde:

W, - Trabalho Eixo

W,m - Constante de perdas, relacionado as perdas eletromecanicas.

a,, - Fatorde perdas

Cp - Calor especifico a pressdo constante médio

A modelagem proposta acima fundamentou a representagdo do comportamento de
compressores utilizados em turbocompressores, utilizando pequenas adaptagoes, tais como:
e A retirada do fator de compressibilidade ¢ do equacionamento acima, uma vez
que O COMPpressor opera com ar;
e A substituicdo da nomenclatura e dos termos associados ao refrigerante para o ar;
e A adequacio do termo W,m, uma vez que as perdas estdo associadas somente

ao processo envolvido no compressor.

Para utilizagio e avaliagdo dos modelos, faz-se necessario uma metodologia conforme
descrito nos subitens abaixo.

3.4.1 - Metodologia de Determinagio dos Parametros

Para determinagdo dos parametros, € necessario inicialmente estabelecer tanto os
estados de entrada e saida das turbomaquinas quanto o fluido e o trabalho real. Como fluido
de trabalho, foi utilizado o ar, tendo como estado de entrada 300 K e 100kPa. Para avaliagéo
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dos estados de saida, foram utilizadas as definicbes de gas ideal para um processo

isentropica, dado pela equagao (3.21).

Ll
- o P 17
Ty =Ty (#] (3.21)

 SU
onde;:

iT,, - Temperatura de saida isentrépica
Iy, - Temperatura de entrada no compressor

Py, - Press3o de entrada no compressor

)'J

.y - Pressdo de saida no compressor

Admitindo que a entalpia é dependente somente da temperatura, de acordo com a teoria
de gas perfeito, que pode ser representada por um polinémio de segunda ordem, conforme
, equacgdo (3.22), na qual os coeficientes do polinémio séo determinados realizando uma

interpolacédo dos dados de entalpia para o ar do software EES.

. h=a-T*+b-T+c (3.22)

.f.i: A entalpia de saida do compressor e, conseguentemente, a temperatura de saida podem
ser obtidas pela definicdo de rendimento isentropica, que € dado nas curvas do fabricante, na
forma:

h!ﬂ‘ = hSU — M (3.23)

nlS

ih,, - Entalpia de saida isentropica
h.. - Entalpia de saida do compressor
hy, - Entalpia de entrada do compressor

n - Rendimento isentropico

O ASHRAE toolkit define o calor especifico envolvido no processo, como sendo.

Cp = ;";hu (3.24)
Isu - I[fx

Pela definicao de relacdo de calores especifico, tem-se:
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Cp

& C[) - RAR

(3.25)

Dessa forma, o trabalho real e adiabatico do compressor pode ser dado pela primeira lei
da termodinamica admitindo um processo adiabatico, na forma.
W.s'h = hyy —hy, (3.26)

W,q =ihgy —hg (3.27)

Com o equacionamento acima, estabeleceu uma sub-rotina computacional, conforme o
fluxograma do Anexo Il da figura 11.1.

Para levantar dos mapas de operagao, fornecidos pelo fabricante, a relagdo de presséo e
rendimento exigidos na modelagem dos compressores, primeiramente, faz-se necessario
esclarecer a apresentagéo desse banco de dados. As curvas de operagdo do fabricante para
compressores possuem, No eixo das abscissas, o fluxo massico e, no eixo das coordenadas, a
relacdo de pressdo, sendo que o rendimento € estabelecido por linhas de rendimento
constantes dispostas para cada ponto de operagdo, dadas pela linha pontilhada. A rotagédo por
sua vez, € dada para cada curva caracteristica, como mostra a figura 3.9.

CURVA CARACTERISTICA DO COMPRESSOR

| [
|
3,00 - o % Cn .
i :
P .
e s
4/
2,50 | ‘ 12 ‘ . 1
Linha de Surge _ O . 72% 1
o F -
: el b 74%
g o s ¥ £ . ” X 153‘820 tpm
2200 = \ | 70% LY
o e B e T . X 143,648 pm
by ! = . i S 132,823 pm
] S o 688% x
s | * R S T | | e
o P . RS e B = 122.026 rpm
& 1,50 - —V— L ‘ ey, = | 110.258 rpm
e S " a
g riiae o BTN 65% 96.320 rpm
o .
r - b ¢ 60% 78.867 rpm
1,00 346 fpm | |
|
|
I I |
0,50 | ] . ! ! ; r — |
0,0200 0,0400 0,0600 0,0800 0,1000 0,1200 0,1400 0,1600 0,1800 0,2000 0,2200

Fluxo massico [kg/s]

Figura 3.9 - Curva Caracteristica do Compressor Estudado
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O fluxo de massa apresentado por esses mapas de operagéo € dado para as condigbes
de realizacdo de teste, sendo necessario realizar uma corre¢do do fluxo para condi¢bes de

operag&o do compressor, como se segue.

I SU 7 ad
M _ M V 1 teste
@& = 7

teste P
SU
[)

# teste

(3.28)

onde:

Mh,_‘_h, - Fluxo massico de realizagéo dos testes

M, - Fluxo massico corrigido para as condi¢des de entrada no compressor

I, -Temperatura de realizagdo dos testes
P... -Presséo de realizagéo dos testes
Ty, - Temperatura de entrada no compressor

P, - Presséo de entrada no compressor

[}
b De posse dessa sub-rotina, estabelecem-se 0s parametros caracteristicos do modelo
‘I.:) HH - rd - 3 .- - -

" utilizando a metodologia de minimos quadrados para multivariaveis, conforme descrito no

= capitulo 2 subitem 2.7.1, realizando, para cada curva da figura 3.9, as linearizagbes da
equagéo (3.8) associadas a equagéo (3.10) e a equagéo (3.19), dadas na forma:
U

Wy =02+ ——s-V, (3.29)
— = M- tan( ,B) r
Kii
W/Sh = WFU.\:, + (l 35 a.fm'.\ ) ’ W—Id (3 30)
—_—— e O e
Y Ki Kii X

onde:
X - Variavel dependente
Y - Variavel independente

K - Constantes de ajuste
No entanto, pode-se observar que ha a necessidade de definir o fluxo volumétrico VZ,

com essa finalidade é realizado um calculo iterativo da equagdo (3.29) com o modelo
estabelecido pelas equagdes (3.8), (3.10), (3.14), (3.13) e (3.17). Aléem desse calculo iterativo,
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admiti-se que o valor de [, esta por volta 130° ou 2.269 rad, como determinado pelo ASHRAE
Toolkit .

Para identificacdo dos parametros foi desenvolvido um codigo computacional utilizando a
sub-rotina de minimos quadrados, Anexo | figura |.1, agregada a sub-rotinas do Anexo Il figura
1.1, conforme mostra o Anexo Il figura I1.2.

O resultados dos parametros levantados, em funcdo da rotagdo do compressor, estdo

demonstrados na figura 3.10.
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Figura 3.10 - Par@metros levantados para o compressor

Na figura 3.10, observa-se que ocorre uma descontinuidade dos parametros
caracteristicos, principalmente na primeira e na ultima rotagdo do compressor, o que pode
evidenciar possiveis condi¢des extremas de operagdo ou até mesmo perdas excessivas no
compressor. No entanto, ha tendéncia relevante de os didmetros, para diferentes rotagdes, se
aproximarem de um valor constante.

Em termos quantitativos, observa-se, na figura 3.10, que alguns valores do fator e da
constante de perdas para o compressor S&0 negativos, evidenciando problemas na
determinagdo desses parametros. O que provavelmente pode ser contornado pela disposigao
geral dos trabalhos eixo e adiabatico para as diferentes curvas, como o exposto na figura 3.11.
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Figura 3.11 - Comparacéo entre o trabalho adiabatico e eixo para diferentes rotagbes

A figura 3.11 aponta uma tendéncia de linearizagéo dos pontos, com a maioria dos erros
menores que 10%, quando da disposi¢do do trabalho adiabatico e eixo. Dessa maneira, pode-
se ajustar a equagdo de uma reta aos pontos e identificar, de forma geral, os termos de perdas
estabelecidos na equagao (3.19), conforme a tabela 3.1

Tabela 3.1: Parametros levantados para figura 3.14

Parametro Valores ajustados  Correlagido
Wi 2,1635
al’uu\' 0,4085 0t9722

Segundo o esperado, os valores do fator € da constante de perdas para o compressor

adquiriram um valor coerente fisicamente, podendo ser aplicado na metodologia.

3.4.2 - Avaliagdo do Modelo

A avaliagdo dos resultados foi realizada utilizando os valores exatos encontrados pela
metodologia de determinagdo dos parametros do compressor e os mesmos estados de
entrada. Visando essa avaliagdo, compararam-se os resuitados calculados pelo modelo com os

mapas de operagao fornecidos pelo fabricante.
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Utilizando a sub-rotina do Anexo Il figura 1.1, fixa-se um cédigo computacional em
linguagem FORTRAN 90, conforme Anexo Il figura 1.3, para modelar o comportamento das
curvas.

Inicialmente, foi avaliado o modelo utilizando para os parametros DD e A, os valores
apresentados na figura 3.10 (a) e (b), e os valores dos parametros de fator e de constante de
perdas estabelecidos na tabela 3.1, e os resultados obtidos, utilizando o cédigo computacional,
sdo representados na figura 3.12, 3.13 e 3.14. Para a avaliagdo dos resultados relativos ao

rendimento, sera utilizada representagido cartesiana, ao em vez de linhas de rendimento
constante, conforme figura 3.9.
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Figura 3.12 - Relagao de pressao obtida pelo modelo e pelo mapa de operagao.

A figura 3.12 mostra a comparagao da relagdo de pressédo em fung¢éo do fluxo de massa,
obtida entre modelo e as curvas de operagao do fabricante do compressor estudado. Observa-
se que os erros mais elevados ocorreram nas curvas de operagdo de maior rotagdo, o que
pode estar relacionado a dificuldade do modelo em prever os efeitos compressiveis devido as
condi¢des de choque para os maiores fluxos de massa.
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Figura 3.13 - Rendimento obtido pelo modelo e pelo mapa de operagéo.

A figura 3.13 representa a comparagdo do rendimento em fungéo do fluxo de massa,
obtidos entre modelo e as curvas de operaggo do fabricante do compressor estudado. Nota-se
que o modelo ndo conseguiu caracterizar o formato parabélico da curva de rendimento do
compressor, o que pode estar relacionado ao termo de perdas elétricas do motor, uma vez que
em sistemas de refrigeragdo utilizando compressores centrifugos, essas perdas podem ser
mais significativas quando comparadas com perdas envolvidas no processo realizado pelo
compressor ou até mesmo na determinagdo dos parametros de perdas, na forma geral como
realizado na figura 3.11.
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Figura 3.14 - Erros relativos obtidos pelo modelo para a relagéo de presséo e rendimento
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A figura 3.14 pde em evidéncia os erros relativos obtidos para a relagdo de presséo e
rendimento na avaliagdo do modelo do compressor. Constata-se que os maiores erros obtidos
foram para rendimento, (ver linhas continuas), com a maioria deles menor que 10%, e que os
pontos de erros maiores que 10%, estao relacionados aos pontos que nao ajustaram bem a
linearizagio feita para determinagdo dos parametros de perdas. Para a relagdo de presséo,
foram observados somente na curva de rotagdo de 153820 rpm, alguns pontos de erro
elevado, que podem estar relacionados as consideragbes feitas para a figura 3.12.

Sem sombra de duvida, o comportamento linear do modelo de rendimento do compressor
é preocupante, uma vez que descaracteriza o comportamento fisico deste equipamento.
Apesar dos valores negativos observados para os parametros de perdas, seria interessante
avaliar o comportamento do modelo utilizando os valores dos parametros estabelecidos na
figura 3.10 (a), (b), (c) e (d). Desta forma, as figuras 3.15, 3.16 e 3.17 apresentam os resultados

obtidos pelo codigo com os parametros estabelecidos na figura 3.10.
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Figura 3.15 - Relagao de pressao obtida pelo modelo e pelo mapa de operagao.

A figura 3.15 mostra a comparagéo da relagao de pressao em fungdo do fluxo de massa,
obtida entre o modelo e as curvas de operagdo do fabricante do compressor estudado.
Observa-se 0 mesmo comportamento linear, na figura 3.12, e um melhor ajuste nas curvas de

operagao, o que pode estar relacionado ao melhor ajuste das perdas do modelo.
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Figura 3.16 - Rendimento obtido pelo modelo e a pelo mapa de operagao.

A figura 3.16 apresenta a comparagéo do rendimento em fungdo do fluxo de massa,
obtido entre modelo e as curvas de operagéo do fabricante do compressor estudado. Verifica-
se que, da mesma forma anterior, 0 modelo ndo conseguiu caracterizar o formato parabdlico da
curva de rendimento do compressor, o que pode evidenciar uma deficiéncia do modelo de
perdas para caracterizar o comportamento fisico do compressor, ou até mesmo, a dimensao do
termo de perdas elétricas do motor, uma vez que em sistemas de refrigeragdo utilizando
compressores centrifugos, tais perdas podem ser mais significativas quando comparadas com

as perdas envolvidas no compressor.
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Figura 3.17 - Erros relativos obtidos pelo modelo para a relagdo de presséo e rendimento
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A figura 3.17 aparecem com evidéncia os erros relativos obtidos para a relagido de
presséo e rendimento na avaliagdo do modelo do compressor. Acusam-se, pela comparacéo
com a figura 3.14, que ha um significativo aumento dos erros envolvidos no rendimento, (ver
linhas continuas), e uma leve reducado do erro para a relagdo de pressao, (ver linhas
pontilhadas), principalmente na curva de rotagdo 153820 rpm. Devido ao significativo aumento
dos erros do rendimento aliado a ndo melhoria do comportamento das curvas modeladas,
conclui-se que a metodologia de determinagao dos parametros para cada curva, ndo deve ser
aplicada.

Segundo a demonstracédo das figuras 12, 13, 15 e 16, o modelo do ASHRAE toolkit ndao
caracterizou completamente o comportamento fisico dos compressores centrifugos utilizados
nos turbocompressores, apesar de a maioria dos erros serem menores que 10%. No entanto,
com a finalidade de explorar a simplicidade do modelo, procurou-se adaptar o modelo do
ASHRAE Toolkit aos modelos semi-empiricos encontrados na literatura, através de um
levantamento bibliografico das caracteristicas e dos modelos de compressores centrifugos

utitizados.

3.5 - Revisdo Bibliografica

Para avaliacdo das caracteristicas dos compressores centrifugos e a influéncia das
geometrias na performance desses equipamentos foram selecionados os trabalhos descritos a
seguir.

Rodgers (1964) avaliou a influéncia das geometrias do difusor, do impulsor e do indutor
nas caracteristicas de vinte e sete geometrias de compressores diferentes, permitindo
apresentar um método de estimativa do fluxo massico e da relagdo de presséo, desde que os
picos de eficiéncia do impulsor e do difusor sejam conhecidos. Rodgers destaca a importancia
da geometria do indutor no comportamento do impulsor, além de varidveis como: a area de
saida, as geometrias de passagem do impulsor e de entrada do difusor, fator de
escorregamento, e o numero de pas do difusor como sendo fatores determinantes na
performance do impulsor. O difusor, por sua vez, € uma solugdo de compromisso entre
impulsor e o difusor, sendo caracterizado pela iteragdo impulsor-difusor, que pode ser dada
pela razdo de areas entre a saida do impulsor e entrada no compressor. Conclui-se que as
linhas de surge sao afetadas pela razdo de diametros do impulsor, que o fluxo massico, para

uma dada razdo de area do difusor pela area de entrada do compressor, aumenta, quando
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reduzem o angulo de entrada do indutor e a razéo de diametros do impulsor, e, que a razéo de
diametros e a razdo de areas do difusor pela entrada do compressor levam ao estol do indutor
ocasionando baixas eficiéncias.

Para ressaltar a influéncia da interagdo impulsor-difusor, levantado por Rodgers (1964),
Ziegler et al (2002) realizaram uma avaliagdo experimental dessa interacdo e também da do
difusor-impulsor, através do estudo tanto do espaco radial entre o impulsor e o difusor quanto
do angulo de entrada das palhetas do difusor, para um impulsor de 15 pas com “backswept’
construido em aluminio e um difusor de 23 palhetas, a uma velocidade de rotagdo de 35200
rpm. Verificaram que a ampliagdo do angulo de entrada do difusor aumenta o limite de choque
do compressor e que a influéncia do espago radial é reduzida no impulsor, sendo que para
menores espagos radiais, o fluxo € mais uniforme, proporcionando consideraveis difusées e
melhoria das condigbes de operagdo o que leva ao aumento da pressdo maxima e um
insignificante aumento da poténcia consumida. Mas, observaram que o ponto de eficiéncia
méxima néo sofreu alteragéo significativa e que o ponto de choque diminui com o a redugao do
espaco radial, o que pode estar relacionado a redugdo da area.

Para melhorar o esclarecimento dos impulsores com pas com “backswept’, Farge e
Johnson (1992), avaliaram o impulsor com “backswept’ de compressres centrifugos. O
backswept caracteriza-se por uma mudanca na curvatura na porgdo radial do impulsor, que
ocasiona uma melhoria significativa da performance do equipamento. Para a andlise, utilizaram
um impulsor com 30° de “backswept’ e outro sem a modifica¢do, para uma rotagdo de 500 rpm,
realizando medigdes detalhadas dos trés componentes de velocidade, da presséo estatica e
total em cinco planos. Observaram que, com o uso de “backswept’, ocorre um vortex contrario
ao vortex de passagem que reduz a separagdo no envoltorio, e que acaba por refletir na
melhoria da eficiéncia e na redugdo do fluxo abaixo do fluxo de projeto, para alcangar a
eficiéncia maxima.

O uso de metodologias para descrever o comportamento dos compressores centrifugos &
o foco dos trabalhos de Perdichizzi e Savini (1985), e de Savedra (1993) em sua Tese.

Perdichizzi e Savini, (1985) desenvolveram uma metodologia de otimizagdo de geometria
e aerodindmica baseada no método de busca para projetos de compressores centrifugos,
fundamentada na aproximagédo unidimensional adiabatica usando correlages de perdas e de
escorregamento. Para se proceder a metodologia, dividiram o compressor em 5 partes, e
avaliaram o rotor por 2 diferentes métodos, o de Northern e o de Galvas, sendo o método de
Northern mais detalhado. Para difusor sem palhetas, utilizaram a classica aproximacéo de
Stanitz que considera o atrito e as trocas de calor, levando em conta os blogqueios do fluxo pelo
crescimento da camada limite, e, para o difusor com palhetas, empregaram os métodos Dean e
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Runstadier, Northern e Galvas. Como estratégia de otimizagdo, estabeleceu-se, como fungéo
objetiva o rendimento e o fator de recuperac¢édo de energia cinética, com restricbes geométricas
e aerodinamicas, além das tensGes nas pas. Levantaram que a metodologia de Northern,
acoplada com o método de Dean e Runstadler para o difusor, apresentou melhores resultados
que as outras configuragdes de métodos avaliados € que, pequenas maquinas sofrem maior
penalidade dos efeitos dimensionais e, como conseqiiéncia, a velocidade especifica aumenta,
e essa por sua vez é restringida pelo limite de tensdo mecanica do material, o que, para
relagbes de pressoes elevadas reduz a eficiéncia total pelo limite de velocidade especifica.

Savedra (1993), desenvolveu uma metodologia simplificada baseada na equagio de
Euler para o trabalho eixo, em que sdo considerados ndo sé o fator de escorregamento e
coeficiente de distor¢cdo do perfil de velocidade, mas também os termos de perdas relativos ao
difusor € compressor, que, por sua vez, sdo divididos em perdas por atrito e difusdo, em um
fator de choque do fluxo e de desvio da condigdo de projeto. Para o levantamento dos fatores
de perdas, Savedra caracterizou trés pontos caracteristicos na curva de compressor para uma
dada rotagéo: o ponto de maxima relacdo de pressao, o de maximo rendimento e o de limite de
fluxo, além das condi¢des de maximo fluxo, com derivada nula da eficiéncia, e de limite de
surge, com derivada nula do trabalho adiabatico. Tais caracterizagbes fizeram chegar a
resultados muito proximos das condigbes de operagdo real. Savedra levantou ainda a
influéncia das propriedades dos refrigerantes nas dimensdes dos compressores centrifugos. O
que sera discutido segundo os trabalhos de Nakagawa, Tanaka e Kameko (1992) e Sarevski
(1996).

Nakagawa et al (1992), realizaram uma investigagdo experimental para melhorar a
performance do HCFC 123 em um compressor centrifugo que operava com CFC11, propondo
ajustes na difuséo do impulsor e uso de impulsor tandem. Observaram, inicialmente, que ocorre
a reducéo da capacidade de 10% e um consumo de poténcia de 10% e 15% maior, o que pode
estar relacionado ao alto peso molecular HCFC 123 e, apds o ajuste da difusdo do impulsor, a
performance de compresséo recupera os niveis do CFC11. O impulsor tandem, que consiste
de um impulsor axial e radial, mostrou-se promissor para compensar a maioria dos aumentos
na taxa de fluxo volumétrico e no trabalho tedrico de compressao, resultado da diferenga de
propriedades termodinamicas do CFC 11 e HCFC 123.

Sarevski (1996), comparou os principais par@metros geométricos e de operagdo de
compressores centrifugos operando com varios refrigerantes, levantando a interdependéncia
entre os parametros do compressor com as propriedades dos fluidos empregados. Sarevski
avaliou tambem os fenémenos de fiuxo dos turbocompressores, causados pelos altos nimeros
de Mach e altas relagbes de pressédo. Foram avaliados os refrigerantes CFC11, HCFC123,
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HFC245ca, HFE143, HFE254cb, CFC12, HCF134a, HCFC22 e HFC404a, e possibilidade de
substituicdo dos mesmos. Verificou-se que a performance do compressor esta diretamente
relacionada as massas moleculares e as temperaturas normais de ebuligdo, assim, para
substituicdo do refrigerante, & necessario avaliar essas propriedades. Desta forma, para um
compressor que opera com refrigerante com massa molar maior que o original de projeto, a
relacdo de press&o é menor que a original. E se a temperatura normal de ebuli¢éo € maior que
a original, entéo, a relagao de pressio requerida € maior que a original. Os problemas relativos
a substituicao do refrigerante podem ser resolvidos pelo uso de motores de velocidade variavel.

Unidades de refrigeragdo utilizando compressores centrifugos foram estudadas por
Browne e Bansal (1998). Valeram-se de um modelo estatico dos sistemas de compresséo com
o modelo do compressor estabelecido pelo ASHRAE toolkit, substituindo a equagao (3.19) por
uma equagéo de rendimento politrépico e a metodologia de NTU e ¢ para os trocadores de
calor. Como recurso, foram avaliadas trés unidades de refrigeragéo utilizando o software
“Engineering Equation Solver" EES, para as quais foram levantados os parametros e
comparados com os resultados experimentais. Observaram que o modelo possuia a tendéncia
de sobre-estimar os valores de poténcia o que, segundo 0s autores, pode estar relacionado ao
modelo do evaporador.

Pela andlise dos diferentes trabalhos comprova-se que o modelo do toolkit despreza a
influéncia de elementos do compressor, como o indutor, 0 espago radial entre o impulsor e o
difusor e o tipo de difusor utilizado, além da néo avaliagdo da condicdo de choque do
compressor. Apesar destas negligéncias, o trabalho experimental de Ziegler et al (2002),
mostrou um comportamento linear da relagéo de press&o do impulsor para baixas rotagdes, o
que pode representar uma validagédo do modelo toolkit. Ao se observar o trabalho de Browne e
Bansal (1998), é importante ressaltar que a elevada estimativa dos valores de poténcia pode
ainda estar relacionada aos problemas observados nas figuras 3.12 e 13.5 para as curvas de
maiores rotagdes.

Pela andlise da literatura, podem-se caracterizar duas principais deficiéncias na
metodologia proposta no ASHRAE Toolkit; uma diz respeito a consideragéo do modelo linear
de perdas e a outra, aos efeitos compressiveis associados ao difusor e impulsor. Assim sendo
essas consideragdes passardo a ser objeto de discusséo nessa literatura.
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3.6 - Considerag¢des sobre o Modelo do Compressor

Objetivando esclarecer as caracteristicas fisicas do compressor e modificar o modelo
proposto no ASHRAE Toolkit, desenvolveu-se uma analise baseada no modelo de perdas do
compressor e outra baseada nas consideragdes sobre o efeito compressivel, como se segue:

3.6.1 - Consideragdes sobre o Modelo de Perdas para o Compressor

As consideragOes realizadas s&o baseadas no modelo Savedra (1993) e no modelo de
perdas proposto por Lebrun em um cédigo desenvolvido em EES, no qual as perdas sio
divididas em duas principais perdas isentropicas, uma realizada no rotor e outra no difusor,
conforme mostram as equagdes (3.31) e (3.32).

h, —ih

Ssp = 2—6;22— : (3.31)
2
hy —ih, + ~2—2—
- : 3.32

Cst W (3.32)
onde:
h, - Entalpia de entrada no impulsor

h, - Entalpia de saida do impulsor

ih, - Entalpia isentrépica de saida do impulsor
ih, - Entalpia isentropica de saida do difusor
¢sp - Rendimento isentrépico do difusor

£q - Rendimento isentrépico do impulsor

C, - Velocidade absoluta na saida do impuisor

W, - Trabalho eixo do compressor

De posse dessas duas equacges, pode-se estabelecer duas outras, que relacionam as
perdas no difusor e rotor:
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H
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H, - Perdas no difusor

Pois para difusor tem-se:

ih, =h, = h, - h, + H ,0u seja %—+HD

onde;
h

E para rotor tem-se:

C;

hy =h +—==
2

-Perdas no rotor

. - Entalpia de saida do compressor

h, ~h, +—2L+HR ou seja W, +H,

(3.33)

(3.34)

(3.35)

(3.36)

Baseado nas equagbes (3.33) e (3.34) e nas consideragbes de Savedra (1993), pode-se

onde;

W, - Trabalho Eixo

W

. - Trabalho adiabatico

desenvolver uma equagao que relaciona as perdas com o trabalho real e isentrépico, dada por:

WAd :WSh _HD "HR

(3.37)

Pode se verificar que esta andlise € similar & equagéo (3.4) para analise de argumento de

canal. Pela substituicdo das equagdes (3.33) e (3.34) na equagéo (3.37), tem-se:

WAd = WSh = "fsp)'

(1“’§s;')'WSh

(3.38)

Nessa equagdo, pode-se observar os outros dois novos parametros do modelo do

compressor a serem determinados, £, e &, . A equagdo (3.38), nessa forma, faz relagdo com
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as equacgdes de Euler (3.8) e com a do triangulo de velocidade (3.14), pois ndo é possivel
estabelecer a velocidade C, . Assim pode se’ manipular as equagbes (3.8), (3.10) e (3.14)

segundo a demonstrag&o abaixo:
Pela relagéo trigonométrica tem-se:

cos?(B)+sen*(B)=1 (3.39)
~ onde: -
£ - Angulo entre a velocidade relativa e tangencial

Isolando o cos(,B) na equacéo (3.8) e 0 sen(,B) na equagao (3 10), elevando ambos ao

quadrado e substituindo na equagao (3 39) | tem- se:

N (W, -U) Mzr
S WE = AdU.Z 2 - il“ - (3.40)
'onde . -
M Fluxo massico . | '
Y, .1-:Volume.espe0|f|co‘na‘saida do impulsor -
Substituindo as equagdes (3.8) e (3.40) na equagéo (3 14), tem-se:
2, Waa=U3) M v} a
C:f =%+ ( Ad[]:Z 2) Az +2 (VV,M UZ) (341)
Resolvendo o quadrado perfeito e simplificando, tem-se:
w2 M
C2= (;zd " A/;Z (3.42)
Substituindo a equagéo (3.42) na equagéo (3.38) e simplificando, tem-se:
, . 1- X - .
WSh — 1 W, . 4+ ( fSD) _WZ (1 5SD) M.f;r 'Vg (343)

581 “ 2'U2'§s1 Ad_Z'AZ'é_gI

A essa equacdo pode-se aplicar a metodologia de minimos quadrados de multivariaveis,

pela seguinte linearizagao:

1. ( —&s ) ( ¢y ) R S SR : i
W —_ —— W + SD W +__.———SD M . \)2 344
YSh 551 'A<d' 2 Uz 551 ““1'4-_01' 2 A2 §SI \_“’_2’ ( . )
Xi ;___K/__J Xii \____KV__J Xiii
7 SISBI/UFU
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Os parametros levantados pela metodologia de minimos quadrados s&o dados da

seguinte forma:

ol
Ki

£, =1-2-Kii-U?-&, (3.46)
4= KU (3.47)
\f Kiii

Para avaliagdo dessas consideragbes, foi desenvolvido um coédigo utilizando o

A (3.45)

procedimento de determinagdo dos parametros do modelo do toolkit substituindo a equagéo
(3.19) pela equagio (3.43), e, admitindo que a corre¢io da temperatura, dada na equacéo
(3.20), esta agregada a equagdo (3.43). Como sdo somente especulacbes a respeito da
modelagem, ndo serdo disponibilizados os fluxogramas dos codigos desenvolvidos. A
avaliagao das referidas consideragdes sera realizada pela analise do ajuste das curvas.

A figura 3.18 apresenta os resultados do ajuste da equacéo (3.43) as curvas de operagio
da turbomaquina, em fungao dos trabalhos adiabatico e real.

COMPARATIVO DOS TRABALHOS
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*
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o
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-
40 g—H -
o
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|
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Ratagho [rpm]
a4 Reat-66345 = Reai-76867 Rest-96120 - % - - Real-110288 x - Res-122026 ©  Real112823 + Ras-143648 &  Real-153820
~s--= Modelo- 56346 £— Madelo-76067 Modelo-96320 ——NModalo-110258 ——%—— Madalo- 122026 <~ - Modaio- 132823 ——+— - Modelo- 143648 —4-— Modelo-163820

Figura 3.18 - Resultados do ajuste dos trabalhos pela equagéo (3.43)

A Figura 3.18 mostra que ha uma dificuldade da nova metodologia em adaptar as
condi¢bes das curvas do fabricante, isso pode ser evidenciado, claramente, na curva de
rotacdo de 143.648 rpm, na qual séo verificados um abaulamento contrario a caracteristica da
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curva e o maior erro de ajuste de 10%. Por esse prisma, a metodologia poderia representar

uma melhoria, porém os parametros £, levantados néo apresentam coeréncia fisica, uma vez

que, seus valores excedem a unidade, segundo a figura 3.19.

DIAMETRO DO IMPULSOR AREA DO IMPULSOR
6,0E-02 1,3E-03
T o le—t = 1,0E-03 *\“——"Hw‘
45602 | - -~
- ! 7,5E-04
E t
= 3,0E-02 =
a < 50E-04
1,5E-02 2,5E-04
0,0E+00 - — 0,0E+00 + : . ' r . |
40.000 60.000 80.000 100.000 120.000 140.000 160.000 40.000 60.000 80.000 100.000 120.000 140.000 160.000
N [rpm] N [rpm]
(a) (b)
ANGULO DE SAIDA DO IMPULSOR RENDIMENTO ISENTROPICO DO IMPULSOR
e —— 0,30 + — . :
2,50 [ i ! 8 i I 1
245 0,25 - \ \
0,20 - L Ne=d]
= 2,40 X “\ ;
£ 235 30151 e |
& 2,30 0,10 ‘ ‘
2,25 0,05
220 f | ‘ 1 ‘ 0,00 ; , . : ; |
40000 60.000 80.000 100.000 120.000 140000 160.000 40.000 60.000 80.000 100.000 120.000 140.000 160.000
N [rpm] N [rpm]
(©) (d)
RENDIMENTO ISENTROPICO DO DIFUSOR
350 | :
3,00 P~ [
S T o
2,50 “--.‘H/ ey, L
o |
5‘ 1,50 :
1,00 ‘
0,50 |- i
0,00 | } ; ;
40000 60000 80000 100000 120000 140.000  160.000
N [rpm]
(e)

Figura 3.19 - Novos Parametros levantados para 0 compressor

A incoeréncia fisica apresentada estd relacionada & estimativa do valor da variavel C,,
que é dada pela equacéo de Euler na forma teérica, ou seja, em termos do trabalho adiabatico.
Se o valor de C, é subestimado, o termo de perdas é maior, resuitando na incoeréncia fisica.

Nesse sentido, @ coerente avaliar as perdas em termos da equacdo de Euler na forma real ou
em termos do trabalho rea!:

W, =U* +U -W,-cos(8,) (3.48)
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Nesta equag@o ocorre uma variagéo do angulo g, para compensar a variagéo do fluxo

de saida. Assim sendo, da mesma maneira que a anterior, levanta-se a velocidade C,, na

forma:
V2 = ”'/;I \ A‘ljr'vl2
C,= 7 T (3.49)
Substituindo a equacéo (3.49) na equacgéo (3.38), tem-se:
. . ] = . - :
W, =&, W, - (1-¢sw) W2 - (1-¢s) M2 -v? (3.50)

2'U2 Sh 2A2 Ar

Foi realizado o mesmo procedimento de linearizagido, e levantado os seguintes

resultados como apresentado na figura 3.20, que ilustra a relagdo entre os trabalhos adiabatico
e eixo.

COMPARATIVO DOS TRABALHOS

120 = oz - " ~ -
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Figura 3.20 - Resultados do ajuste dos trabalhos pela equagéo (3.50)

Observa-se, na figura 3.20, que o ajuste dos pontos foi bem melhor que o observado na
figura 3.18, o que levou & redugdo do erro relativo maximo para 3.42%. No entanto, os

parametros £, e £, apresentaram incoeréncia fisica, pois os valores calculados foram todos

maiores que a unidade, conforme a figura 3.21. Além dessa incoeréncia, n&o foi possivel
realizar a convergéncia dos parametros para rotacdo 153.820 rpm, quando da iteragdo da
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equagéo (3.8) com a equagdo (3.50), com a intengéio de ajustar o parametro 4, nas duas

equagbes, ao mesmo valor, pela variagéo do angulo f, .

DIAMETRO DO IMPULSOR AREA DO IMPULSOR
6,0E-02 1,0E-03
4,56-02 e } 75604 | - i <
| £ =7 i
E 50e0 E 50E04
o <
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3,75 | . .
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1,50 -

075 | ‘

0,00 + } t t T

40.000 60.000 80.000 100.000 120.000 140.000  160.000
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Figura 3.21 - Novos Parametros levantados para o compressor

Os problemas apresentados dizem respeito & consideracsio que os parametros [/ e A4da
equagdo 3.50 foram adotados iguais aos pardmetros da equagdo (3.8), resultando na
divergéncia para a curva de rotag8o 153.820 rpm e a possivel deficiéncia nos termos de perdas
do compressor. Em decorréncia desses resultados, decidiu-se utilizar a equagdo para o
trabalho real de Savedra (1993), dada na forma:

Wy,=0-U*=4-C,,-U-cot(B,)+H, +W, (3.51)

onde:
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H , - Perdas por atrito com ar e com rotor
W, - Efeitos de pré-rotacao
, - Velocidade meridional de saida

C
o - Fator de deslizamento
A

- Coeficiente de distor¢cao do perfil de velocidade

Expressando a equagéo (3.51) em forma similar a equagao de Euler proposta no modelo

do ASHRAE toolkit e desprezando os termos H el ,, tem-se:

W,=c-U>~1-W-U-cos(p) (3.52)

Usando o mesmo procedimento de determinagdo da velocidade C, , tem-se:

2 W’ 2 U“ Mﬁ.v“
C? = : Sh 2. i .S‘Jl -1 ~—‘+__T_2" 3.63
L BN WO RS @5

Substituindo na equacéo (3.38), tem-se:

Wd: fSl ( ‘fsn A)l n,rbh (1 ésp) 11/2 (1 éw) M,Z;,'V22+

D) 2 Sh T 2
6 ) 2-4U 2-4 (3.54)
202 (g —A) U’
2 A ( )
Realizando a linearizagdo da equagao (3.54), chega-se a:
[fs, (1 é:sp)( ﬂ“ 2 ‘V(l—fso)-l.W:h [( 4:.5'0)-1 Mz Vz
e . | == 2.21(".[} Joez 2Kf j 2 (3.55)
_I (12—.?;:;) (c‘r—j‘.}g I/ :|

Os parametros levantados pela metodologia de minimos quadrados sédo dados da

seguinte forma:

a—u{% ? (3.56)
- 1l
Eq = Ki+2-Kii- ]IZ‘I’ (3.57)
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Eop =1+2-Kiii - A° (3.58)

l_JKiii-Az 259
Vkii-U? S

Os resultados obtidos pelas novas consideragées estdo apresentados na figura 3.22, que

mostra a relagéo entre o trabaiho adiabatico e eixo.
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Figura 3.22 - Resuitados do ajuste dos trabalhos pela equagéo (3.55)

Observa-se na figura 3.22 que a equagdo ajustada se adequou muito bem aos dados
experimentais, no entanto, ocorreram problemas de divergéncia na geragdo dos pardmetros
para as curvas de rotagdo de 56.346 rpm, 143.648 rpm e 153.820 rpm que podem
comprometer a modelagem. Os parametros que foram levantados estdo representados na
figura 3.23
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Figura 3.23 - Novos Parametros levantados para o compressor

A figura 3.23 mostra que os rendimentos apresentados estio no intervalo de 0-1, o que
caracteriza a coeréncia fisica; e que, apesar de o fator de deslizamento ser maior que um, ndo
compromete a integridade fisica, pois como levantado Cohen (1996), o fator de deslizamento
pode ser acompanhado por um fator de poténcia de entrada, cujo valor € maior que a unidade,
em razdo das perdas como as ocorridas no rotor € no difusor, uma vez que o consumo de
poténcia ndo esta somente relacionado ao deslizamento do rotor.

Para uma andlise mais apurada da modelagem, foi desenvolvido um cédigo
computacional utilizando os parametros encontrados e a equagdo 3.54. Os resultados estdo
mostrados nas figuras 3.24, 3.25 e 3.26.
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Figura 3.24 - Relagao de presséo obtida pelo modelo e pelos mapa de operagéo.

A figura 3.24 ilustra a comparacéo da relagéo de presséo em fungéo do fluxo de massa,
obtida entre o modelo, utilizando a equacgéo (3.54) e as curvas de operagdo do fabricante do
compressor estudado. Observa-se que o comportamento apresentado é semelhante ao obtido
para as figuras 3.11 e 3.15.
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Figura 3.25 - Rendimento obtido pelo modelo e pelo mapa de operagéo.

A figura 3.25 mostra a comparagédo do rendimento obtido pelo modelo, em fungdo do

fluxo de massa, utilizando a equacgdo (3.54) e as curvas de operagdo do fabricante do
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5.
i

%
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compressor estudado. Observa-se que a modelagem caracterizou melhor a curvatura de
rendimento, porém nao foi possivel estabelecer o ponto de fluxo massico inicial, devido a
problemas de convergéncia inerentes ao Newton-Rapson aplicado na equagdo (3.54), e
também a um ponto de descontinuidade da equacéo (3.54).
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Figura 3.26 - Erros relativos obtidos pelo modelo para a relagdo de presséo e rendimento

A figura 3.26 expde 0s erros relativos obtidos para a relagéo de presséo e rendimento na
avaliagdo do modelo utilizando a equagédo (3.54). Observa-se, claramente, que 0s erros
envolvidos no rendimento, (ver linhas continuas), continuam sendo bem mais elevados que os
erros obtidos pela relagdo pressao, (ver linhas pontilhadas). Comparadas a figuras 3.26 e 3.17
observa-se que o erro relativo do rendimento aumentou, principalmente, nos pontos de baixo
fluxo massico para o novo modelo, o que inviabiliza a aplicagcdo da equacgéo (3.54) com a
equagéo (3.8).

De maneira geral, o uso da equacgdo (3.54) tornou-se invidvel devido a dificuldade de
convergéncia ocorridas na geragdo dos parametros e também aos erros obtidos para o
rendimento, apesar da melhora significativa do comportamento modelo com relagdo ao
rendimento e ao bom ajuste realizado pela equa¢éo aos dados experimentais de trabalhos eixo
e adiabatico. As possiveis falhas na modelagem podem estar relacionadas tanto aos
problemas da equagdo (3.8) em adaptar-se aos pontos experimentais, quanto aos de
descontinuidade da equagéo, ao se fazer o uso do metodo de Newton-Rapson.

Os problemas de ajuste observados na equacéo (3.8) e os erros elevados, expostos na
figura 3.26, estdao diretamente relacionados a deficiéncia do modelo em prever os efeitos
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compressiveis e as condi¢gbes de chogue do compressor. Na tentativa de contabilizar os efeitos
compressiveis, realizou-se um estudo baseado na teoria unidimensional de dindmica de gases,

conforme levantamento de Whitfield e Baines (1976) e apresentado a seguir:

3.6.2 - Consideragoes sobre os Efeitos Compressiveis na Modelagem

Com a finalidade de contabilizar os efeitos compressiveis de forma simplificada, admitiu-
se gque a saida do impulsor n&o é influenciada pelos efeitos compressiveis, e que o modelo do
difusor contabilizara os efeitos compressiveis do impulsor e do difusor da seguinte forma:

Pela equacgéo da continuidade, tem-se:

M =p,-A4,-C, (3.60)

onde:

M - Fluxo Méssico

p, - Massa especifica na saida do impulsor

A - Area de saida do impulsor

C, - Velocidade de absoluta de saida do impulsor

Em termos adimensionais, obtém-se:

M-y RT, = .2 ‘fy—h—r’ (3.61)
Ay-F, " RT, y-F,

onde:

T, , - Temperatura total de saida do compressor

1, - Temperatura de saida do impulsor

P, - Press&o total de saida do compressor

R - Constante particular dos gases ideais

y - Razéo de calores especificos

Pela equagao da energia para um fluxo adiabatico, chega-se a:

l =14 (3.62)

onde:

T, , - Temperatura total de saida do impulsor
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L—s_:1+7’_2"_1.M22 (3.63)

onde:
M, - Mach de saida do impulsor

Pela relagéo isentropica, tem-se:

e
7-1
b (L (3.64)
P 1
onde:
P._, Pressé&o total de saida do impulsor

Utilizando a equagéo (3.31) e substituindo as relagdes para gases ideais, obtem-se:

i, y—1

71723_:1__2__.5” M} (3.65)
onde:

iT, - Temperatura isentropica de saida do compressor

£y, - Rendimento isentropico do difusor

Substituindo a equagéo (3.62), na equagéo (3.61) e re-arranjando os termos, tem-se:

M-y RT, N fY;_z (3.66)
Ay P, R-y-T, F T,
M

Multiplicando e dividindo o lado direito por F,_, e substituindo na equagéo (3.64), tem-se:

1y

M-\y-R-T. T \zri p
22 =M2-(,’—2J 2 (3.67)
4,7 B, T, I

Substituindo a equagéo (3.64) expressada em fungdode P_, e F,_,
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P3-——————. .

Substituindo a equagdo por um processo isentrépico para gas ideal e cancelando I, e

7, ,, tem-se:
. r; Is _l'ﬁ 3 _.L T L
M-Jy-R-T_, M, - L) i) L (3.69)
Az v 'Pt—s 112 112 12
Adaptando a equagéo (3.64) para F,_, ,chega-se a:
) 1 e
v R-T T\ (i -1
M V4 R -3 =M2 X 1t—-2 . 1,_7; r (3.70)
A,-v-P, T, T,

Finalmente, substituindo as equagdes (3.63) e (3.65), tem-se:

. i b4
M-\Jy-R-T_, ( y—-1 2 y-1 =
=M, | 1+5Z— M} | |1-— &, -M? 3.71
AZ}’I)?, 2 2 M2 2 fSD 2 ( )

Realizando a linearizacéo da equagéo (3.71), tem-se:

L

Y
MAr }/R[_3 =4 )'__;L_—_l_.A 7'§SD'M2 (372)
’ ' y—1 2 . 2 . Xiz '

v
Y

Os parametros verificados pela metodologia de minimos quadrados s&o dados da

seguinte forma:
L
A=Kii 7 (3.73)

é:SD =-2 A1

oD (3.74)
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Para levantamento dos parametros, utilizou-se uma associagdo das equagbes (3.8),
(3.14) e (3.16). Nela, empregou-se a metodologia de minimos quadrados nas equagdes (3.8) e

(3.71), para determinar o diametro e angulo de saida f, e a area A4 e £, respectivamente. As
equagbes (3.14) e (316) foram associadas a equacgdo (3.8) para determinar os estados de
saida do impulsor, assim como o numero Mach.

A figura 3.27 apresenta o ajuste da equagdo (3.71) para as rotagbes de 122.026 rpm,
132.823 rpm e 143.848 rpm, que foram as curvas que se obtiveram convergéncia.

AJUSTE DA EQUAGAO (3.71)

1.40E+01 = = SEET. i ——
1,20E+01 | " Iy T
' " 1/_//)}’3—/’
/ o
1,00E+01 s
/l'—/ (H/;;?:«""’ ! I
o =
8,00E+00 | ;_rf""" il !
>

6,00E+00
4,00E+00
2,00E+0Q
0,00E+00 ! ! | ‘ | I

2.50E-01 3,00E-01 3,50E-01 4,00E-01 4,506-01 5,00E-01 5,50E-01 6,00E-01 6,50E-01 7,00E-01

Ndmero de Mach
Rotagdo [rpm]
¢ Ran-143849 % — Modalo-122028 — & Modelo- 1 12823 I Nodaio-143648 |

| ¥  Reet122028  ©  Real132823

Figura 3.27 - Resultados do ajuste da equagdo (3.71) aos pontos da curva.

A figura 3.27 apresenta o nimero de Mach de saida do impulsor e os valores de Y
obtidos pela linearizagdo da equagéo (3.71). Observam-se problemas de ajuste do modelo nos
pontos de menores nimeros de Mach, que representa os pontos de méaxima relagao presséo,
com erros relativo 4.10% para curva de rotagdo 122.026 rpm. Apesar do bom ajuste observado,
com erros relativos menores a 2% , a exce¢do do ponto de menor Mach, quando se
contabilizam os erros em termos de trabalho adiabatico, (veja figura 3.28), visualiza-se uma

discrepéancia de resultados.
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TRABALHO ADIABATICO
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Figura 3.28 - Trabalho adiabatico em fungédo do nimero de Mach

A figura 3.28 apresenta o trabalho adiabatico em fun¢do do niimero de Mach de saida do
impulsor para © ajuste realizado pela equagéo (3.71). Observa-se, claramente, o
comportamento adverso dos valores obtidos pelos modelos com erro maximo de 26%.

Diferente do esperado, a equacéo (3.71) associada & equacdo (3.8) ndo apresentou

melhorias significativas na modelagem, bem como, problemas de divergéncia e de coeréncia

fisica, uma vez que os valores £ apresentaram valores maiores que a unidade. Pelo

contrario, estas discrepancias est3o relacionadas a estimativa do valor da velocidade C, pela
equago (3.13), porque os valores de temperatura total de saida do impulsor sdo menores que

a temperatura de saida do compressor, e seriam esperados, teoricamente, valores no minimos
iguais a temperatura de saida.

3.6.3 - Avaliagéo dos Novos Conceitos

Objetivando avaliar as diferengas quantitativas entre a novo modelo de perdas,
estabelecido na equacéo (3.54), e o modelo do ASHRAE Toolkit para compressores
centrifugos, desenvolveu-se a figura 3.29 que representa 0 comparativo entre os resultados
das metodologias e os pontos reais de opera¢éo, para a curva do ponto nominal de operagao
do compressor estudado, que corresponde a curva de maximo rendimento.
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Figura 3.29 - Comparativo entre os modelos para o ponto nominal de operagéo

A figura 3.29 demonstra que a introducéo do novo modelo de perdas na modelagem do
compressor pode representar um conceito promissor, ja que, como mostra a figura 3.22, o
modelo ajustou-se bem aos valores experimentais, a despeito de os erros e as
descontinuidades, observados na figura 3.25, que se referem, principalmente, & resolugéo da
equacéo (3.54) e 3 estimativa do trabalho adiabatico.

Os estudos da contabilizagdo dos efeitos compressiveis, por sua vez, apresentam seérios

problemas de modelagem, com respeito a estimativa da velocidade de saida C, e a

consideracio que todos os efeitos compressiveis serdo contabilizados pelo difusor. Desta
forma, o uso desta metodologia torna-se inviavel para aplicagdo em compressores centrifugos.
Certamente a metodologia estabelecida por Whitfield e Baines (1978), pode vir a esclarecer e
fundamentar novas modificagdes nesse modelo, visto que ndo se realizou o estudo completo
em base a essa metodologia, tendo em vista a limitagéo de informagdes sobre 0 compressor,
pois disponha-se, nessa dissertagéo, somente das curvas de operagéo do fabricante.

Conforme o exposto no capitulo I, 0 uso da metodologia de minimos quadrados
apresentou-se como uma ferramenta imprescindivel para quantificar os parametros dos
modelos propostos para o compressor.

Pelos resultados apresentados pelo modelo do ASHRAE Toolkit (TC-4.7) e pelo avango
observados nas corregdes propostas, faz-se, assim, necessario delimitar a abrangéncia do uso
de tais modelos aos compressores centrifugos utilizados em turbocompressores.
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3.7 - Avaliagéo da Faixa de Aplicagédo do Modelo Ashrae Toolkit

Para realizar esta avaliagdo de forma geral, faz-se necessario definir as variaveis, fluxo
de massa e rotagdo em termos adimensionais. Neste sentido, de acordo com Handbook
ASHRAE equipments, € recomendado substituir a velocidade de rotagédo pelo nimero de Mach
relativo tanto a velocidade tangencial de saida do impulsor quanto a temperatura de entrada no
compressor, como mostrado na equacéo (3.75).

U

VY R, Ty

O fluxo massico € dado na forma adimensional, de acordo com a equagéo (3.76)

o= M/};IT;'U_ (3.76)
Py -N-D

A figura 3.30 mostra as curvas caracteristicas fornecidas pelo fabricante na forma

adimensional.

CURVA CARACTERISTICA DO COMPRESSOR

3,00 — —
l
/L -
250 / - 11,145
Linha de Surge v f -
o - -
-g = - - o 74% .
y 72% 1,070
S 20 o = =3 i 76% % 0.989
o ’ " 70%
8 pi . A B - : 0%909
... ! > 68% .
& 1,50 J * 0,821
= . * i 5% 0717
s = 0,587
- - B ~ B0%
0,420
1,00
0,50
2,00E-03 4,00E-03 6,00E-03 8,00E-03 1,00E-02 1,20E-02

Fluxo Adimensional
Figura 3.30 - Curva Caracteristica do Compressor Estudado em termos de varidveis
adimensionais

Observa-se, na figura 3.30, que, para nimeros de Mach em torno da unidade, os efeitos
compressiveis sdo mais acentuados. De acordo com as observagdes realizadas em base ha
mudanca subita do gradiente da curva de relagéo de presséo, o que ndo justifica o uso do
modelo nesta regido ou limita a aplicagdo dele na regido linear, ou seja, um fluxo adimensional
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por volta 9-107 ou até o fluxo de-tendiménto maximo para ‘cada’ curva de relagéo-de-pressio.
Além dos limites de choque estabelecidos para modelo, a modelagem, também n&o & aplicavel
além dos limites de surge estabelecidos para a regido de instabilidade, a esquerda da linha de

surge, que representa os limites de menor fluxo massico adimensional.
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Capitulo IV

Conclusio & Trabalhos Futuros

O trabalho desenvolvido nessa dissertagdo, avaliou os modelos estabelecidos no
documento ASHRAE Toolkit (TC 4.7), aplicados aos turbocompressores utilizados na
sobrealimentacdo de motores Diesel, objetivando avaliar e modelar o comportamento desses
equipamentos para diferentes condigdes de operagéo.

Com relagéo as turbinas radiais verificou-se que é possivel representar o comportamento
dessas maquinas, de forma simplificada, através da aproximacdo das caracteristicas de cada
curva de velocidade de rotacdo constante a uma turbina elementar, conhecida como D’Laval,
como o estabelecido no ASHRAE Toolkit para turbinas axiais, apesar de nado estarem
satisfeitas as condi¢des de similitude de turbomaquinas. A modelagem, tal como o apresentado
no ASHRAE Toolkit, ndo se adequou ao comportamento das turbinas radiais, principalmente
devido a estimativa dos pardmetros de perda do modelo ASHRAE, que, pelas consideragdes

estabelecidas, é baseada somente no parédmetro «,, que estd associado somente ao

rendimento das turbinas. Foi proposta uma corre¢do fundamentada na teoria de dinamica de
gases em dutos, que estabelece um termo de perda para o bocal, com a finalidade de ajustar o
comportamento da relagéo de pressido. Embora os resultados tenham sido satisfatérios, com
erros da ordem de 5% para relagdo de presséo e 3% para o rendimento, para os parametros
identificados, baseado em valores exatos para diferentes rotagdes, apresentaram uma
disposicdo, de certa forma, aleatdria, o que ndo permitia o ajuste com boas correlagdes. Fez-se

necessario assim, realizar um ajuste linear para os parametros 4, o, € D e, um parabdlico,
para £, , ambos os ajustes em fungdo da velocidade de rotacéo, objetivando determinar a

ordem dos erros envolvidos nessas aproximagdes. Por um lado, os erros para a relagdo de
pressao, devido ao ajuste dos parametros, foram da ordem de 5% até o ponto de relagdo de
pressao critica e de 12% para além desse ponto. Por outro, os erros no rendimento ndo
ultrapassaram 7,5 %. Desta forma, n3o sa@o recomendados os ajustes além do ponto de
relagdo de pressao critica.

A corregdo proposta nesse trabalho para a relagdo de presséo, pela analise da literatura,
pode ser estendida ao modelo proposto no ASHRAE Toolkit para turbinas axiais, uma vez que,
o modelo de perdas estabelecido abrange somente o termo de rendimento.
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A avaliagdo desenvolvida para o modelo de compressores centrifugos estabelecido no
ASHRAE Toolkit (TC. 4.7) apresentou erros da ordem de 10% para o rendimento e para a

relagdo de pressdo, desde que sejam determinados os parametros de perdas W, e «,,

utilizando os trabalhos eixo e adiabatico de todas as curvas de rotagdo constantes
apresentadas nos mapas do compressor, e os parametros D e A para cada curva de rotagdo
constante. Apesar dos erros obtidos ndo muito consideraveis, o comportamento do modelo
para o rendimento, principalmente, e para a relagdo de pressdo nas curvas de maior
velocidade de rotagdo ndo foram satisfatorios. O rendimento estabelecido pelo modelo
apresentou-se de forma linear, enquanto que o das curvas de operagéo é parabolico; a relagao
de pressédo do modelo, por sua vez, ndo caracterizou os efeitos compressiveis, representados
pelas condigdes de choque, tio caracteristicos nessas turbomaquinas. Na tentativa de
aprimorar esses comportamentos, desenvolveram-se consideragbes sobre os modelos de
perdas para compressores centrifugos, fundamentadas nas consideragdes de Savedra (1993),
e na aplicacdo dos efeitos compressiveis no difusor, fundamentado na teoria de dinamica de
gases estabelecida por Whitfield e Baines (1976). Apesar dos esforgos e dos bons ajustes no
modelo de perda proposto ao trabalho eixo e adiabatico, os resultados ainda n&o sé&o
satisfatorios, além de apresentarem problemas de divergéncia.

No levantamento desses problemas destacam-se 0s seguintes pontos:

e estimativa falha da velocidade absoluta de saida do impulsor, C,, dada pelas

equagdes (3.10), (3.14), (3.16) e (3.17);

» a consideragao que todos os efeitos compressiveis podem ser contabilizados somente

pelo difusor;

 a divergéncia dos modelos de perdas e de contabilizagéo dos efeitos compressiveis,

mesmo com ajustes satisfatorios, nos caso de baixa velocidade de rotag&o.

De forma geral, o uso da metodologia de minimos quadrados destacou-se pela
possibilidade de quantificagdo dos parametros dos modelos de forma objetiva e clara, sem a
necessidade de utilizar qualquer outra informagéo, a ndo ser, as curvas caracteristicas de
operagdo das turbomaquinas. Essa facilidade pode ser explorada em modelos mais completos,
sejam baseados nessas metodologias ou em outras, de forma a permitir a representagdo do
comportamento de turbomaquinas pelo uso de propriedades térmicas mensuraveis, objetivando
o estudo e otimizagdo de plantas térmicas somente pelo uso de sensores comuns a essas
plantas, sem a necessidade de utilizar dados de fabricante que, na sua maioria, s&o
confidenciais.
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O trabalho realizado tragou a dimenséo dos pontos a serem estudados em trabalhos
futuros, tais como:

e validagdo da suposi¢éo que a equagéo (2.28), também é aplicavel a turbinas axiais:

» aperfeicoamento do modelo de turbinas radiais, a fim de reduzir os erros nas relages
de pressao acima da relacdo de pressao critica;

e aperfeicoamento do modelo de compressores centrifugos, sem perder a caracteristica
de determinagdo dos parametros, somente pelas curvas de operago;

e aplicagdo dessas metodologias a plantas térmicas operantes, objetivando otimizar e
caracterizar o comportamento delas.
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ANEXO |

SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: Rt, n, Mar, Tsu

J

Saidas y
¥ [ Valor Inicial
\ { =14
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i1 =Ty, (R 7

Y

2 .
hgy, =a-Tg,” +b-Tg, +c

. : 2 .
ihey =a-ilgy +5+ilg +e

Y

Figura |.1 — Fluxograma da sub-rotina de determinagao das propriedades de entrada e saida
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SUB-ROTINA PARAMETRO

Entrada: Rt, n, Mar, N, Tsu, Psu, v, 0,
Saidas: A, , D, a,

Y

5 \/T:S‘U'RAR
Ay, =MAr- ¢, :\[

‘R, -Tsu 1=l
. i 2Y Ar : l— R Y}
psu.\/%.(m)%.\/l_(m)%—‘ y-1 { 7}
Y
2-U-(C, -cos(a,)-U)
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1 max *CE
2
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FIM

Figura .2 — Fluxograma da sub-rotina do parametro D’Laval
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O O e 4 e = e

ROTINA PARAMETRO D’ LAVAL

Entrada: Rt, n, Mar,N, Tsu, Psu
Saidas: AThr, D, o,

Dados de Entrada
N, Tsu, Psu

Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Rt[], T][], Mar[]> Nmax

Y
< Lago Iterativo \
i=1 L
v
SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: Rt[i], n[i], Mar{i], Tsuli]
Saidas: y

Y

SUB-ROTINA PARAMETRO

Entrada: Rt[i], n[i], Marfi], N, Tsu, Psw, ¥, ..
Saidas: A, [i], D[i], a,

v

< . S~ NAO: [=[+]
l_I\Il’om. /

¥ SIM

= soma(AThr [1: Npon ])
N,

Pont

AThr

Y

4 soma(D[l ' N ])
N

L

Pont

y

FIM

Figura 1.3 — Fluxograma do codigo de determinacgédo dos pardmetros D’Laval
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SUB-ROTINA MODELO

Entrada: N, Mar, Tsu, Psu, y, AThr, D, a1

Saidas: Rt,

[ Valor Inicial

{

\

—————>< Lago Iterativo >

Y

[ Rt=25

)

F, = MAr-

V Tsu 1 RAR

] = —ATh
Py ‘/3—71 (Re)s 1= (e
7—

Y

_O0K
27 ORt

Y

Rt, = Ri—+t
K,

¥

B abs(Rt - Rt,)
NI "

erro

Y

NAO: Rt=Rt i e T >

y SIM

CZ

- ‘/z.icp-rsu-[h(m)ﬂ

A

b
2 2

CFIVMD

Figura 1.4 — Fluxograma da sub-rotina do modelo D’Laval
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ROTINA TURBINA D’ LAVAL

Entrada: AThr, D, o, MarN, Tsu, Psu
Saidas: Rt, n

!

[ Dados de Entrada ]

N, Tsu, Psu
Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Mar([]
Y
= o Lago Iterativo
i, =1
Valor Inicial ’
y=la >/ Lago Iterativo>
\ [V

Y

SUB-ROTINA MODELO

Entrada: N, Mar[i], Tsu, Psu, v, Ay, D, o
Saidas: Rt[i], n[i],

¥

SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: Rt[l]: T'I[I], Mar[lla TSu[l]
Saidas: v,

Y

abs(y -7, )
4
Y

NAO: y=17. < erro <10°° >
NAO: I=I+1 . [
\ l_I\IPon! SIM

erro=

FIM

Figura 1.5 — Fluxograma da rotina do modelo D’Laval



| SUB-ROTINA MINIMOS QUADRADOS

Entrada: M, N, Y[1.X; [1L.X,]]
Saidas:k[]

Aux{L: Nppy ] = X\[1: Ny ]
| ;
| Aux{21: Ny ] = X501 Ny ]
| ¥

ra—1|

Y
‘_____)<Lag:o Iterativo >
=M
; < Lago Iterativo >
j=1
Y

Auxl[1: Ny, 1= Aux[j1: Ny, 1 Aux{il: N, ]

Y
xz]= soma(Auxl[l ' Mg ])

¥
z=z+1

| ) ¥
NAO: j=j+ .
‘ ——"—L< = >

v I sm
AuxI[1: Np, 1=Y[1: Npp)- Auxli1: N, ]

Y
y[M +1-— 1] = Soma(Auxl[l . NPont ])
| Y
i=1

Vv SIM

( CONTINUA )

Figura 1.6 (a) — Fluxograma da sub-rotina do Método de Minimos Quadrados
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@ONTINUACA§

. < Lago Iterativo >
1=1
T . Lago lterativo >
e =1
Y
xli-N+j]=0 NAO
SIM
xX[i- N+ J]
x[(j-1)-N+]]
Y
i +1]= i +1]-y[j]- P
Y
Xi-M+ j:(i+1)-M]=x[i- M+ j:i-M+M]-P-x{(j-1)-M+j:(j—1)-M +M]
Y
NAO: j=j+1 _—" . >#
Ay ji= \ ~ N
NAO: 1=1+1 i e SIM
vSIM
K[1:M]=0
Y
Lago Iterativo \
i=M A

k[i1= y[i]—som“[ XM -(i-1)+1]

Y
M (i —1)+1:M -i]-k[1 :M]]

Y
< N, > NAO: [=1+]
ont

Y

FIM

Figura 1.6 (b) — Fluxograma da sub-rotina do Método de Minimos Quadrados
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SUB-ROTINA PARAMETRO

Entrada: Rt, Mar, Tsu, Psu, y
Saidas: Ma, Y, Xi, Xii

(FIVM>

Figura 1.7 — Fluxograma da nova sub-rotina do parametro D’'Laval
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ROTINA PARAMETRO D’ LAVAL

Entrada: Rt, 1, Mar,N, Tsu, Psu
Saidas: AThr, D, o,

¥
[ Dados de Entrada

N, Tsu, Psu
Y

Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Rt[], n[], Mar{]

Y
Lacgo Iterativo \ -
i=1 L

¥
SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: R{[i], n[i], Mar[1], Tsu[i}
Saidas: y
¥
SUB-ROTINA PARAMETRO

Entrada: Rt[i], Mar[1], Tsu, Psu, y
Saidas: Ma[1], Y[1], Xi[i], Xii[1]
Y

< - > NAO: [=I+1
Pont

SIM

SUB-ROTINA MINIMOS QUADRADOS

Entrada: 2, Npgy, {1, Xi[],Xiil

Saidas:k{]
. S ! y

Dz_‘l—' _ﬂZ_] a, =dcos ’]il].__
z-N 4 : . m

SUB-ROTINA MINIMOS QUADRADOS

Y

Entrada: 2, Ny, ., Y, Ma?,1

Saidas:k[]
1

| ¥

2 HU L

AT ) frestE

e 1 i

FIM

Figura 1.8 — Fluxograma do novo codigo de determinagao dos parametros D’Laval
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SUB-ROTINA MODELO

Entrada: N, Mar, Tsu, Psu, ¥ , G App D, ol

Saidas: Rt, n
[ Valor Inicial
= [ M=07
>/ Lago Iterativo
Y
L JE
P =] 27-1 ¥ =1 2]
Ar-u:Mz-[l+f'M;] o 1= 2 CThr.MZZ:,
Ay, - Psy v 2
Y
- R
27 oM,
Y
I
M2a :M2 _-I_T_;_
Y
e _ absWZ —MZa
Fro= M,
NAO:M,=M,, ~"  ¢pro<10°° > La= ﬁ R,
y SM Y
ol r
7Ry Toy G )
- . Ea Rt=|1- 2
ag=tit 2-Cp-Tsu
Y
77___2-U-(C2-cos(a,)—U) %
1 2 | D = —_—
E'C'_) /A N

(FfM)

Figura 1.9 - Fluxograma da sub-rotina do novo modelo D’Laval
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ROTINA TURBINA D’ LAVAL

Entrada: AThr, D, o, Mar,N, Tsu, Psu
Saidas: Rt, n

\
[ Dados de Entrada J

N, Tsu, Psu

Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Mar[]

/ Lago Iteratlvo >

[ Valor Inicial ’
y=14 > La o Iterativo >
\ ¢

Y

SUB-ROTINA MODELO

Entrada: N, Marli], Tsu, Psu, v, Gy, Ay, D, o
Saidas: Rt[i], n[i],

Y

SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: Rt[i], n[i], Mar[i], Tsuli]
Saidas: vy,

Y
abs(y-y,)
y

v
NAO:y=y, "  erro<l10° >
\

NAO: I=I+1 < i=Np,., >‘_’_‘ SIM
C FI;IIM )

Figura 1.10 — Fluxograma da rotina do novo modelo D’Laval

erro =
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ANEXO I

SUB-ROTINA ESTADOS

Entrada: Rt, n, Mar, Tsu
Saidas: 7,77, W 0. Wy,

-
) I— Valor Inicial
e | v,=14
——L\

<fLa¢o Iterativo \<

y

-1
iTEX = T;U L (RC) 4
Y

2 - X ey ;
hoy =a-Tg,” +b-Ty, +c ihyy = a-ilyy” +b-1Ty +c

_(hgy —ity)

Ty =0 Bay +8, W 48
Y
Cp=w

TsU _TEX

. 4

p
Cp—R

¥
abslr=7.) 19 NAO: y=

Yo
7 SIM

7/:

/4 Sh = hm' = hsu

— Valor Inicial
i \ T =

Lago [terativo <

W + alax: ) WAd
Cp M

/

Figura il.1 — Fluxograma da sub-rotina de determlnag:ao das propriedades de entrada e saida

T'1=Tsu
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SUB-ROTINA COMPRESSOR

Entrada: Mar, U, A, B,,v, Py, T,
Saidas: V,

_ Valor Inicial
¥ l v, :0, 8

< Lago Iterativo >
Y

= MAr'vz

Wa = A-sen(,B)
Y

C:=U*+W,"+2-U-W,-cos(B,)

L 7
[y 72 2 Y|
PO P o SRR Uz__f‘im_zv_z__
| 27 R,-T A’ -sen*(B)
. Y
V. = RAr'T'] L
1 PSU S v, =V'1R6‘i 7
Y
< abs(vz“vztz)<10v6 > NAO: v,=v,
vZa
y SIM
szMAr'vz

Figura 11.2 (a) — Fluxograma da sub-rotina do compressor
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ROTINA PARAMETRO COMPRESSOR

Entrada: Re, n, Mar,N, Tsu, Psu
Saidas: A, D, B,, W; 5,% 058

Y
Dados de Entrada
N, Tsu, Psu
Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Mar[]

e Qaco Iteratlvo

SUB- ROTINA ESTADOS

Entrada: Re[i], n[i], Mar[i], Tsu[i]
Saidas: y[i], \QIM[i] W, li]

NAO:I-I+1 -~ . >
\ Pont

SIM
SUB-ROTINA MINIMOS QUADRADOS
>
. Entrada: 2, Np ., W, [1,W adll

[ Valor Estabelecido ‘ aldjs k[] .

B, =2.269 rad & r N
W, =kl a,,, = k[2]-1

Vaorlnicial | | o =l fons =1
vV, =0,8 ] (

%Qaqo Iterativo >
Y

SUB-ROTINA COMPRESSOR

Entrada: Mar, U, A, B,, 7, Py, Ty
Saidas: V,
Y

SUB-ROTINA MINIMOS QUADRADOS

Entrada: 2, Np o Wa4l1. Vo[l

Pont>

Saidas:k[]

[ ! ~
b 8 . |

- A —__L D U
U, = k(1] > “ " k[2]-tan(8,) =N

= A
NAO: U= U, e A=A, - -
A~_< BO) yge, DHEA) 0T~ FIM

Figura I1.2 (b) — Fluxograma do codigo de determinagéo dos parametros do compressor
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4 q

e 0

4]

Ol
0

L

Saidas: Rt, n

ROTINA COMPRESSOR CENTRIFUGO

Entrada: A, D, B,, W o,0 s, Mar,N, Tsu, Psu

Dados de Entrada
N, Tsu, Psu

Leitura de Dados
Entrada: N
Saida: Mdr[]

Laqo Iteratlvo
i=1

/

e
Valor Inicial
V,=08eT° =Ty,

=< Lago It:rativo >4
5 U-M . -v
W,=U>+—=& 2
“ A'tan(pz)
Y

WSh = pi,lo + (1 + alass )' WAd

_Y

SUB-ROTINA COMPRESSOR

Entrada: Mar, U, A, B,, 7, Py, T”,

Saidas: V.,
hy =a-Ty' +b-Ty +c  |» hyy =W, —hg,
Y
Ty =a+h i +b,+ gy 4,
Y
Cp = hsu _hEX
Tsu _TEX
NAO: I=[+1 i Y
l:I\II’crm _ Cp
SIM Y= Cr-R,
v =
' aOSS
I',=Tgy + Cp I]M .
T
SIM abs(T -T" )

NAO:T" =T"1,

e
' V= Vo
1 la ~ 10~ -6€ abs(V V )<>——
T Fag

Figura 1.3 — Fluxograma do novo codigo de determinag¢do dos parametros D’Laval
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