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Resumo

Na unidade curricular de maquinas térmicas, foi desenvolvido um projeto de uma turbina a
gas com 300 mm de didmetro exterior e temperatura de limite metallrgica fixada nos 1300 K
(caso A). O objetivo do presente trabalho incidiu na otimizagdo dessa turbina a gas, visando obter a
méaxima forca de impulso possivel. Para tal, atuou-se em dois par@metros: no aumento do caudal
massico e no aumento da taxa de compresséao do ciclo termodinamico.

Inicialmente, procurou-se aumentar o caudal massico admitido pela turbina a gas (caso B),
porém, os resultados obtidos foram pouco significativos face ao que se julgava ser possivel alcancar.

Em seguida, procedeu-se ao aumento da taxa de compresséo do fluido de trabalho, até
obter o méaximo trabalho util especifico (caso C). Como a velocidade do rotor do compressor radial
ndo podia exceder os 450 m/s, foi necessério adicionar um compressor, de modo a fornecer mais
trabalho ao fluido e assim atingir a taxa de compresséo desejada. Assim sendo, foi adicionado um
compressor axial a montante do radial, j& que este permite ter uma maior area de entrada e assim
admitir um maior caudal méassico (para a velocidade do escoamento de 150 m/s). Com a adi¢ao do
compressor axial, foi necessario alterar os componentes ja existentes e verificar se as tensdes
centrifugas e de flexdo das pas do rotor da turbina, se encontravam dentro do limite recomendado
para alcancar uma vida util de 10 000 horas.

Obtiveram-se duas novas solucdes (caso B e C), que foram comparadas com a turbina a
gas inicial (caso A). Ambas as solucdes responderam ao problema, porém, no caso C obteve-se um
crescimento na for¢a de impulso mais significativo do que no caso B. Assim sendo, o caso C foi
considerado a solucao final e a melhor resposta ao problema proposto.

Palavras-chave: Turbina a gas, Caudal massico, Forga de impulso, Taxa de compresséo, Tensdes
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Abstract

In the discipline of thermal machines, a gas turbine project with an external diameter of
300 mm and metallurgical limit temperature set at 1300 K was developed (case A). The objective of
this dissertation was to optimize this gas turbine, by increasing the thrust. To this end, we tried to
change two parameters: increasing the mass flow rate and increasing the thermodynamic cycle
compression ratio.

Initially, an attempt was made to increase the mass flow admitted by the gas turbine (case B),
however the obtained results were insignificant compared to what was predicted to achieve.

Then, the compression ratio of the working fluid was increased, until obtaining the maximum
specific useful work. As the radial compressor rotor speed could not exceed 450 m/s, it was
necessary to add a compressor to the initial configuration, to provide more work to the fluid and thus
achieve the intended compression ratio. Therefore, an axial compressor was added upstream of the
radial compressor, as this allows a larger inlet area and thus a greater mass flow (for the flow velocity
of 150 m/s). With the addition of the axial compressor, it was necessary to make changes to the
existing components and verify that the centrifugal and bending stresses of the turbine rotor blades
were acceptable in comparison with the recommended limit to achieve a useful life of 10 000 hours.

Thus, two new solutions were achieved (case B and C), which were compared with the initial
gas turbine (case A). Both are solutions to the problem, however in case C, a much more significant
increase in thrust was obtained in comparison with case B. Therefore, case C was considered the
final solution and the best answer to the proposed problem.

Keywords: Gas turbine, Mass flow, Thrust, Compression ratio, Stress
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Nomenclatura

Nomenclatura

Area [m?]

Aceleracdo [m.s™?]

Soma de momentos aplicados sobre eixo da turbomaquina [N.m]
Velocidade absoluta [m.s™]

Calor especifico a presséo constante [J.kg™'. K]
Corda das pés [m]

Diametro exterior do rolamento [m]

Diametro interior do rolamento [m]

Forca [N]

Aceleragdo gravitica [m.s™?2]

Altura [m]

Entalpia [/]

Forca de impulso [N]

Fator que contabiliza a variacéo da seccao transversal das pas do compressor
Comprimento do tubo de chama [m]

Caudal massico [kg.s™1]

Massa [kg]

a Numero de mach

NUmero de pas

Presséo [Pa]

Quantidade de movimento linear [kg.m.s™1]

Calor [J]

Constante universal dos gases ideais [J.kg™*. K]
Raio [m]

Taxa de compresséao

Entropia [J. K 1]

Temperatura [K]

Tempo [s]

Velocidade de transporte [m.s™1]

Velocidade relativa [m.s™1]

Largura [m]

Trabalho [J]

Quota do escoamento ao plano de referéncia [m]
Mddulo de resisténcia da raiz da pa por unidade de corda da pa [mm3.mm™1]
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Velocidade angular [rps]

Massa volUmica [kg.m™3]

Angulo entre a velocidade absoluta do escoamento e a direcéo axial [2]
Angulo entre a velocidade relativa do escoamento e a direcéo axial [2]
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Nomenclatura

Nomenclatura Grega (continuagao)

A Work done factor

] Power input factor

S Fator de escorregamento

0] Diadmetro [m]

A Grau de reagao

A Variacdo de algum parametro

Y Temperature drop coefficient

@ Flow coefficient

O Angulo de convergéncia do compressor axial
o, Angulo de divergéncia da turbina
e Angulo das guias do difusor

) Angulo entre a velocidade relativa e a velocidade de transporte
Sufixos

A Atmosférica

a Axial

b Fronteira do sistema

C Compressor

ct Centrifuga

c.a Compressor axial

c.c Céamara de combustao

E Entrada

e Posicéo exterior

F Folga entre o estator e rotor da turbina
g Gases de combustéo

gb Flexdo

i Posicéao interior

M Material

m Médio

r Raiz da pa

rev Processo reversivel

S Saida

s Processo isentrépico

T Turbina

t Topo da pa

t.a Tubeira de admissao

t.p Tubeira propulsora

t.c Tubo de chama

w Tangencial

0 Propriedade de Estagnacao

1 Entrada do compressor

2 Saida do rotor do compressor

3 Saida do estator do compressor

4 Entrada do estator da turbina

5 Saida do rotor da turbina

6 Saida da tubeira propulsora

LI, ... Usado para identificar o andar do compressor axial ou turbina
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Capitulo 1 — Introducao

1.1 Motivagéo

As turbinas a gas sao maquinas térmicas e, portanto, convertem energia térmica em energia
mecanica. No setor aeronautico, estas sdo compostas por cinco elementos principais sendo eles a
tubeira de admisséo, o compressor, a cdmara de combustéo, a turbina e a tubeira propulsora.

O crescimento no desenvolvimento e uso de turbinas a gas desde a segunda guerra mundial
€ notério. Estas s@o usadas nas mais diversas aplicacdes, tais como gerar propulséo para veiculos
(aeronaves e navios), produzir eletricidade e até gerar poténcia necessaria para ativar outros
componentes industriais como compressores e bombas [1]. Atualmente, as turbinas a gas sdo mais
utilizadas em aeronaves e na producao de eletricidade em centrais termoelétricas, como pode ser
confirmado na Figura 1.1. Nesta figura, € possivel analisar o crescimento na producédo de turbinas

a gas em cada um dos setores, no decorrer dos anos.

Producdo de turbinas a gas mundialmente Produc&o de turbinas a gas por setor
$50 mil milhges (2010)

$30 mil milhdes (2010)

Aviacdo comercial

£20
Aviacao
Producéo de eletricidade
$20
$10
Aviagdo militar
UL Outros ?
Movimentacdo mecanica
Propulsdo maritima
1995 2000 2005 2010 2005 2010 >>>2015

Figura 1.1 — Producéo de turbinas a gas mundialmente (adaptado de [1])

No setor aeronautico sempre foi importante obter um bom racio entre for¢a de impulso e o
peso da turbina a gas. Para tal, a taxa de compresséo e temperatura méaxima do ciclo termodinamico
tem sido dois pardmetros que se procuram aumentar, com objetivo de obter o méaximo trabalho

possivel e assim alcangar um bom réacio forga de impulso/peso.

1.2 Objetivos

Nesta dissertacdo, foi considerado como caso inicial uma turbina a gas com compressor
radial e turbina axial de um andar. Esta maquina térmica consistiu num modelo de pequena
dimensdo — 300 mm de didmetro exterior, cuja temperatura de limite metallrgico se encontrava
limitada aos 1300 K.
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O trabalho efetuado teve como objetivo a otimiza¢éo da turbina a gas, com principal énfase
no aumento da for¢ca de impulso em relagéo ao caso inicial. Assim sendo, mantendo os dados iniciais
(300 mm de diametro exterior e 1300 K de temperatura de limite metallrgico), foram adotados dois

raciocinios:

1. Aumentar o caudal méssico que percorria a turbina a gas: para tal foi necessério
calcular o caudal massico que a camara de combustdo tolerava e de seguida,
calcular a area e diametro exterior do rotor do compressor radial que permitia a

admissao desse caudal massico.

2. Aumentar a taxa de compressdo do fluido de trabalho: para tal foi necessério
adicionar um compressor axial a montante do radial, efetuar as altera¢cdes aos
componentes ja existentes, assim como confirmar se as tensfes das pas do rotor

da turbina se encontravam dentro do limite para alcancar as 10 000 h de vida til.

1.3 Estrutura da dissertacao

A dissertacao encontra-se dividida em cinco capitulos. No capitulo 1, é efetuada uma breve
introducdo do tema a ser estudado e séo apresentados os objetivos do trabalho.

No capitulo 2, é apresentado o contexto em torno das turbinas a gas. No subcapitulo 2.1, é
possivel conhecer a evolugcdo das mesmas, desde a maquina térmica desenvolvida por Heron de
Alexandria no ano 150 A.C, até as turbinas a gas utilizadas no nosso quotidiano, incluindo as de
pequena dimensado. No subcapitulo 2.2, é apresentada a configuracdo utilizada na turbina a gés
inicial, assim como a funcao de cada um dos seus componentes. No subcapitulo 2.3, sédo abordados
0s principais conceitos teéricos necessarios para efetuar o projeto desta maquina térmica.

No capitulo 3, é apresentada a metodologia que foi utilizada no decorrer do trabalho,
incluindo o processo de calculo aplicado em cada componente. Neste capitulo, também sé&o
apresentadas algumas das consideracdes utilizadas no projeto.

No subcapitulo 4.1, sdo apresentados os dados e parametros considerados no projeto de
cada componente da turbina a gas. No subcapitulo 4.2, é apresentada a solugao inicial (caso A),
incluindo todos os parametros calculados para cada um dos seus componentes. No subcapitulo 4.3,
€ apresentado o caso B, onde se procurou aumentar o caudal massico (caso B). No subcapitulo 4.4,
€ apresentada a solucao final (caso C), onde foi alcangada uma taxa de compresséo perto da 6tima
e onde é obtido o maior trabalho util especifico (para a temperatura de limite metaldrgica de 1300 K).
No subcapitulo 4.5, séo discutidos e comparados os dois resultados obtidos (caso B e C) com a
turbina a gés inicial (caso A). No fim do projeto e com objetivo de reduzir o comprimento da turbina
a gas, foram desenvolvidas duas alternativas ao projeto do compressor axial, contudo, nenhum
delas respondeu ao problema como esperado. Estas sdo apresentadas no subcapitulo 4.6.

No capitulo 5, séo retiradas as conclusdes mais significativas das solu¢des obtidas e da

comparacdo das mesmas com o caso inicial.
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2.1 Histoéria da Turbina a Gas

Mundialmente, é reconhecida a importancia e crescimento no uso de turbinas a gas, quer
para producdo de eletricidade em centrais termoelétricas, quer para obtencdo de propulsdo em
aeronaves. Estas séo as duas aplicacdes onde as turbinas a gas sdo mais implementadas, porém,
desde a década de 50 que ocorreu um crescimento da variedade de finalidades a dar a este tipo de
maquina [2]. Na Figura 2.1 é possivel observar a configuracédo da turbina a gas utilizada na aviagao

e na producéo de energia elétrica, respetivamente.

Figura 2.1 — Turbina a gas usada na aviacao (cima) [3] e centrais termoelétricas (baixo) [4]

Com a inovagdo e desenvolvimento imposto por certas personalidades ao longo da histdria,
foi possivel alcancgar a tecnologia implementada nas turbinas a gas do quotidiano. Comeg¢ando no
Egipto, onde em 150 A.C Heron de Alexandria j& explorava o principio de funcionamento que
caracteriza uma maquina térmica. Este criou um mecanismo constituido por uma esfera e uma bacia
fechada com agua, conectadas através de dois tubos que também exercem a funcdo de apoios.
Uma fonte de calor era colocada abaixo da bacia, aquecendo a agua e promovendo a sua ebuli¢éo.
O vapor percorria os tubos e acabava por ser expelido por dois canais inseridos na esfera, fazendo
a mesma adquirir um movimento de rotacdo [5]. Este mecanismo é designado por Eolipila e pode

ser observado na Figura 2.2.
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Figura 2.2 — Eolipila [6]

A origem dos foguetes ndo é certa, porém, é reconhecido o grande desenvolvimento por
parte dos chineses, ja que estes no ano de 1232 usaram foguetes como sistema de propulsdo para
flechas, na tentativa de assustar o povo Mongol na batalha de Kai-Keng [7].

Mais tarde, o engenheiro italiano Giovanni Branca criou um mecanismo, onde vapor era
direcionado para uma turbina, que através de um conjunto de engrenagens originava o movimento

de um moinho [5]. Esta maquina € ilustrada na Figura 2.3.

Figura 2.3 — Mecanismo desenvolvido por Giovanni Branca [8]

Em 1791, John Barber patenteou a primeira turbina a gas com intuito de aplicar a uma
carruagem e assim deixar de utilizar cavalos para a obtengéo de poténcia. Nesta turbina aplicava-
se o ciclo termodinamico utilizado nas turbinas a gas do nosso quotidiano, contendo assim um
compressor, uma camara de combusté@o e uma turbina. Todavia, esta maquina nunca chegou a ser

construida [5].
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Em 1824 a palavra turbina aparece pela primeira vez em literatura. Claude Burdin diz ter
projetado uma roda de 4gua a qual deu o nome de turbina. Esta viria a ser desenvolvida por um dos
seus alunos, Benoit Fourneyron que em 1827 acabou por construir uma roda de gua com 6 cavalos.
Em 1837, o engenheiro francés elevou a poténcia da roda de agua para 60 cavalos e alcangou
grande sucesso internacionalmente. O maior destaque destas rodas de agua, foi a instalagao das
mesmas nas cataratas de Niadgara, para producéo de energia elétrica em 1895 [9].

No ano de 1882, o engenheiro sueco Carl Gustaf Patrick de Laval desenvolveu a primeira
turbina a vapor de impulso e nos sequentes anos criou uma tubeira que aumentava a velocidade do
vapor , antes deste interagir com a turbina [10]. Esta tubeira é bastante usada e importante nos dias
de hoje, principalmente nas turbinas a gas, foguetes e em turbinas a jato que alcancem velocidades
supersénicas. O motor do rocket RD-107, contém quatro destas tubeiras. Na Figura 2.4, é possivel

observar um delas.

Figura 2.4 — Tubeira utilizada no motor do rocket RD-107 [11]

Em 1913, o engenheiro francés René Lorin patenteou o primeiro projeto de um motor ramjet
[12]. Este motor é composto por poucas partes moveis, pelo que depende da forma da conduta de
admissao para efetuar toda a compressao necessaria, ao contrario do turbofan, turbojato ou do
turboélice. Funciona bem com nimero de mach elevado e ndo é possivel obter for¢a de impulso
guando o0 motor se encontra em repouso, pelo que necessita de ser colocado em alta velocidade. A
primeira aeronave a voar utilizando motor ramjet foi a Leduc 0.10, que devido as restricdes na forca
de impulso mencionadas previamente, necessitava do auxilio de outra aeronave de maior porte para
efetuar o “langamento” [13]. Tanto a Leduc 0.10, como o avido “auxiliar’ podem ser observados na
Figura 2.5.
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Figura 2.5 — Aeronave Leduc 0.10 e aeronave de “auxilio” [14]

Em 1930, o engenheiro inglés Frank Whittle patenteou o primeiro turbojato, composto por
um compressor axial de varios andares, um compressor radial, camara de combustéo anular, turbina
axial de um andar e uma tubeira. Foi efetuado o primeiro teste em 1937, contudo, o governo inglés
apenas suportou a producdo deste modelo, aguando o aparecimento da 22 guerra mundial. Este
turbojato foi entdo implementado na aeronave Gloster E.28/39 que viria a estrear-se no dia 15 de

Maio de 1941 [15]. O motor pode ser observado na Figura 2.6

Figura 2.6 — Turbojato Whittle W.1X [15]

Na mesma década em que Frank Whittle desenvolvia o seu modelo, o alemao Hans Von
Ohain também o fazia. Em 1937 testou o seu modelo, He S-1, que usava hidrogénio gasoso como
combustivel. ApOs os testes, foi possivel obter um novo modelo, desta vez movido a gasolina — o
He S-3B, que viria a ser instalado na aeronave Heinkel He 178 e inaugurado no dia 27 de agosto
de 1939 [5,16]. Este foi considerado o primeiro voo recorrendo a um turbojato.

Em 1942, o engenheiro alemdo Anselm Franz criou o primeiro turbojato recorrendo a um
compressor puramente axial de 8 andares — Junkers Jumo 004, ao contrario dos modelos
desenvolvidos por Frank Whittle e Hans Von Ohain. Foi também o primeiro turbojato com tecnologia

de afterburner e com tubeira propulsora de area ajustavel, caracteristicas estas que concediam
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alguma superioridade no combate aéreo. Foi 0 primeiro turbojato a ser produzido em maior escala
e a ser usado operacionalmente na aeronave Messerschmitt ME 262 [17]. Este turbojato e avido de

combate podem ser observados na Figura 2.7 e Figura 2.8, respetivamente.

Figura 2.7 — Turbojato Junker Jumo 004 [17]

Figura 2.8 — Aeronave alema Messerschmitt ME 262 [18]

Apesar do turboélice ter sido patenteado pela primeira vez no ano de 1929 pelo engenheiro
hangaro Gyorgy Jendrassik, apenas no ano de 1945 este tipo de motor foi utilizado para obtencédo
de propulsdo numa adaptacdo da aeronave Gloster Meteor, que originalmente operava com dois
turbojatos e passou depois a utilizar dois turboélices — Rolls-Royce RB.50 Trent [19].

No final da década de 50 e inicio da década de 60, entrou em servico 0 primeiro modelo
turbofan — Rolls-Royce Conway, que devido a rapida evolugéo foi ultrapassado por outros modelos
[20]. O tipo de motor turbofan é caracterizado por um jato de menor velocidade, permitindo obter
uma maior eficiéncia de propulséo e reducao do ruido [2]. Por estas razdes, o turbofan foi introduzido
maioritariamente na aviagdo comercial e mantém-se como principal escolha para as aeronaves
deste ramo, porém também é utilizado em avides de combate como é o caso do icénico F-16

Fighting Falcon [20]. E possivel observar o motor Rolls-Royce Conway na Figura 2.9



https://en.wikipedia.org/wiki/Gy%C3%B6rgy_Jendrassik
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Figura 2.9 — Turbofan Rolls-Royce Conway [20]

Apébs a 22 guerra mundial, a area de motores para aplicacdo aeronautica apresentava uma
grande evolucao e variedade de modelos, entre os quais o turbojato, turboélice e turbofan. Na Figura
2.10, é possivel observar as gamas recomendadas de altitude e nimero de mach a que estes

modelos devem operar de modo a ter um melhor desempenho.

20000 — Turbojw

__ 15000
E
S
= 10000}
= Turbolan

5000

Turboprop
0 I | l P I

0 05 10 15 20 25 30
Numero de Mach

Figura 2.10 — Altitude e nimero de mach para cada modelo (Adaptado de [2])

No decorrer desta dissertacéo, sera estudada uma turbina a gas de pequena dimensédo —
300 mm de diametro. Nas Ultimas décadas foi possivel verificar um aumento do desenvolvimento
desta categoria de turbinas a gas, com a finalidade de serem implementadas em veiculos aéreos
nao tripulados (drones) do ramo militar ou civil. Atualmente, sdo diversas as empresas que fabricam
este tipo de motores, entre as quais estdo a Jetcat, Evojet, KingTech e AMT. Na Figura 2.11, é

possivel observar um dos modelos — o AMT Olympus.
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Figura 2.11 — Modelo AMT Olympus [21]

2.2 Caracterizacdo da Maquina

O principio de funcionamento das turbinas a gas passa pela conversdo de energia térmica
em energia mecénica, pelo que estas sdo consideradas méaquinas térmicas. Como o fluido de
trabalho faz parte do processo de combustdo designa-se como maquina térmica de combustéo
interna [22].

Existe uma grande diversidade de configurac6es e componentes a serem usados neste tipo
de maquina, contudo, o contelido exposto ao longo desta dissertacao diz respeito a configuragdo
usada na aviacdo. Esta configuracdo é composta por cinco componentes fundamentais para o
funcionamento, sendo eles a conduta de admissdo, compressor, cAmara de combustéo, turbina e

tubeira propulsora. Na Figura 2.12, é possivel observar a conduta de admissao.

Figura 2.12 — Conduta de admisséao
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Esta desempenha uma funcdo importante na admissdo do ar necessario para o
funcionamento correto do motor e na uniformizacao do escoamento, tornando-o estavel antes deste
interagir com o compressor. Estas funcbes devem ser asseguradas durante qualquer fase do voo,
incluindo a fase de descolagem, onde a aeronave necessita de 0 maximo impulso possivel [12]. A
conduta pode funcionar como tubeira, acelerando o ar ou como difusor desacelerando o ar [18].

Em seguida, o ar entra no compressor que tem como funcdo aumentar a pressao do fluido.
O compressor do tipo radial € composto por um rotor e por um estator, que muitas vezes é designado
de difusor. No rotor a pressdo e velocidade aumentam, através do fornecimento de trabalho ao
fluido, enquanto no difusor parte da energia cinética € convertida em pressao, fazendo assim a
velocidade diminuir e a pressao aumentar. O difusor também é responséavel pela mudanca da
direcdo do escoamento, antes da entrada do fluido na camara de combustéo [12]. Na Figura 2.13,

€ possivel observar uma ilustragdo do compressor radial a ser utilizado na turbina gas.

¢

.

Figura 2.13 — Compressor radial

Ol O O OO P
I ol 0 0 0o b
O] O O O O QO

Figura 2.14 — Camara de combustéo
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Na camara de combustéo, é adicionada energia ao fluido através da conversdo de energia
guimica em energia térmica, num processo que idealmente ocorre a pressdo constante. Existem
trés tipos de configuracao para a cAmara de combusté@o — can, can annular e annular, sendo a Gltima
a mais adequada para pequenas turbinas a gas. Esta configuracdo contém apenas um tubo de
chama com geometria anular, promovendo uma distribui¢do de presséo e processo de combustao
mais uniforme comparando com as restantes configuracdes, que utilizam mdaltiplos tubos de chama
[2,12]. O sistema anular de combusté&o é ilustrado na Figura 2.14.

Posteriormente, ocorre a expansao dos gases de combustédo, onde parte da energia que o
fluido adquiriu anteriormente é transmitida a turbina, gerando um momento no veio. Através deste
veio, é possivel acionar o compressor, sendo esta a principal funcéo da turbina. Nas turbinas a gas
utilizadas na aviacdo sdo usadas turbinas axiais, onde cada andar é composto por um estator
seguido de um rotor.

No que diz respeito a expansao dos gases de combustéo, é possivel caracterizar dois tipos
de turbina — impulso e reacdo, sendo a Ultima a mais utilizada na aviacdo. A turbina de reacéo é
caracterizada por uma expansao distribuida pelo estator e rotor, ao contrario da turbina de impulso,
onde a expansédo ocorre totalmente no estator. No processo de expansdo dos gases numa turbina
de reacdo, a temperatura e pressao diminuem em troca do aumento da energia cinética [12]. Na

Figura 2.15 é possivel observar a ilustragdo de um andar da turbina.

Estator Rotor

N\

N

Figura 2.15 — Rotor e estator da turbina
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Por fim, na tubeira propulsora a restante energia dos gases de combustdo é convertida em
energia cinética, formando um jato de alta velocidade que imprime a for¢a de impulso necesséria
para vencer o arrasto da aeronave. A ilustracdo da tubeira propulsora, pode ser observada na
Figura 2.16.

Figura 2.16 — Tubeira Propulsora

2.3 Fundamentos Tedricos

Como complexa maquina que €, o projeto de uma turbina a gas envolve diversas areas de
estudo, onde se destacam a termodindmica, mecénica dos Fluidos e resisténcia dos materiais.
Assim sendo, é importante analisar e salientar a equac¢éo da continuidade, equacdo da quantidade
de movimento, primeira lei da termodinamica, segunda lei da termodindmica, equagdo dos gases
ideais, propriedades de estagnacéo, ciclo termodindmico, equacéo de Euler para as turbomaquinas,

tridngulos de velocidade e por fim uma breve apresentacdo da definicdo de for¢a de impulso.

2.3.1 Equacéo da Continuidade

Um dos conceitos mais importantes e utilizado no projeto da turbina a gas € a equacao da
continuidade. Esta refere que, caso ndo ocorra nenhuma adi¢do ou remogao de massa, o caudal
massico que atravessa a maquina tem de se manter constante durante todo 0 seu percurso, ou
seja, trata-se de uma equacéo de conservacdo de massa.

Analisando a Figura 2.17, € possivel observar duas secc¢des aleatérias da turbina a gas. A
seccdo "E" com uma area transversal, A e cujo escoamento detém velocidade, C; e massa
volimica, pg. E a seccdo "S" com é&rea transversal, A e cujo escoamento detém velocidade, Cs e

massa volumica, ps. Recorrendo & equacéo a continuidade é possivel dizer que:

mg = pgCpAp = psCsAs = Mg (2.1)
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Figura 2.17 — Escoamento em duas secc¢des distintas da maquina

Numa turbina a gas real isto ndo acontecera durante todo o percurso da maquina, pois é
adicionado combustivel na camara de combust@o. Ou seja, no interior da turbina a gas percorrera
um caudal massico, my, que tera de ser conservado até a cAmara de combustao onde é adicionado
um caudal massico de combustivel, ;. Posteriormente, o caudal massico a conservar sera a soma

(4 + M), que corresponde ao caudal massico dos gases de combustéo, .

2.3.2 Equacéo da Quantidade de Movimento

Considerando um corpo com massa, m, e aceleracédo, a, € possivel recorrer a segunda lei
de Newton e afirmar que o produto, (m. a), equivale ao somatério de todas as for¢cas exercidas sobre

o corpo, (X F):

ZF =m.a (2.2)

Relembrando que a aceleracdo corresponde a variacdo da velocidade no tempo, é possivel
reescrever a equacao (2.2) [23]:
dc d dp

Fzmazam.Czdt

(2.3)
Onde a parcela (m.C) corresponde a quantidade de movimento linear, p. Afirma-se assim que, a
soma de todas as forgas aplicadas sobre um corpo, (3 F), corresponde a variagcdo da quantidade
de movimento linear do mesmo, (dp/dt).

Considerando que nédo ocorre variagdo de massa, m, e a velocidade é uniforme na sec¢éo

transversal de entrada, Cg, e saida, Cs, é possivel reescrever a equacgéo (2.3) [24]:

z F = m(Cs — Cy) (2.4)

Este conceito tedrico sera (til para obter a equacao que calcula a for¢a de impulso da turbina
a gés, que sera apresentada no subcapitulo 2.3.10.
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2.3.3 Primeira Lei da Termodinamica

Sabe-se que, num ciclo termodinamico fechado a (inica maneira de ocorrer transferéncia de
energia de, ou para o sistema é através de calor e trabalho. Aplicando a primeira lei da
termodindmica entre a posigéo "E" e posterior posi¢do "S" do volume de controlo apresentado na
Figura 2.18, é possivel estabelecer uma equacdo para a conservagdo de energia que ocorre no

sistema:

1 1 . .

m(h5+§C§+gZS)—m<hE+EC,§+gZE)=Q—W (2.5)
Sendo m, o caudal méssico, h, a entalpia do fluido, C, a velocidade absoluta do escoamento, g, a
aceleracéo gravitica, z, a quota em que se encontra o escoamento em relagédo a um certo referencial,
Q, o balanco de energia transferido para o sistema na forma de calor e W, o balanco de energia

transferido para fora do sistema na forma de trabalho.

Q
E S
m Volume de i
' Controlo '
W

Figura 2.18 — Volume de Controlo

Na equacdo (2.5), a soma (h+ 1/2C?+ gz) representa a entalpia de estagnacdo do
escoamento, h,, € a parcela de energia potencial, (gz), € desprezada grande parte das vezes pois
0 escoamento di-se num plano horizontal, o que leva a uma variacdo da energia potencial
irrelevante. Por sua vez, sabe-se que a entalpia, h, corresponde a soma da energia interna

especifica, u, com o produto da presséo pelo volume, (Pv) [25].

2.3.4 Segunda Lei da Termodinamica

Uma das bases mais importantes para a segunda lei da termodindmica foi apresentada por
Rudolf Clausius. Este afirmou que num sistema, é impossivel que ocorra somente 0 processo de
transferéncia de calor de um corpo frio para um corpo quente, ou seja, caso seja desejado que tal
aconteca, serd necessario a adicdo de trabalho ao sistema, tal como ocorre numa maquina

frigorifica.
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No seguimento desta afirmacéo, Clausius apresentou em forma de inequacdo o seguinte
conceito — realizando o integral sobre toda a fronteira de um sistema que efetua um ciclo, sabe-se
gue o quociente entre soma de todas as transferéncias infinitesimais de calor que ocorrem através
da fronteira, 9Q, e a temperatura da fronteira em cada um dos locais de transferéncia, T, € sempre

menor ou igual a zero [26]:

55 (aTQ)b <0 2.6)

Esta inequacédo toma valor negativo sempre que o0 processo € irreversivel e toma valor nulo sempre
gue o processo é reversivel. Ao aperceber-se que para processos reversiveis a sua inequagao
tomava sempre o valor de zero, Clausius conclui que (8Q/T) era independente do “caminho”
percorrido pelo ciclo, ou seja, apenas dependia do estado final, descobrindo assim uma nova
variavel de estado a qual deu o nome de entropia, s. Esta nova variavel foi definida pela seguinte

equacao [26]:

ds = (aTQ)re,, S As =55 — S = fEs (aTQ)rev 2.7)

E da equagéo (2.7), que nasceu a defini¢cio de processo isentropico. Este trata-se de um processo
reversivel, no qual ndo ocorre transferéncia de calor (processo adiabatico) e por consequéncia a

entropia é mantida constante. A posteriori, este conceito permitira definir rendimento isentrépico.

2.3.5 Equacédo dos Gases ldeais

De forma a relacionar a temperatura, T, a presséo, P e massa volimica do escoamento, p,
em certa zona da turbina a gas, é util recorrer a equacéo dos gases ideais. Quando conhecidas
duas das propriedades referidas anteriormente, é possivel calcular a terceira recorrendo a seguinte

equacao:
P=pXRXT (2.8)
Onde R, representa a constate universal dos gases perfeitos.

2.3.6 Propriedades de Estagnacéo

A introducdo das propriedades de estagnagcdo torna-se importante para contabilizar a
energia cinética do fluido, visto que neste tipo de maquinas esta energia é bastante consideravel
devido as elevadas velocidades do escoamento. Uma vez que a energia potencial do fluido pode

ser desprezada, a entalpia de estagnacéo € dada por:

1 1
h0=CpT+EC2=h+§C2 (2.9)
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Quando o fluido é considerado ideal, podemos simplificar a equagéo (2.9) ao dividir a mesma
pelo calor especifico, Cp [2]. Assim sendo, obtém-se uma equacgéo que é fungdo da temperatura de

estagnacéo, T,, da temperatura estatica, T, da velocidade absoluta, C, e do calor especifico, Cp:

2
To=T+—— (2.10)

2Cp
Quanto a pressao de estagnacdo em escoamento compressivel, € possivel relacionar a

mesma com a pressao estética através da seguinte equacgéao:

Y
Po (T\*T [ Y-1
F‘(T) _[1+ ——Ma (2.11)

2.3.7 Ciclo Termodinamico da Turbina a Gas

Designa-se por ciclo termodindmico um conjunto de processos que quando aplicados numa
determinada sequéncia, levam um sistema de regresso ao seu estado inicial.

O ciclo termodinamico teérico que rege as turbinas a gas, também designado de ciclo de
Joule-Brayton é composto por 3 elementos fundamentais — compressor, camara de combustéo e
turbina, porém, para a turbina a gas em questéo é considerada uma adaptacao deste ciclo tedrico,
com a adicao de uma conduta de admissdo e uma tubeira propulsora. Na realidade trata-se de um
ciclo aberto, pois os gases de combustdo sdo expelidos para a atmosfera, porém, para efeitos de
analise é considerado que os gases de exaustdo readquirem as propriedades iniciais, voltando
assim a serem admitidos pela conduta de admiss&o. Na Figura 2.19, é possivel observar o diagrama
T-s da turbina a gas imobilizada no banco de ensaios.

T4 04 4) 2

05

03

0A:

Figura 2.19 — Ciclo termodin&mico ideal da turbina a gas

O ciclo comega com uma perda de presséo isentropica na conduta de admisséo (de “A” a 1),
seguido de uma compressao isentropica (de 1 a 3). De seguida o escoamento entra na camara de
combustdo onde é adicionado calor isobaricamente (de 3 a 4). Por fim ocorre uma expansdo
isentropica na turbina e tubeira propulsora (de 4 a 6), seguida de uma perda de calor a presséo
atmosférica (de 6 a “A”). Caso a maquina estivesse em movimento e a velocidade do escoamento
em “A” fosse superior a velocidade em 1, teriamos uma compressao isentropica na conduta de

admissao, onde o fluido perderia velocidade em troca do ganho de pressao.
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Visto se tratar de processos isentropicos, as relacfes isentropicas apresentadas nas equacdes
(2.12), (2.13) e (2.14) podem ser utilizadas para a conduta de admissdo, compressor e turbina,
respetivamente. Relembrando que por se tratar de relagBes isentropicas podem ser aplicadas

usando propriedades estaticas ou de estagnacéo.

p 5t .-
Y Y
@ Tois =Toa (5") B Toss = Tis (52) (212)
0 1
p I .-
03) ¥ 03) ¥
(@) Tozs = Tos <P_01) (b)  Tozs = Tss (P_3> (2.13)
.- .-
05 ¥ os\ ¥
@ Tose = Tos (5) ®) Toss = Tss () 214

E de salientar que o ciclo termodinamico abordado até agora apresenta algumas

simplificagBes que devem ficar esclarecidas:

1) A compressao e expansao sdo considerados processos isentropicos tal como ja foi referido,
mas tal ndo ocorre na realidade, pois estes processos sao irreversiveis levando a um

aumento da entropia.

2) E também considerado que ndo ocorrem perdas de pressdo no decorrer do ciclo, mas na

verdade parte da pressao é perdida devido ao atrito existente no decorrer da maquina.

3) O fluido é considerado ideal, ndo ocorrendo variagdo do calor especifico, todavia, no ciclo
real é conhecida a influéncia que a temperatura e a mudanga da composi¢éo quimica do
fluido possui sobre esta propriedade. A variacéo do calor especifico com a temperatura pode
ser observado na Figura 2.20 [2].

Racio Combustivel/ar
T

}!
1.3}-0.0135 7 00185
& ¥
kJ ] 1.2 1.3
[ |

Valores de equilibrio para P=1

- ] l 1 | 1 ! 1.2
200 400 600 BOD 1000 1200 1400 1600 1800

Temperatura [K]

Figura 2.20 — Variacao do calor especifico com a temperatura (Adaptado de [2])
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Porém, no decorrer desta dissertacéo € considerado o fluido com duas composi¢des distintas - ar e
gases de combustao. E considerado ar, o fluido que percorre a maquina até a camara de combustao.

Definiu-se que este detém as seguintes propriedades:
Cpy =1005]/kg.KeY =14

ApOs a adicdo de combustivel, ou seja, a partir da cAmara de combustéo o fluido passa a
ser designado por gases de combustdo, pelo que para estes foram definidas as seguintes

propriedades:
Cpy =1148]/kg.K e Y = 1,333

Com a finalidade de contabilizar as perdas e os processos irreversiveis de compressao e
expansao do escoamento apresentados em 1), introduz-se a definicdo de rendimento isentropico.
Rendimento isentrépico traduz-se no quociente entre o trabalho transferido num processo ideal (ou
seja isentropico) e um processo real [2]. Para que se compreenda melhor o conceito, é proveitoso
gue se proceda a andlise da Figura 2.21, onde podemos observar num diagrama T-s, 0 ciclo

termodindmico real da turbina a gas imobilizada no banco de ensaios.

T A

03s

P —

2s

o
=

—
w .
—

w

Figura 2.21 — Ciclo termodinamico real da turbina a gés

Como no caso de estudo a conduta de admisséo funciona como tubeira, o ar atmosférico
ird sofrer um aumento da energia cinética em troca de uma reducdo de pressao e temperatura do

escoamento. Sendo assim, a energia transferida num processo de admissao isentrépico € dado pela
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2.3 Fundamentos Teoéricos

diferenca (T4 — T45) € 0 processo de admisséo real pela diferenca (T,, — T;), pelo que o rendimento

isentropico da tubeira de admissao é dado por:

TOA - Tl

=— (2.15)
TOA - Tls

Nt.a

No caso do processo de compresséao, idealmente tem-se um processo isentrépico onde o
trabalho efetuado pelo compressor serd o menor possivel e corresponde a diferenca (Tyzs — To1),
porém, conforme a segunda lei da termodinamica, num processo irreversivel a entropia tende a
aumentar pelo que o trabalho do compressor real é dado pela diferenca (T3 — Ty;). Assim sendo, €

possivel obter a equacao que traduz o rendimento isentrépico do compressor:

Wes _ Tozs — Tos

=6 _ (2.16)
WC T03 - TOl

Ne

Na camara de combustéo ocorre uma perda de carga, 4P, ., devido ao atrito, turbuléncia e
ao aumento de temperatura do fluido.

Para o caso do processo de expansdo na turbina, idealmente tem-se um processo
isentrépico onde o trabalho gerado pela mesma serd maximo e é dado pela diferenca (T4 — Tyss),
contudo, a entropia tende a aumentar em processos irreversiveis, pelo que o trabalho gerado pela
turbina ser& mais baixo que no processo ideal e corresponde a diferenca (Ty, — Tys). Assim sendo
e seguindo um raciocinio idéntico ao aplicado no compressor, o rendimento isentrépico da turbina é

dado por:

— WT — TO4 - TOS
WTs T04 - TOSS

Nr (2.17)

Visto que o processo que ocorre na tubeira propulsora também consiste numa expanséo, o
raciocinio exposto para a turbina, é idéntico ao aplicado na tubeira propulsora. Assim sendo, 0

rendimento isentropico da tubeira propulsora é dada por:

TOS - T06

=0 0 (2.18)
TOS - T06S

Nep

Devido ao choque que ocorre na tubeira propulsora a pressédo com que o escoamento sai
da mesma nao coincide com a pressdo atmosférica, pelo que ir4 ocorrer outra perda de pressao,
AP¢poque, que promove uma maior forga de impulso.

O trabalho util especifico que é possivel obter no ciclo, é dado pela diferenca da variacdo
de temperatura que ocorre no processo de compressao (Ty; — Tp1) € N0 processo de expanséo que

ocorre na turbina (T, — Tys). Assim sendo, o trabalho (til especifico do ciclo é dado por [26]:

Wciclo

m = Cp[(T04 - Tos) - (T03 - T01)] (2-19)
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Neste ciclo, a taxa de compressdo é um parametro que influencia o trabalho obtido e o
rendimento do ciclo, pelo que é essencial defini-lo apropriadamente quando se procede ao projeto
de uma turbina a gas [2,26].

Para aplicacdes aeronauticas, onde a relacédo impulso/peso é importante, é recomendado
gue o projeto seja efetuado com objetivo de alcancar o maior trabalho especifico possivel, mesmo
gue isto signifiqgue a ndo obtencdo do melhor rendimento do ciclo [26]. Assim sendo e tendo em
conta que a temperatura maxima do ciclo esta limitada aos 1300 K (limite metaldrgico), aumentar a
taxa de compressédo é a melhor acdo de modo a elevar o trabalho especifico que se obtém no ciclo.
Porém, este aumento na taxa de compressao, rp, ndo deve ser exagerado uma vez que o ciclo vé
o seu trabalho especifico reduzido a partir de certo ponto.

Aplicando as relacdes isentropicas apresentadas nas equacdes (2.12 - a), (2.13 - a) e
(2.14 - a), é possivel obter uma equagédo que da o trabalho Util especifico para o ciclo ideal. Esta
depende apenas da taxa de compressao, rp (Uma vez que as temperaturas e calores especificos

do ciclo ja séo conhecidos) [26]:

Y-1
Y

Weicto Tosa Toa ( 1 ) Y-1
——=C,Tog1|m——=—— — Y 1 2.20
y plot|7 7 \7p rp) ¥ + ( )

Igualando a derivada da equacéo (2.20) em relacédo a taxa de compresséo a zero, obtém-
se uma relacdo que permite saber qual a taxa de compressao 6tima, ou seja, a taxa de compressao

gue maximiza o trabalho util especifico do ciclo [26,27]:

(rpidear = (2.21)

2.3.8 Equacéo de Euler

Até entdo apenas se abordou temas relacionados com termodindmica, sendo que o
conteldo apresentado em seguida permite o calculo do binario e consequentemente da poténcia
das turbomaquinas. O binario aplicado influencia os triangulos de velocidades, que por sua vez
estdo relacionados com os angulos das pas.

Através do conceito de conservagdo de quantidade de movimento angular, € possivel obter
a chamada equacao de Euler para as turbomaquinas. Para acompanhar o raciocinio apresentado
em seguida, é recomendada a andlise da Figura 2.22, que representa o volume de controlo
associado a uma turboméaquina.

No caso da turbina a géas, o fluido de trabalho possui uma certa quantidade de momento
angular, (mr;C,4) antes de iniciar o contacto com as péas da turboméaquina. Quando a interagdo
entre o fluido e as pés se inicia, ocorre uma transferéncia de energia, causando uma alteracéo da

guantidade de momento angular & saida, (mr,C,,,).
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2.3 Fundamentos Teoéricos

Figura 2.22 — Volume de controlo de turboméaquina (adaptado de [24])

Conclui-se assim que, a diferenca na quantidade de momento angular do fluido entre a
entrada e saida da turbomaquina é igual a soma dos momentos aplicados, sobre o eixo da mesma
AB [28]:

B = m(r1Cy1 — 12Cw2) (2.22)

Sabendo que a turbomaquina possui velocidade angular, w, e que a velocidade de
transporte do rotor € dada por (wr), € possivel obter a equagéo que estima a poténcia desenvolvida
pela turbomaquina, através da multiplicacdo de cada lado da igualdade por w [28]. Esta equacgéo é

também designada de equacéo de Euler para as turbomaquinas:
W = Bw = mw(r,Cyy — 1,Cyy) © W = m(U,C,,; — U,C,) (2.23)

Considerando estar na presenca de um compressor, o valor da poténcia, W, toma o valor
negativo, visto que este entrega energia ao fluido, enquanto para o caso de uma turbina o valor da

poténcia € positivo, pois o fluido entrega energia a turbomaquina.

A equacao (2.23) pode ser simplificada caso sejam consideradas turboméaquinas axiais ou
radiais. Para o caso de turbomaquinas axiais, como é o caso da turbina a ser estudada, a velocidade
de transporte, U, ira se manter inalterada entre a entrada e saida, pelo que a equacéo (2.23) pode

ser reduzida a [28]:
W = m(U,C,, — U,C,,) © W =mU(C,; — Cy>) (2.24)

Para o caso de turbomaquinas radiais, como é o caso do compressor radial presente no

caso de estudo inicial, a velocidade a entrada do mesmo contém apenas componente axial. Assim
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sendo, a componente tangencial da velocidade, C,,,, € nula a entrada e a equacao (2.22) € reduzida
a [28]:

B = _mrzcwz (225)

Ignorando o fator de escorregamento ¢, € possivel afirmar que a velocidade tangencial do fluido a
saida do compressor radial, C,,,, € aproximadamente igual a velocidade de transporte, U,, pelo que
a equagéo (2.23) adquire a forma [28]:

W = —mU2 (2.26)

2.3.9 Tridngulos de Velocidade

A analise de triangulos de velocidades é consideravelmente importante no projeto de
turboméquinas. No caso das turbinas a gas, esta andlise € efetuada no compressor e na turbina. Na
Figura 2.23, é possivel observar os triangulos de velocidades referentes a um andar do compressor

axial.

L
|"‘r1 131 )

Rotor P }_(.——U——-:--

Estator

ity

G

Figura 2.23 — Tridngulo de velocidades de um andar do compressor axial (adaptado de [2])

O escoamento incide sobre as pas do rotor com velocidade absoluta, C;, fazendo um angulo,
a,, com a direcao axial do escoamento. No primeiro andar este angulo é zero, visto que o fluido

apenas contém velocidade axial, sendo que nos restantes andares este angulo é equivalente a a;.
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Conjugando vectorialmente a velocidade absoluta, C,, com a velocidade de transporte, U, obtém-se
a velocidade relativa a p4, V;. Esta faz um angulo, 3,, com a velocidade axial do escoamento, Ca,.
Ao sair do rotor o fluido detém velocidade relativa a pa, V,, que faz um angulo, g3,, com a
velocidade axial, Ca,.Somando vectorialmente a velocidade relativa, V,, com a velocidade de
transporte, U, obtém-se a velocidade absoluta do fluido a saida do rotor, C,. Esta faz um é&ngulo, a,,
com a direcdo axial do escoamento.
Posteriormente ao sair do estator o fluido detém velocidade absoluta, C;, que sera igual a

velocidade absoluta de entrada no rotor do préximo andar, C; [2].

Através da andlise dos triangulos e do uso de conceitos de trigonometria, € possivel obter
algumas equacbes importantes para o projeto do compressor axial. Através da andlise dos
triangulos de velocidade da entrada do rotor, podemos concluir que a velocidade tangencial a

entrada, C,,, € dada por [2]:

Cp1 = Cay Xtg(ay) (2.27)

e que por consequéncia a velocidade tangencial a saida, C,,, € dada pela equacgéo (2.28), onde
AC,,, corresponde a variacdo da velocidade tangencial que ocorre no rotor do respetivo andar do
compressor axial. Esta variacéo da velocidade tangencial é consequéncia da energia entregue ao
fluido [2].

Cpz = Cy1 + AC,, (2.28)

Os angulos que as velocidades relativas, V;, e V,, formam com a dire¢cdo axial do

escoamento sdo dados pelas equacdes (2.29) e (2.30), respetivamente [2].

1= Arct (U_C“”) 2.29

p1= arctg (- (229)
U - sz

,82 = AT'Ctg (C—az) (230)

Os angulos que as velocidades absolutas, C;, e C,, formam com a direcdo axial do

escoamento sdo dados pelas equagtes (2.31) e (2.32), respetivamente [2].

C
a, = Arctg <C—‘21) (2.31)
1
C
a, = Acrtg <C_Vc:2> (2.32)
2
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O tridngulo de velocidade referente ao compressor radial pode ser observado na
Figura 2.24.

DI

Vl +U= Cl
U
@ (r)
Vl Cnl = Cl

Figura 2.24 — Tridngulos de velocidade do compressor radial

Onde ¢, consiste no angulo que a velocidade relativa a entrada do rotor, V;, forma com a velocidade
de transporte do mesmo, U. Para calcular o angulo, ¢, basta aplicar a seguinte relacao

trigonométrica entre os catetos do tridangulo de velocidade [2]:

o(r) = arctg (i) (2.33)

U(r)
Quanto a turbina, os triangulos de velocidade sédo bastante semelhantes aos do compressor
axial, tal como se pode confirmar na Figura 2.25. Para o projeto da turbina, é considerado que a
velocidade axial do escoamento se mantém constante ao longo da mesma (C,, = C,r = Cys) € que

a velocidade absoluta a entrada e saida da turbina é igual (C, = Cs) [2].

Ay

l -
v

Pas do Estator

A\

Pas do Rotor

Figura 2.25 — Triangulos de velocidade da turbina (adaptado de [2])
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Para o projeto da turbina é (til recorrer a trés par@metros adimensionais — temperature drop
coefficient, flow coefficient e grau de reacdo. O primeiro, representa a capacidade de produzir

trabalho por parte da turbina e é dado por [2]:

2C,AT
= ’;]7205 (2.34)
O flow coefficient é dado pela equacao:
Ca
d = o (2.35)

O grau de reacao representa a fracdo da expansao que ocorre no rotor da turbina e é dada por:

Tor — Tos
A= 5 (2.36)
T04- - TOS

Para o calculo dos angulos que as velocidades relativas, Vs, e Vs, formam com a direcao

axial do escoamento é necessario recorrer as equagodes (2.37) e (2.38), respetivamente [2].

Br = Arctg (% (%W - 2/1)) (2.37)

Bs = Arctg (% (%llf + 2/1)) (2.38)

Para o célculo dos angulos que as velocidades absolutas, Cr, e Cs, formam com a dire¢éo

axial do escoamento é necessario recorrer as equages (2.39) e (2.40), respetivamente [2].

1
ap = Arctg (tg(ﬁp) + 5) (2.39)

1
as = Arctg (tg([fs) + 5) (2.40)

2.3.10 Forca de Impulso

Devido a sua importancia para o estudo a ser efetuado no Capitulo 4 e para a avaliagédo do
desempenho da turbina a gas, serd brevemente apresentada a definicdo de forca de impulso. A
forca de impulso é uma forca gerada por um sistema de propulsdo, permitindo assim vencer o

arrasto da aeronave [29]. Esta pode ser calculada através da seguinte equacao:

I'=my(Cs— Cy) +Arp(Ps — Pa) (241)
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Onde, g, representa o caudal massico dos gases de combustéo, (Cs — C,), a diferenca entre a
velocidade absoluta a saida da tubeira propulsora e a velocidade absoluta a entrada da tubeira de
admisséo, A,,, a area de saida da tubeira propulsora e (Ps — P,), a diferenca entre a pressdo a
saida da tubeira propulsora e a pressédo atmosférica.

A segunda parcela da soma apenas é diferente de zero, quando a expansao dos gases na
tubeira propulsora ndo ocorre completamente até a pressdo atmosférica, causando assim um
impulso adicional [2].

Muitas vezes é favorecido o célculo da forca de impulso especifica, pois esta permite
comparar qualquer turbina a gas, independentemente do seu tamanho. A turbina a gas com maior
forca de impulso especifico serd a que tem um maior rendimento referente ao aproveitamento do

seu ciclo termodin&mico [29].
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O processo de célculo aplicada no decorrer do projeto da turbina a gas teve como base a
metodologia apresentada no livro Gas Turbine Theory, apresentado na bibliografia (referéncia [2]).
Assim sendo, é de referir que este capitulo ndo substitui o contelido presente na obra, e que, para
uma melhor compreensédo dos fluxogramas é recomendada a consulta dos capitulos 3, 4,5,6 e 7
da referéncia [2].

Com objetivo de facilitar os célculos e possiveis iteragdes que viriam a ser efetuadas ao
longo do estudo, foi desenvolvida uma folha de calculo no software Microsoft Excel, assim como
fluxogramas com o processo de calculo a ser aplicado em cada um dos componentes da turbina a

gas.

3.1 Tubeira de admisséao

Comegando pela tubeira de admissdo, é possivel observar o fluxograma referente ao
processo de célculo da mesma na Figura 3.1. Parte do contetdo referente a condutas de admissao

pode ser encontrado no capitulo 3 da referéncia [2].

Tubeira de Admissao

To1 = T4 (pois
W=0e Q=0)
c2
A

TDI Tl
/ Nea /L’ Tys =Tox — N
¢ t.a
T, T,
/ P, /—u =P (ﬁ) > Py =P (ﬂ) —
Ta T
v
Py

—» My =A; X Cqy XPy

5 I
o= ()

Figura 3.1 — Fluxograma para célculo da tubeira de admisséo
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O principal proposito do processo de céalculo apresentado na Figura 3.1, é calcular o caudal
massico que a turbina a gas admite, m,. Para tal, € necessario calcular a area de admisséo da
tubeira, A, tendo como parametros de entrada o didmetro interior, ¢,;, € exterior, ¢,., da entrada
do rotor do compressor radial. Para além da area, é requerido o célculo da massa volimica do
escoamento, p,, sendo que para esse fim é necessario o célculo da temperatura, T;, e pressao, P,
do fluido nesta seccéo da turbina a gas. Para que estas duas propriedades sejam calculadas, é
indispensavel conhecer as propriedades do ar atmosférico, sendo que para tal consultou-se a

International Standard Atmosphere apresentada na Figura 3.2.

International Standard Atmosphere

- P T a

= L —— , —_
fm] [bar] 04 Pite [m/s)
0 101325 288-15 1-0000 340.3

500 19544 28449 0-9529 1384

- 1000 0-3988 2817 0-9075 136-4
1500 -8456 2784 0-8638 334.5
2000 (- 7950 2752 0-8217 332.5
2500 07469 271.9 0.7812 3306
3000 0-7012 2687 0.7423 3286
3500 06578 265-4 0.7048 1266
4000 -6166 262-2 (6689 324-6
4500 -5775 2580 {6343 322.6
5000 0-54035 235.7 06012 320-5
5500 0-5054 252-4 0-5694 3185
& 000 04722 249.2 0-5389 3165
6500 0-4408 2459 0:5096 314.4
7000 0-4111 242.7 0-4817 3i2:3
7500 3830 239.5 0-4549 310-2
5000 0-3565 2362 04292 308-1
8500 03315 233.0 0.4047 306.0
9000 0-3080 229.7 03813 303.8
9500 (-2858 226.5 0:3589 3017
10000 (-2650 223.3 0.3376 299.5
10500 0-2454 2200 03172 2974
11000 0-2270 216-8 02978 205.2
11500 0-2098 216-7 0-2755 295.1
12000 0-1940 216-7 0-2546 2051
12500 01793 216-7 02354 295.1
13000 01658 216-7 0-2176 295.1
13500 0-1533 2167 0-2012 2051
14000 0-1417 2167 0-1860 205-1
14500 01310 2167 0-1720 295.1
15000 01211 216.7 01590 295.1
15500 -1120 216-7 01470 2051
16000 010335 216-7 01359 2951
16500 0-09572 216-7 01256 205-1
17000 0-08850 2167 0-1162 2951
17500 0-08182 216-7 0-1074 205.1
18 000 007565 216.7 0-09930 2051
18500 0-06995 2167 0-09182 2051
19000 0-06467 216-7 0-08489 2051
19500 005980 216-7 {07850 2051
20000 005529 2167 0-07258 20541

Density at sea level pp= 1-2250 kg/m’.
Extracted from: ROGERS G F C and MAYHEW Y R

Figura 3.2 — Propriedades do ar a diversas altitudes [2]
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3.2 Compressor radial

3.2 Compressor radial

O fluxograma referente ao processo de calculo aplicado no projeto do rotor do compressor

radial, pode ser analisado na Figura 3.3 e examinado em detalhe no capitulo 4 da referéncia [2].

Rotor do Compressor

Radial
v v
Namero 0.63m Velocidade Angular
de guias g=1—-—+ m I
N N w= X,
v v
T = ([ = T4 T
Perdas \; % ¢ X U2 ’—. o % 01 ” Efetuar os seguintes
Tu—T, = YxoxU calculos para a raiz,
Cpa meio e topo das guias
’ v
ne; U s=wX2mxr
To1 Toas = Nc(Toa — To1) + Ton (r) c
@(r) = arctg( 2 )
v Urr)

Ya
To3s\ Y41 X )
Poz = Py Tos W =1y X €p4(Toz — Tos) My

Figura 3.3 — Fluxograma para calculo do rotor do compressor radial

O principal fim do processo de calculo aplicado no rotor do compressor radial, recai sobre o
céalculo da pressao de estagnacédo do escoamento a saida do compressor, Py;, € poténcia que o
compressor tem de fornecer ao fluido para que tal aconteca, W,. Para tal, é importante selecionar o
namero de guias presentes no rotor do compressor, N, visto que este parametro influencia
diretamente o trabalho que é entregue ao fluido.

Em paralelo, de modo a obter o perfil das guias do rotor € importante obter o angulo, ¢, na
raiz, meio e topo das mesmas. Para tal, € necessario calcular a velocidade angular do rotor, w, cujo
valor € influenciado pela velocidade de transporte maxima do mesmo, U,. O valor considerado para

este Ultimo parametro (450 m/s), foi o recomendado no capitulo 4 da referéncia [2].

O processo de calculo aplicado no projeto do difusor do compressor radial, pode ser
observado no fluxograma da Figura 3.4, sendo que o conteldo presente na mesma pode ser
observado mais atentamente no capitulo 4 da referéncia [2].
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Difusor do Compressor
Radial

v

1
Neotor = 5(1 —n¢)

v
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v
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v

Pz
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JYaXRXTy
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b
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Figura 3.4 — Fluxograma para calculo do difusor do compressor radial

O principal objetivo do processo de célculo a aplicar no projeto do difusor do compressor
radial, consiste na obtencdo da geometria do mesmo. Assim sendo, é necessario calcular a altura
do difusor na entrada, H,, e na saida, H;, assim como o angulo, 6, que as guias do difusor formam
com a direcéo tangencial do escoamento. Para obter este angulo, basta conhecer a componente da
velocidade tangencial, C,,,, e radial, C,,, do escoamento a saida do rotor. A primeira componente é
calculada através do produto da velocidade de transporte maxima do rotor, U,, pelo fator de
escorregamento, ¢. A componente radial foi retirada da referéncia [2], como sendo um valor
recomendado para compressores do tipo radial.

Para o célculo da altura da entrada e saida do difusor, é necessario obter a temperatura, T,
e pressdo, P, nestas seccdes, de modo a ser possivel o calculo da massa volimica do fluido, p.
Consequentemente, recorrendo a equacéo da continuidade é possivel calcular a &rea de entrada,
A,, e de saida, A;, do difusor. Em seguida, através de conceitos geométricos, obtém-se as

respetivas alturas, H, e H;.

30



3.3 Camara de combustao

3.3 Camara de combustédo

O processo de calculo aplicado para a camara de combustdo, pode ser observado no

fluxograma da Figura 3.5, sendo que parte do conteldido presente no mesmo pode ser consultado
no capitulo 6 da referéncia [2].

Camara de Combustao

v v
; [
) Ty =Toa — 4
Ir a grafico da pagina 59 do 2Cpg

livro "Gas Turbine Theory" e ¢

retirar o valor de fu - "fuel/air v

ratio” —
Py = Py k<] i
v * (T{M)

L = '

Nee
v

Py i
Py =
=L e = foxiy i RXY%
fest

¢39-
v v
y = + A
1 Mg = My 1My = 0 Coa
my = = X my +
L4
Y
Ty =My — Ny —m 2 4.4”
m = My 1 i (d3e — 2Folga)? — — 3¢ + 2Folga

h A

v
.H r
=—— |+ Sb= 5 ® S
At =5 (1+1 SL) L
! 4
’_'VIH.'IJ
L=C.. XAt v =g *Voe

Figura 3.5 — Fluxograma para calculo da camara de combustao

No projeto da camara de combustdo, um dos principais objetivos consiste no célculo do
caudal massico de combustivel necessario introduzir no tubo de chama, ;. Para tal, recorreu-se
ao diagrama da Figura 3.6 e retirou-se o valor do racio combustivel/ar tedrico, f,. Posteriormente

foi calculado o valor real, f,, através da introducdo do rendimento da combustao, 7.
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Fuel/air ratio
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Figura 3.6 — Racio combustivel/ar [2]

E crucial o céalculo das dimensdes do tubo de chama, ou seja, da sua area de seccdo
transversal, A, ., e do comprimento da zona secundéria, L. Para calcular a area do tubo de chama,
€ necessario obter as propriedades do escoamento nesta zona (temperatura e pressao) de modo a

calcular a massa volUmica e assim obter a &rea da secc¢éo transversal.

3.3.1 Componentes da cAmara de combustao

No inicio do projeto da camara de combustéo tornou-se evidente que o tubo de chama é
restringido pelos restantes elementos presentes na cAmara de combustao, tais como os rolamentos,
o tubo e o veio, pelo que foram definidas as dimensdes destes componentes. Assim sendo, foi
definido um didmetro para o veio de 20 mm e uma espessura para o tubo de 3 mm. Quanto ao
rolamento, foi consultado o catdlogo da SKF onde se conseguiu obter as dimensGes de um
rolamento adequado, tendo como referéncia o didmetro do veio que tinha de ser idéntico ao diametro
interno do rolamento, d e tendo como referéncia a largura do rotor da turbina que devia ser idéntica
a largura do rolamento, .

Obteve-se assim o diametro externo do rolamento, D, o que tornou possivel o calculo da
dimenséo (D — d)/2. Na Figura 3.7 é possivel observar uma ilustracdo da camara de combustéo,

onde sdo visiveis os componentes mencionados acima.
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Figura 3.7 — Componentes da cAmara de combustéo

3.3.2 Folga entre tubo de chama e paredes da camara de combustéo

Durante o projeto, manteve-se uma folga entre o tubo de chama e as paredes da camara
de combustdo, de modo a evitar estrangulamentos no escoamento. Sendo assim, foi atribuida a
esta folga a mesma dimensédo que a altura da saida do difusor, como pode ser elucidado na
Figura 3.7. Conhecida esta folga, foi possivel calcular a area transversal disponivel no interior da
camara de combust@o e assim avaliar se esta era superior ou igual a area transversal necesséria
para o tubo de chama, A, ..

Para encontrar o comprimento do tubo de chama, L, € necessario obter o valor da velocidade
de propagacédo de chama na direcéo radial, Sh, para que em seguida seja calculado o tempo que a
chama demora a alcancar as paredes do tubo, At. Conhecendo este intervalo de tempo e a
velocidade do escoamento no interior da camara de combustéao, C, ., é possivel obter o comprimento

da zona secundaria do tubo de chama, L [30,31].

3.4 Turbina

O processo de célculo aplicado no projeto da turbina pode ser observado nos fluxogramas
da Figura 3.8 & Figura 3.11, sendo que os mesmo célculos podem ser examinados em mais
pormenor no capitulo 7 da referéncia [2]. O principal objetivo do processo de calculo aplicado neste
componente consiste em obter uma geometria da turbina e pas que proporcione um grau de reagdo

préximo de 0,5, de modo a permitir uma expanséao igualmente distribuida pelo estator e rotor.
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Calculos das
propriedades da
entrada do estator
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Figura 3.8 — Fluxograma para calculo da Turbina (parte 1)

Para tal, é calculada a queda de temperatura de estagnacdo que ocorre na turbina,
(Toa — Tys), Sendo que posteriormente € possivel o calculo de dois parametros adimensionais — flow
coefficient, @, e Temperature drop coefficient, ¥. Obtido o didmetro médio das pas que proporciona
um grau de reacd@o de 0,5, é possivel obter os angulos, Bs, fr € ar das pas para esse mesmo
diametro. No subcapitulo 2.3.9 podem ser recordados estes angulos, assim como os triangulos de

velocidade da turbina.

De seguida, obtém-se as areas de cada secgédo da turbina (entrada do estator, folga e saida
do rotor). Para o célculo destas areas, € necessario calcular a temperatura, T, e pressao, P, do
escoamento em cada seccao, sendo que com estas duas propriedades e recorrendo a equagdo dos
gases perfeitos é possivel obter a massa volimica do fluido, p. Como a velocidade axial do
escoamento, C,, € caudal massico, i, séo conhecidos, estdo reunidas as condi¢cdes para o calculo

da area. O célculo destas areas é exibido na Figura 3.8, Figura 3.9 e Figura 3.10.
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3.4 Turbina
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Figura 3.9 — Fluxograma para célculo da turbina (parte 2)
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Figura 3.10 — Fluxograma para célculo da turbina (parte 3)
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Figura 3.11 — Fluxograma para célculo da turbina (parte 4)

Na ultima parte do fluxograma para calculo da turbina, € calculada a altura de cada uma das
seccdes da turbina, H, assim como o raio do topo, ¢, € raiz, 1., das pas. Isto apenas é possivel, pois
ja sdo conhecidas as areas de cada uma das secc¢fes e 0 didmetro médio das pas. Posteriormente,
€ calculada a largura do estator, W,, folga, W e largura do rotor, W5, sendo que para tal é
necessario definir um angulo de divergéncia, @,. Com objetivo de alcancar uma geometria de pas o
mais progressiva possivel, foram calculados os angulos das pas para o diametro referente a raiz e

topo das mesmas. Estes angulos serdo apresentados no subcapitulo 4.4.9.

3.4.1 Geometria das pas da turbina

Para obter a o comprimento da corda e passo das pas do estator e rotor da turbina, foi
seguido o raciocinio ilustrado na Figura 3.12. A numeracdo presente na figura, diz respeito aos
passos aplicados para construcdo do desenho e estes serdo explicados em seguida.

De 1 a 3 foram definidas as dimensdes referentes a largura do estator, folga e rotor,
respetivamente. Posteriormente, foi tracada uma reta que forma um éangulo (902 —a,) com a
direcéo transversal do escoamento, sendo que «, diz respeito ao angulo que a velocidade absoluta
do escoamento a saida do estator faz com a direcao axial. De seguida, foi tracada uma reta que
formava 90° com a reta tracada previamente. No passo 6, foi desenhada a linha de camber da pa
do estator (a cor verde), sendo que para tal recorreu-se a um arco de circunferéncia. Obtida a linha

de camber da p4, foi medida a corda da mesma no passo 7. Através da Figura 3.13, foi retirada a
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3.4 Turbina

relacdo entre a corda e o passo das pas, possibilitando assim a marcagdo do passo e também

conhecer o nimero de pas necessérias para o estator. Do passo 9 a 13, o raciocinio € semelhante

ao apresentado até entdo, porém, este € aplicado as péas do rotor.

X Centro do Arco de circunferéncia <

Passo

'

- - - - -

'‘Optimum’ s/c

Passo

5

Figura 3.12 — Desenho das péas do estator e rotor da turbina
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Figura 3.13 — Racio passo/corda “6timo” [2]
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3.4.2 TensBes nas pés do rotor da turbina

Ao obter o desenho das pas do rotor e estator da turbina, € importante efetuar uma analise
da magnitude da tensdo centrifuga e tensao de flexdo das mesmas. Para tal, recorre-se as
equacbes (3.1) e (3.2), respetivamente.

A equacdo (3.1) é func¢do da velocidade angular, w, da massa volimica do material das pas,
pu, € da area transversal da turbina, A. Foi considerada uma liga Ni-Cr-Co, com massa volimica de

aproximadamente 8000 kg/m?.
4
Oy = gnwzpmA (3.1)

Quanto a equagdo (3.2), esta depende do caudal massico dos gases de combustéo, i, da
velocidade axial do escoamento, Ca, e dos angulos que a velocidade absoluta faz com a direcéo
axial do escoamento a entada do rotor, a,, e a saida do mesmo, a;. Depende ainda do nimero de
pas do rotor N, da altura das pas H, da corda do perfil da p4, c, e de o valor mais baixo do médulo

de resisténcia da raiz da pa por unidade de corda, z.
mgCa[tg(a'z) +tg(az)] H 1

Ogp = N X7XE (32)

Sendo que a corda da p4, c, ja é conhecida apos o desenho das péas do estator e rotor apresentado
na Figura 3.12. O valor mais baixo do médulo de resisténcia da raiz da pa por unidade de corda, z,

obtém-se recorrendo a seguinte equacgéo:

z=—%x2" (3.3)

Onde, os valores de b e n séo retirados da Figura 3.14. Para tal, € necessario conhecer o Blade

camber angle, que consiste na soma dos angulos S e B, referentes a raiz da pa do rotor.

1000

b

800

600

400

200 | ! L !
40° 60° 80° 100° 120°

Blade camber anale

Figura 3.14 — Parametros necessarios para célculo de z [2]
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3.6 Compressor axial

3.5 Tubeira propulsora

Por fim, o processo de célculo associado a tubeira propulsora, pode ser analisado no
fluxograma da Figura 3.15. Parte da matéria abordada no fluxograma pode ser analisada com
mais pormenor no capitulo 3 da referéncia [2].

Tubeira

Propulsora

v
Pog; Pos Pos  _
Py; Peyitica [
PDG
Pcritica = Pﬁ = PDS
F eritica
TO&
y
Pg
Pe =R xT,

i :
e e e N L 0
Pe X Cg

Figura 3.15 — Fluxograma para célculo da tubeira propulsora

Na tubeira propulsora é importante o céalculo da for¢ca de impulso que é possivel obter, I,
sendo este o principal output a retirar do processo de calculo aplicado no projeto deste componente.
Para tal, é importante avaliar se ocorre chogque na tubeira e posteriormente calcular a temperatura,
Te, € pressao, P,, do escoamento a saida da tubeira. Conhecendo estes parametros, calcula-se a

velocidade do jato, C4, assim como a area de saida da tubeira propulsora, A, ,,.

3.6 Compressor axial

No decorrer do estudo foi necessério alterar a composi¢édo da turbina a gas e adicionar um
compressor axial, pelo que o processo de calculo utilizado para projeto do mesmo pode ser
observado nos fluxogramas da Figura 3.17 a Figura 3.20. Todos os calculos presentes no
fluxograma podem ser encontrados no capitulo 5 da referéncia [2]. E também importante mencionar
gue, a numeracao romana presente no sufixo da homenclatura diz respeito ao nimero do andar do

compressor.
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3.6.1 Taxa de compressdo do compressor axial

O projeto do compressor axial comeca pelo calculo da taxa de compressédo 6tima, através
da equacéo (2.21). De seguida, é necessario perceber qual a taxa de compressdo que o compressor
axial necessita de ter para que o escoamento atinga a camara de combustdo com a presséo

desejada. Para tal, foi seguido o raciocinio apresentado em seguida, no fluxograma da Figura 3.16.

Calcular a pressgo e
temperatura de
estagnacao a saida do
compressor axial -
Fo e Tgy

Assumir valor para a
ini Ci fo) taxa de compress?ﬁo do
compressor axial -
(rplea

Prﬁse?uir ('rp)c ~ [T'P]fmma ‘Plfll = (Tp)c.a(Pﬂl)fw_l)
calculos &
Tor = (To1)s X [(rp)c.q]l™Mee

Y =
_ = Calcular a preséo e
Paz = Py M temperatura de
Toy estagnaczo a saida do
Yglr? compressor radial -
Toa =Toy + Cpa Py3 e Tz

Figura 3.16 — Raciocinio aplicado para descobrir a taxa de compressao do compressor axial

Como pode ser observado foi assumida uma taxa de compresséo para 0 compressor axial,
(rp).q, € posteriormente foi calculada a pressao de estagnacdo a saida do compressor radial, Pys.
Para tal, foi necessério calcular a pressédo de estagnacéo, Py, € temperatura de estagnacéo, Ty;, &
entrada do compressor radial. Caso a taxa de compressao global dos compressores, (rp)., néo

fosse semelhante a obtida pela equacéo (2.21), uma nova iteracao tinha de ser efetuada.

3.6.2 Dimensdes de entrada e saida do compressor

Conhecida a taxa de compressdao do compressor axial, € necessario encontrar as
dimensdes de entrada e saida do compressor, assim como calcular as propriedades do escoamento
a saida do mesmo. Para tal, € seguido o processo de calculo apresentado no fluxograma da
Figura 3.17. E de referir que, o projeto do compressor axial foi efetuado tendo em conta um raio
médio das pas constante e que todas as propriedades do escoamento (temperatura, pressao, massa
volumica) foram assumidas constantes em cada uma das seccdes transversais do compressor axial.

Comeca-se por encontrar o raio exterior de entrada para o compressor axial, (ry.);, Visto ja
ser conhecida a area de entrada, (4;);, € o valor recomendado para o hub tip ratio, htp.
Consequentemente, torna-se possivel o célculo do raio interior de entrada, (ry,);. De seguida, é
calculada a temperatura, T;, € pressao, P,, do escoamento a saida do compressor axial. Recorrendo
a equacao dos gases ideias calcula-se a massa volumica do fluido, p;, o que possibilita obter a area

de saida do compressor axial, 4;, € consequentemente o raio interior e exterior desta secéo.
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Compressor Axial
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Figura 3.17 — Fluxograma para célculo do compressor axial (parte 1)

3.6.3 Estimativa do nimero de andares
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Figura 3.18 — Fluxograma para calculo do compressor axial (parte 2)
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Posteriormente, como pode ser observado na Figura 3.18, procede-se a uma estimativa do
namero de andares que o compressor axial necessita de ter para que seja atingida a taxa de
compressdo desejada. Para tal, é calculada a variagdo de temperatura que ocorre no compressor
axial, AT,, assim como uma estimativa da variacdo de temperatura que ocorre em cada andar, AT,.
Esta estimativa é influenciada pela deflexdo que o escoamento sofre no andar, que por sua vez é
determinada pela diferenca [tg(B;); — tg(B2):]-

3.6.4 Projeto dos andares

Conhecida a estimativa do nimero de andares, estdo reunidas as condi¢des para o projeto
dos andares do compressor axial. Os parametros a serem calculados em cada andar sdo os
mesmos, porém, a ordem por o qual sdo calculados difere em alguns andares. O processo de calculo

referente ao projeto de um andar do compressor axial, € apresentado no fluxograma da Figura 3.19.

Projeto de um

andar do
compressor axial

Definir AT, do
primero andar

3
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1 20,
f
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v
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B, = acrtyg (—m) 1

Ca AT,
+ ?’p — (1 + nr:.a ﬂ)
U, —C Toa

Figura 3.19 — Fluxograma para calculo do compressor axial (parte 3)

A excecao do Gltimo andar do compressor, o projeto de todos os andares comeca por definir
qgual a variacado de temperatura no mesmo, 4T,. Conhecendo esta variacdo, é possivel calcular a
variacdo da velocidade tangencial que ocorre no andar, AC,,, € consequentemente obter os angulos

das pas do rotor e estator. Posteriormente, é calculada a taxa de compressédo do andar, rp, a
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3.6 Compressor axial

temperatura de estagnacéo, T,;, € presséao de estagnacao, P, do fluido a saida do andar. No fim,

€ calculado o grau de reacdo do andar, A.

3.6.5 Angulos naraiz e topo das pas

Todos os angulos que se calculam até entdo dizem respeito ao raio médio das pas de cada

andar, contudo, estes angulos ndo s&o iguais para todas as posi¢des radiais das pas. Com a

variagdo do raio das mesmas, a velocidade de transporte, U, também se altera levando a triangulos

de velocidade diferentes ao longo do comprimento das pas. Consequentemente, para cada raio as

pas serdo constituidas por perfis alares diferentes, levando a uma pa torcida desde a raiz ao topo.

E recomendado efetuar o projeto destes perfis alares para diversos raios ao longo das pas de modo

a obter uma geometria com uma transicéo suave, contudo, neste trabalho apenas se obtiveram os

angulos das pas para a raiz, raio médio e topo das mesmas.

Calculo da velocidade
de transporte para o
topo e raiz das pas do
andar
i=tr

Uy = 2w X w X1y

Calculo do angulo g, para
o topo e raiz das pas do
andar
i=tr

Calculo das
propriedades do
escoamento a saida do
estator do andar

Calculo da
velocidade

tangencial para o
topo e raiz das

_ Pyptrap,
T3t 5 e

Tyr+Tar
fgpss o

Calculo das
dimensdes da
entrada do estator
do andar

Calculo das
dimensdes a
saida do estator
do andar

@ -

(Cow2)mi

(Cua)r= (Cuadm (22):

(€wde = Cudm (32):

Calculo do angulo a, para
o0 topo e raiz das pas do

andar
i=1r

Calculo do angulo 8, para
o topo e raiz das pas do

andar
i=tr

B2

_ arctg(Uy; — (Cy2)i)

Ca

Calculo do grau de reagao
na raiz da pa do andar

Calculo da largura do

andar

I U
tg(@¢)

Figura 3.20 - Fluxograma para calculo dos angulos na raiz e topo da pa
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Na Figura 3.20 é apresentado o fluxograma que permite o calculo destes angulos para um
andar do compressor axial, sendo que o célculo € igual para todos os andares. Para que o célculo
seja bem-sucedido, é necessario calcular a velocidade de transporte, U,, e a velocidade tangencial
a saida do rotor, C,,, em cada uma das posi¢des. Para obter a velocidade tangencial a saida do
rotor, C,,,, nas diversas posicdes da pa é necessario aplicar a condi¢cdo Free Vortex. Esta condigao
enuncia que o produto entre a velocidade tangencial em certa posicdo da pa e o raio dessa mesma
posicdo é constante ao longo de toda a pa. No decorrer do processo de calculo descrito, obtém-se
as dimens@es das pas em cada uma das posi¢des do andar (entrada do rotor, saida do rotor e saida
do estator).

Conhecendo os raios do topo das pas na entrada do rotor, saida do rotor e saida do estator
e definindo um angulo de convergéncia, 0., € possivel obter a largura de cada um dos andares do

compressor axial.
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4.1 Dados e Parametros

4.1.1 Dados

Antes de apresentar os resultados obtidos, é importante referir os valores dos dados e de
alguns parametros utilizados no decorrer do projeto da turbina a gas. Os dados para o calculo da
turbina a gas sdo apenas dois, sendo o primeiro o didmetro exterior da turbina a gas, ¢s., € 0
segundo a temperatura de limite metallrgico das pas da turbina, T,,;.. Assim sendo, o principal
problema abordado no decorrer da dissertagéo foi 0 aumento da for¢a de impulso de uma turbina a

gas com 300 mm de didmetro exterior e com 1300 K de temperatura de limite metalirgico.

4.1.2 Parametros

Os parametros de projeto foram retirados do livro Gas Turbine Theory [2], que por sua vez
tem como base a experiéncia adquirida com outras turbinas a gas. Para os célculos efetuados no
presente trabalho, foram assumidas como referéncia uma gama de valores utilizados em projetos
de turbinas a gas bem-sucedidos. No entanto, € de destacar que por serem valores de referéncia
ndo indica que sejam os mais adequados e, portanto, houve a liberdade para que estes fossem
alterados.

A turbina a gas, assim como o ar atmosférico encontram-se em repouso pelo que a conduta
de admisséo ira exercer a funcéo de tubeira, acelerando o ar até a uma velocidade puramente axial.
Para esta velocidade, foi adotado o valor de 150 m/s. Foi assumido o rendimento isentropico para a
tubeira de admisséo de 0,93, sendo este o valor recomendado para uma admissdo subsénica, como
€ 0 caso.

Apébs a admissao do ar, este recebe trabalho do compressor que é composto por um rotor
e por um difusor. Assumiu-se uma velocidade radial a saida do rotor de aproximadamente 150 m/s
e uma velocidade axial a saida do difusor de 90 m/s. Com a finalidade de controlar as tensdes
centrifugas sentidas pelo rotor, a velocidade de transporte a saida do mesmo foi limitada, podendo
assim chegar aos 450 m/s. Para além disso, o rendimento isentropico considerado para o
compressor foi de 0,78, sendo que estas perdas foram repartidas igualmente pelo rotor e difusor.

Posteriormente, o fluido entra na cAmara de combustdo onde é adicionado combustivel com
um poder calorifico inferior (PCI) de 43100 kJ/kg. Aqui o fluido sofre uma perda de carga na ordem
dos 4% e de modo a manter o processo de combustdo a velocidade do escoamento tem de se
manter entre os 30 m/s e os 60 m/s. Foi ainda considerado um rendimento de combust&o de 0,98.

ApOs a adicdo de calor, os gases expandem na turbina que € composta por um estator e
por um rotor. A velocidade axial do fluido ao longo da turbina foi assumida como sendo 225 m/s.
Considerou-se o rendimento mecanico (relativo a transmissdo da energia da turbina para
acionamento do compressor) de 0,99. Devido as perdas que ocorrem por friccdo nas pas do estator

e rotor, o valor do rendimento isentrépico da turbina foi de 0,90, levando a perdas de 0,10. Foi
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considerada uma perda igual no estator e rotor, pelo que o coeficiente de perda do estator da turbina,
Ay,foi de 0,05.

Para a tubeira propulsora foi considerado um rendimento isentrépico de 0,95.

No desenvolvimento do projeto foi necessario implementar um compressor axial, sendo os
parédmetros considerados para este tipo de compressor diferentes dos utilizados no radial. Assim
sendo, foi considerado um hub tip ratio de 0,4, uma velocidade de transporte do rotor no topo do
primeiro andar de 350 m/s e um rendimento isentrépico do compressor de 0,90.

Existem outros parametros utilizados no projeto, que sdo independentes do componente da
turbina a gas, entre os quais estdo o calor especifico, a constante dos gases perfeitos e as
propriedades do ar atmosférico. Para o ar foi considerado o calor especifico e raz&o entre os calores
especificos de 1005 J/kg.K e 1,4, respetivamente. Por sua vez, para os gases de combustdo foi
assumido 1148 J/kg.K e 1,33. Foi considerado o valor de 287 J/kg.K para a constante dos gases
perfeitos. Para as propriedades do ar atmosférico, foi considerada uma temperatura de 288,15 K e
uma pressao de 1,013 bar (para uma altitude de zero metros). Finalmente, foi considerada uma
massa volimica de 8000 kg/m? para o material utilizado nas pas da turbina e compressor axial.

Na Tabela 4.1, é apresentada uma sintese dos dados e dos valores dos paradmetros

utilizados no decorrer do projeto da turbina a gas (retirados da referéncia [2]).

Tabela 4.1 — Dados e parametros utilizados no projeto da turbina a gas

Dados
$3e [mm] Thax [K]
300 1300
Parametros especificos de cada componente
Conduta de Cy [m/s] C; [m/s] Nta
Admissao 0 150 0,93
Compressor Hub tip ratio U [m/s] Ne.ax
Axial 0,40 350 0,90
Compressor Cr, [m/s] U, [m/s] Ca3 [Mm/s] Ne Y
Radial 150 450 90 0,78 1,04
Camara de AP, . [%] Nee PCI [Kk]/kg]
Combustao 4 0,98 43100
Turbina Cas = Cop1 = Cgs [M/5] AN Nr Mm
225 0,05 0,90 0,99
Tubeira Mep
Propulsora 0,95

Parametros gerais

CpalJ/kg.K] | Cpg [J/kg.K1 | R[J/kg.K] | Ya | Yg | P4l[bar] T, [K] Ppas [kg/m?]

1005 1148 287 14 | 1,33 1,013 288,15 8000
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Foram consideradas proporc¢des para o rotor do compressor radial, sendo que estas foram
retiradas do turborreator Marboré IIA do fabricante francés Turbomeca. E de referir que, com o
avanco do projeto surgiu a necessidade de alterar estas propor¢des, pelo que estas apenas foram

aplicadas a turbina a gas inicial. Estas propor¢des podem ser observadas na Figura 4.1.

Proporcdes Geomeétricas:

Pie _ o
¢‘3e
- S _ o,
~é_"  1 b3, '
é‘_‘ \\ ¢2 —07
] =4,
\ 7 ¢3e
<

Figura 4.1 — Proporg8es geométricas do rotor do compressor radial inicial

Considerando o didmetro exterior de 300 mm e as propor¢des geomeétricas apresentadas
na Figura 4.1, obteve-se as restantes medidas do rotor do compressor radial. Estas foram utilizadas

para elaboracdo do caso inicial e podem ser observadas na Tabela 4.2.

Tabela 4.2 — Medidas do rotor do compressor radial no caso inicial

¢P3e [M] | P1e [M] | Py [M] | @2 [mM]
0,300 0,150 0,060 | 0,210

4.2 Caso A — Turbina a Gas Inicial

O caso A diz respeito a configuracédo e dados assumidos, durante a elaboragao do projeto
de uma turbina a gas na disciplina de maquinas térmicas e constitui assim a base de trabalho para
o estudo que foi efetuado nesta dissertacéo. E possivel observar o caso A na Figura 4.2.

A configuragéo inicial é constituida por uma conduta de admissdo (de “A” a 1), um
compressor radial (de 1 a 3), uma camara de combustéo (de 3 a 4), uma turbina axial (de 4 a 5) e

uma tubeira propulsora (de 5 a 6).
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Figura 4.2 — Turbina a gas inicial
4.2.1 Tubeira de admisséo

Na Tabela 4.3 sdo apresentados todos os parametros calculados na tubeira de admissao
do caso A, incluindo o caudal massico admitido, que apés a conclusdo do projeto na unidade

curricular de maquinas térmicas, era de apenas 2,45 kg/s.

Tabela 4.3 — Parametros calculados para a tubeira de admisséo do caso A

To1 [K] | T1[K] | Tis [K] | Py [bar] | Poy [bar] | py [kg/mz] Aq [mz] my [kg/s] | Ma,
288,15 | 276,96 | 276,11 0,87 1,00 1,10 0,015 2,45 0,45

4.2.2 Rotor do compressor radial

Na Tabela 4.4 sdo apresentados todos os parametros calculados no rotor do compressor

radial do caso A.

Tabela 4.4 — Parametros calculados para o rotor do compressor radial do caso A

¢ Tos — To1 [K] | Tos [K] | Toss [K] | Pos [bar] | We [kW] | w [rps] | @:[°] | @om [°] | @ [°]
0,88 183,63 471,78 | 431,38 4,12 451,2 682 25 33,7 49,4

Para melhor compressao dos angulos calculados para este componente, é recomendada a
analise da Figura 4.3. No topo desta figura, € possivel observar metade do rotor do compressor
radial e na base da figura, o perfil de uma das guias presentes no mesmo.

Com a variacdo do raio do rotor, r, ocorre uma alteracdo continua da velocidade de
transporte, U, sendo que a mesma é mais elevada quanto maior for o raio. Como a velocidade
absoluta do escoamento, C,, foi considerada constante ao longo da seccdo de entrada do rotor, a
alteracéo da velocidade de transporte, U, provoca uma variagao do angulo, ¢.

Em suma, na raiz da guia, ., a velocidade de transporte € mais baixa pelo que o angulo, @,
sera mais alto. Em oposicdo, no topo da guia, r;, a velocidade de transporte € mais elevada pelo

gue o angulo, ¢, sera mais baixo.
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4.2.3 Difusor do compressor radial

P A S ———

@(r)

Vi

Ca1 =G

Figura 4.3 — Compressor radial e guia

Na Tabela 4.5 sdo apresentados os pardmetros calculados para o difusor do compressor

radial inicial.
Tabela 4.5 — Parametros calculados para o difusor do compressor radial do caso A
Cwz [m/s] 6 [°] Py, [bar] C; [m/s] T, [K] | P, [bar]| p, [kg/m?] | A; [m?]
394,34 20,8 4,83 421,90 383,22 2,33 2,12 0,008
H, [m] T3 [K] | Ps[bar] | ps[kg/m®] | A3 [m?]| 3 [m] Hj [m] Ma,
0,012 467,75 3,99 2,98 0,009 0,140 0,010 1,08

Na Figura 4.4, é apresentada uma ilustracéo referente ao difusor do compressor radial

inicial, onde sao representadas trés das guias (preenchidas a preto). A direcdo das guias é definida

com objetivo de promover um escoamento o menos perturbado possivel. Assim sendo, esta dire¢éo

€ determinada pelo angulo que a velocidade absoluta do escoamento, C,, forma com a componente

tangencial da velocidade, C,,,.
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Figura 4.4 — Difusor do compressor radial inicial

4.2.4 Camara de combustéao

Na Tabela 4.6 séo exibidos alguns dos pardmetros calculados para a camara de combustéo

inicial, sendo possivel observar algumas das dimensdes na Figura 4.5.

Tabela 4.6 — Parametros calculados para a camara de combustéo do caso A

Tos — Toz [K] fr my [kg/s] | mg [kg/s] | Qcc [kW]| Py [bar] T, [K] P, [bar]
828,22 0,0233 0,057 2,50 2451,3 3,95 1278 3,69
pa [kg/m3] A [m?] H [m] Folga [m] L [m] my [kg/s] | my [kg/s] | ™y [kg/s]
1,01 0,058 0,106 0,010 0,138 0,84 0,42 1,19
L
Folga |

__Folga]

Figura 4.5 — Camara de combust&o inicial
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4.2.5 Turbina
Tabela 4.7 — Parametros calculados para a turbina do caso A
Variacdo de temperatura na turbina
Tos — Tos [K]
158,69
Propriedades do escoamento na folga entre estator e rotor
3 Py, Py,
Cr1 [m/s] | Tr1 [K] Tr1s [K] | Pp1[bar] | ppq [kg/m7] P | P Mag, | Popy [bar]
F1 critica
480,95 1199,25 | 1194,22 2,81 0,82 1,41 | 1,85 0,71 2,81
Propriedades do escoamento a saida do rotor

Tos [K] Ts [K] Toss [K] Pys [bar] Ps [bar] ps [kg/m?]

1141,31 1119,26 1123,68 2,21 2,04 0,64
P P
VS [m/s] TScanal [K] MaSV % P&
05 critica

484,04 1039,27 0,77 1,28 1,85
A, [m?] H,y [m] Teq [M] Tra [M] W, [m]

0,011 0,018 0,109 0,091 0,012
Ap [m?] Hp [m] Ter [m] Trr [M] W [m]

0,014 0,022 0,111 0,089 0,007
Ag [m?] Hs [m] 15 [m] Trs [m] Wes [m]

0,018 0,028 0,114 0,086 0,018

W4F WF WFS

7

]

F HS

Figura 4.6 — Turbina inicial
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Na Tabela 4.7 sdo apresentados os parédmetros calculados para a turbina inicial e na
Figura 4.6, é possivel acompanhar as medidas mais importantes da turbina — a largura, W, e a altura

das pés, H, em cada um dos seus componentes (estator, folga e rotor).

4.2.6 Tubeira propulsora

Na Tabela 4.8, sdo apresentados os parametros calculados na tubeira propulsora inicial e

na Figura 4.7, é possivel destacar a principal dimenséo calculada no componente — o raio da tubeira,

Tt_p.
Tabela 4.8 — Parametros calculados para a tubeira propulsora do caso A
POS P05 3 D)
7 | P Te [K] | Ps[bar]| pslkg/m?®] | Cs[m/s] | Acp [M?] | 7ep [m] I[N]
A critica
2,18 1,92 978,4 1,15 0,41 611,8 0,010 0,056 1666

Figura 4.7 — Tubeira propulsora inicial

Como observado na Tabela 4.8, a forca de impulso obtida no caso A foi de apenas 1666 N.
Concluido o projeto da turbina a gas inicial, procurou-se aumentar a forca de impulso da mesma,
sendo que para tal, é possivel atuar sobre trés parametros — no aumento do caudal massico, no
aumento da temperatura maxima e no incremento da taxa de compresséo do ciclo termodinamico.
Com a temperatura de limite metaldrgico fixada nos 1300 K e a velocidade de transporte do rotor do
compressor radial limitada aos 450 m/s, o incremento da for¢a de impulso através do aumento da
temperatura maxima e taxa de compressao do ciclo ndo era possivel sem a adicdo de outro
compressor. Assim sendo, e numa fase prematura do trabalho procurou-se aumentar o caudal
massico que percorria a turbina a gas. Na Figura 4.8 é reapresentada a turbina a gas inicial, alusiva

ao caso A.
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e

Figura 4.8 — Turbina a gas inicial (Caso A)
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4.3 Caso B — Aumento do caudal méassico

4.3.1 Influéncia da velocidade do escoamento no tubo de chama

Inicialmente foram investigadas as altera¢des que ocorriam nas dimensdes do tubo de
chama, quando se alterava a velocidade do escoamento no interior do mesmo. Para tal, foram
mantidas as condi¢bes de admisséo do fluido na tubeira de admissdo, implicando assim que a
velocidade, area e massa volumica do fluido na sec¢do de entrada se mantivessem inalteradas em
relacdo ao caso A. Como consequéncia, o caudal massico admitido, my, foi mantido nos 2,45 kg/s.

Considerando apenas a folga superior entre o tubo de chama e a carcaca da turbina a gas
(apresentado no Capitulo 3), foi calculada a area do tubo de chama necessaria e raio interior do
mesmo, de modo a escoar todo o caudal massico. Obtidas estas dimensées, procedeu-se ao estudo
da viabilidade da geometria do tubo de chama.

Na Tabela 4.9 é apresentada a area e o respetivo raio interior do tubo de chama para cada
uma das velocidades do escoamento e na Figura 4.9, é apresentada uma ilustracdo do componente

para cada caso.

Tabela 4.9 — Area e raio interior do tubo de chama para cada velocidade

Velocidade [m/s] | Area [m?] | Raio interior do tubo de chama [m]
30 0,083 N&o exequivel
45 0,055 0,045
60 0,041 0,080

H, fFolga I|;|||------“

Raio exterior da

e
T
SR
SR

"
S
S
S

[| turbina a gas,
| 3¢ = 0,150 m

\\
-
S

Figura 4.9 — Geometria do tubo de chama para cada velocidade
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Concluiu-se que, para os casos de 45 m/s e 60 m/s é possivel conceber um tubo de chama
gue suporte o caudal massico admitido, 4. Contudo, para o caso da velocidade do escoamento de
30 m/s, a area disponivel na camara de combustao mostrou ser insuficiente quando comparada com

a area necessaria para escoar todo o caudal massico, m,.

4.3.2 Aumento da forca de Impulso através do incremento do caudal massico

Apés verificar a influéncia da velocidade na geometria do tubo de chama, foi efetuado um
processo iterativo com objetivo de aumentar o caudal massico e consequentemente a forca de
impulso obtida na turbina a gas. A priori sabia-se, que a zona de maior restricio ao escoamento é
a camara de combustdo, devido a reduzida velocidade do fluido no seu interior. Considerando a
folga superior e inferior (apresentada no Capitulo 3) e fixando o diametro interior do rotor do
compressor, ¢,;, tinhamos as condigGes necessarias para iniciar o processo iterativo.

Na primeira iteracao foi considerado o diametro exterior do rotor, ¢,,, referente ao caso A

apresentado previamente. O processo iterativo pode ser observado na Figura 4.10.

Inicio

Com um novo didmetro de Calcular caudal
admiss3o, a folga altera-se e massico de ar que o
consequentemente um novo tubo de chama

caudal massico deve ser calculado suporta

mg = pc.t:A t.c Cc.c

Mantendo o diametro
interior de admissao fixo,
calcula-se o diametro
exterior de admissdo

Calcular qual a area da
admissdo necessaria para
admitir o caudal massico

Figura 4.10 — Processo iterativo para aumento do caudal massico admitido

Para cada velocidade (30 m/s, 45 m/s e 60 m/s) foi calculada a area do tubo de chama e
consequentemente o caudal massico que este suporta. Posteriormente, foi calculada a area e
didmetro exterior, ¢,,., que o rotor do compressor necessitava de ter na entrada, de modo a admitir
esse caudal massico. E de notar que ao obter um novo didmetro exterior, ¢,., obteve-se um novo
valor para a folga e consequentemente um novo caudal méssico, pelo que foi necesséaria nova
iteracdo. O processo foi efetuado até se obter um valor estavel para o diametro exterior de entrada

do rotor, ¢4.
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Na Tabela 4.10, é possivel observar o caudal massico, ni,, 0 diametro exterior de entrada
do rotor do compressor radial, ¢,., € a forca de impulso que se obteve, I, para cada uma das
velocidades do escoamento no interior do tubo de chama. S&o ainda apresentadas a altura da

entrada, H,, e saida, H;, do difusor do compressor radial para cada caso.

Tabela 4.10 — Resultados obtidos para cada velocidade do escoamento

Velocidade [m/s] Inicial 30 45 60
1y [kg/s] 2,45 1,79 2,56 3,23
b1 [m] 0,150 0,132 0,153 0,169
H, [m] 0,012 0,009 0,012 0,015
Hj [m] 0,010 0,007 0,011 0,014
I [N] 1666 1219 1746 2200

Na Figura 4.11, é possivel observar as alteracdes na geometria do rotor do compressor
radial e no tubo de chama, com a variagcdo da velocidade do fluido no interior do mesmo. Para além
destas alterag6es, as dimensdes de entrada, H,, e saida, H;, do difusor também viram o seu valor

alterado dado a variagdo do caudal massico admitido, m,.

H3 FoIgaI_, ||

il
i »~
I\

V Legenda:

| Preto— Caso inicial A

| Azul-45m/s
Laranja — 30 m/s

| Verde — 60 m/s

P1e

Figura 4.11 — Variagdo da geometria do rotor e tubo de chama

Para o caso de 30 m/s (cor laranja), concluiu-se que o caudal massico que o tubo de chama
suportava era bastante reduzido quando comparado com o caudal massico referente ao caso inicial,
pelo que neste caso o rotor se encontrava sobredimensionado. Sendo assim, seria possivel reduzir
o diametro, ¢,,, para 0,132 m.

Para o caso de 45 m/s (cor azul), obteve-se um caudal massico ligeiramente superior ao do
caso inicial, pelo que seria possivel aumentar ligeiramente o diametro, ¢,., para 0,153 m. Conclui-
se ainda que o caso inicial foi projetado para uma velocidade préxima de 45 m/s, visto que apenas

ocorreu um incremento de 3 mm no didmetro exterior do rotor.
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Para o caso de 60 m/s (cor verde), foi possivel concluir que o caudal massico suportado
pelo tubo de chama era superior ao do caso A, pelo que seria possivel aumentar o diametro, ¢,
para 0,169 m.

Com a variacdo do caudal massico, era de esperar uma variacdo da for¢a de impulso para
cada velocidade, sendo que é possivel observar esta variagdo em funcao do diametro do rotor, na
Figura 4.12.

Variacao da forca de impulso

2400
0,169; 2200
2200

2000 | 0,153; 1746 |

0,150; 1666

1800

1600

Forca de impulso [N]

1400

1200
0,132; 1219
1000
0,130 0,135 0,140 0,145 0,150 0,155 0,160 0,165 0,170

Diametro Exterior Rotor [m]

Figura 4.12 — Variacdo da forga de impulso em fun¢é@o do didmetro exterior do rotor

Conclui-se que esta s6 vé o seu valor incrementado no caso de a velocidade dentro do tubo
de chama tomar valores de 45 m/s e 60 m/s, sendo o Ultimo caso o mais atrativo. Comparando com
0 caso A, ter uma velocidade no tubo de chama de 60 m/s proporciona um crescimento de 32,1%
na forca de impulso quando comparado com o crescimento de 4,8%, referente & velocidade de
45 m/s.

Assim sendo, a melhor solugéo para o caso de estudo B consiste em deter uma velocidade
no interior da camara de combustdo de 60 m/s, pois é esta que proporciona um maior caudal
massico admitido e consequentemente uma maior forga de impulso. Na Figura 4.13, é possivel
observar esta solucgéo.
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Figura 4.13 — Turbina a gas do Caso B
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4.4 Caso C — Aumento da taxa de compressao

4.4 Caso C — Aumento da taxa de compressao

O caso B apresentado previamente ndo apresentou grandes aumentos na for¢a de impulso,
comparando com 0 que se julgava ser possivel atingir. Sendo assim, procurou-se aumentar a
mesma de forma mais significativa incrementando a taxa de compresséo do ciclo termodinamico,

preferencialmente, até obter a taxa de compresséo 6tima a entrada da camara de combustéo.

4.4.1 Célculo da taxa de compressédo 6tima

Foi necessario perceber se o aumento do trabalho obtido com o aumento da taxa de
compressao era significativo em relagédo ao caso A. Posto isto e considerando o ciclo termodinamico
ideal apresentado na Figura 2.19, foi calculado o trabalho Gtil especifico que era possivel obter no
caso inicial (caso A) e ap6s 0 aumento da taxa de compressao para o seu valor 6timo.

Do projeto de maquinas térmicas, era conhecida a velocidade de transporte do rotor do
compressor radial, permitindo assim o célculo da taxa de compressao do caso A. Recorrendo a
equacdo (2.21), que é relembrada em seguida, calculou-se a taxa de compressao 6tima para o ciclo
ideal:

Foi obtido o modesto valor de 4,10 para o caso A, em comparacdo com a taxa de compressao 6tima
de 13,97.

Conhecendo a taxa de compressao, foi possivel calcular o trabalho Gtil especifico para cada
caso, aplicando a equacdo (2.20). Na Figura 4.14, é apresentada a evolucdo do trabalho util
especifico em funcao da taxa de compressédo para o ciclo termodinadmico ideal. Na mesma figura,

séo destacados o0 caso A e 0 ponto que permite obter o maximo de trabalho Util especifico.

400,00
Caso A: PN
350,00 4,10

289,69 Caso 6timo:
300,00 13.97

365,89

250,00
200,00
150,00
100,00

50,00

Trabalho 0til especifico [kJ/kg]

0,00
0,00 5,00 10,00 15,00 20,00

Taxa de Compressao

Figura 4.14 — Trabalho Util especifico em fungéo da taxa de compresséo para o ciclo ideal
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Comparando o trabalho util especifico obtido no caso A com o obtido no caso 6timo,
concluiu-se que elevariamos o trabalho Gtil especifico do ciclo em aproximadamente 26,3%.

Contudo, a taxa de compressao 6tima calculada através da equacao (2.21) apresenta uma
estimativa com base no ciclo termodindmico ideal, ou seja, considerando o0s processos de
compresséao e expansao isentropicos. No decorrer do projeto sentiu-se a necessidade de obter uma
taxa de compressdo Otima mais proxima das condicBes reais. Para tal, € recordada a
equacao (2.19), utilizada para o célculo do trabalho util especifico obtido no ciclo termodinamico:

W,ict
ﬂ = Cp[(TO4- - Tos) - (T03 - T01)]

Introduzindo a definicdo de rendimento isentrépico do compressor e turbina apresentada na
equacdo (2.16) e equacdo (2.17), respetivamente, assim como as equacdes isentropicas
apresentadas nas equacdes (2.13 — a) e (2.14 — a), foi possivel chegar a equacédo que da o trabalho

util especifico em funcéo da taxa de compresséao do ciclo, rp, para condi¢8es reais:

W.. 1 T, Y-1
<_;;1610> = Cp|nr-Toa| 1 - —== | - ﬂ((rp)T - 1) (4.1)
real (TP)T e

Em seguida, calculou-se a derivada da equagao (4.1) em ordem & taxa de compresséo, rp,
e igualou-se a mesma a zero para encontrar a taxa de compressao onde é possivel obter o maximo

trabalho util especifico do ciclo, para condi¢des reais, obtendo-se a seguinte equacao:

9 (Wciclo> T (Y S
m 04 2(Y-1
—=0s(r = (— ) 4.2
a(rp) ( p)real T01 77T776 ( )
—®—Trabalho especifico ideal == Trabalho especifico real
400,00
A ——
S 350,00 410 )
= 28‘9 69 Otimo:
= 300,00 ! 13,97
) 365,89
(@]
&= 250,00
(@]
8 - \
2 200,00 Otimo:
et A C: 8,56
5 150,00 4,10 7,44 247,22
9 218,95 | 246,20
‘© 100,00
o]
s
~ 50,00
0,00
0,00 5,00 10,00 15,00 20,00

Taxa de Compressao

Figura 4.15 — Trabalho util especifico em fungéo da taxa de compresséo
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Procedeu-se depois ao célculo da taxa de compresséo 6tima real e do respetivo trabalho
util especifico, recorrendo a (4.1) e (4.2), respetivamente. Obteve-se o valor de 8,56 e 247,2 kJ/kg.
Na Figura 4.15, é apresentada a evolucdo do trabalho util especifico em funcdo da taxa de
compressdo, quer para o ciclo ideal, quer para ciclo real.

De referir que se utilizou uma taxa de compresséao de 7,44 e ndo a 6tima de 8,56, isto porque
na bibliografia a equacéo (2.21) surge com propriedades estaticas, desprezando assim as variagdes
de energia cinética. Assim sendo, a equagdo (4.2) foi inicialmente deduzida considerando essa
hipétese e, portanto, foi obtida a taxa de compresséo de 7,44 para o caso C. Porém, com 0 avango
do projeto percebeu-se que a energia cinética ndo deve ser desprezada e deve-se trabalhar com
propriedades de estagnacéo, tal como exposto nas equacdes (2.20) e (4.2). Contudo, manteve-se
o valor da taxa de compresséao para o projeto do caso C (7,44), pois 0 aumento que se iria obter no
trabalho especifico ao efetuar o projeto para a taxa de compresséao 6tima seria insignificante.

Embora o crescimento do trabalho util especifico do caso A para o caso 6timo fosse de
apenas 12,9% no ciclo real, era de esperar um aumento da forca de impulso bastante mais
significativo do que aparentava. Com o aumento da taxa de compressdo, ndo sO se altera as
propriedades do ciclo termodinamico como se aumenta a massa volumica do fluido de trabalho,
permitindo o aumento do caudal massico admitido, estando assim a contribuir “duplamente” para o
aumento da forca de impulso.

Tal como foi mencionado previamente, devido a impossibilidade de aumentar a velocidade
de transporte do rotor do compressor radial, apenas foi possivel aumentar a taxa de compressédo do
fluido ao adicionar um novo compressor. Foi escolhido o uso de um compressor axial a montante
do radial, j& que este tipo de compressor tem uma maior area transversal de entrada e, portanto,

consegue admitir um maior caudal massico e assim obter uma maior forga de impulso.

4.4.2 Calculo do caudal méassico a admitir

Posteriormente, procurou-se obter o caudal massico que o tubo de chama suportava, visto
ser a zona onde ha possibilidade de ocorrer maior estrangulamento do escoamento, devido a
reduzida velocidade do mesmo. Como mencionado a priori, 0s gases de combustdo devem deter
uma velocidade compreendida entre 30 m/s e 60 m/s no interior da camara de combustéo. Sendo
assim, foi escolhida a velocidade de 60 m/s e simultaneamente procurou-se alcancar a maior area
de tubo possivel, ja que estes dois fatores permitem obter um maior caudal massico e
consequentemente uma maior for¢a de impulso.

Como citado anteriormente, a area do tubo de chama depende de uma folga, que por sua
vez depende do caudal méassico admitido, ou seja, quanto maior o caudal massico, maior sera a
folga e por consequéncia menor sera a area do tubo de chama disponivel. A area do tubo de chama

disponivel é dada por:

. . 2
my my
Apispoivel = Z2 — )— ,024 — |rE - 4,

Dispoivel s l<r3e CS.DSTE <0 0 + T3e T3e CSPSTE) l ( 3)
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Por outro lado, quando maior o caudal méassico, maior sera a area do tubo de chama

necessaria para escoar todo o fluido. A &rea necessaria é dada por:

1+ frymy
A fy | = ————— 4.4
Necessaria Cc.c X ,04 ( )

Deste modo, a fungdo que rege a area do tubo de chama disponivel em fungdo do caudal

massico € decrescente, ao passo que, a funcédo que rege a area do tubo de chama necessaria em

funcéo do caudal massico é crescente. As duas funcdes séo representadas na Figura 4.16.

Area do tubo de chama necessaria e
disponivel
0,080

0,070 5,550
0,060 == 0,052

0,050
0,040
0,030
0,020

Area do tubo de chama [m?]

QO ¥ &V O AV M 0 9D D0 @O O 9O DN O NV O
) " A N A7 LV A% O 75 ¥ L’ ;97 O ARSI RIS
SN A ORI S SR IRA O S ST PR R R

Caudal massico [kg/s]

= N\ecesséria Disponivel

Figura 4.16 — Area de tubo de chama necesséaria e disponivel

Enquanto a &rea necessaria seja inferior a disponivel o projeto é exequivel, atingindo o seu
maior potencial quando as duas curvas se intersetam, ja que este € o ponto onde se obtém a maior
area do tubo de chama possivel e consequentemente um maior caudal massico e forga de impulso.
E possivel observar que o maior caudal massico possivel admitir (para o didmetro exterior de

0,300 m e a folga imposta) € 5,55 kg/s, correspondendo a uma area do tubo de chama de 0,052 m?.

4.4.3 Implementacdo do Compressor Axial — Definicdo das dimensdes de entrada e saida

Posteriormente, foram calculados os raios, interno e externo das pas alusivas ao primeiro
andar do compressor axial. Sendo o raio da raiz da p4, 7, € o raio do topo da pa, r;, € recomendado
gue no primeiro andar, o quociente (r. /1), também designado de hub tip ratio, esteja compreendido
entre 0,4 e 0,6. Para selecionar o valor deste parametro, recorre-se muitas vezes a um processo
iterativo com objetivo de alcancar um projeto que satisfaca certos requisitos, quer a nivel das

tensdes sentidas pelas pas, quer a nivel geométrico.
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4.4 Caso C — Aumento da taxa de compressao

Assumindo que a area transversal das pas reduz com o raio das mesmas, pode-se calcular

a tenséo centrifuga a que as pas estao sujeitas, através da seguinte equacéo:

2
o= 202 (1- (2) ) (45)

Onde, py, € a massa volimica do material das pas, U,, a velocidade de transporte no topo do rotor
do compressor, (1;./r:), 0 hub tip ratio e K, um fator para contabilizar a reducéo da area transversal
das pas ao longo do raio das mesmas. Habitualmente, K, toma um valor entre 0,55 e 0,65, pelo que
foi selecionado 0,60. A variacdo da tenséo centrifuga e altura das pas em fungéo do hub tip ratio,
podem ser observadas na Figura 4.17.

Altura das pas e Tensao centrifuga em funcgao

0,40 do hub tip ratio
246,9 =
0,075 250,00 8
B =3
=. 0,070 230,00 g
@ 0,60 g
2 0,065 188,1 | 210,00 &
S £
T 0,060 190,00 ©
© O
2 0,055 170,00 2
< 2
0,050 150,00 &

0,40 0,42 0,44 0,46 0,48 0,50 0,52 0,54 0,56 0,58 0,60
hub tip ratio

—=@— Altura das pas ==@=Tensao Centrifuga

Figura 4.17 — Altura das pés e tensao centrifuga em fungdo do hub tip ratio

Concluiu-se que, um hub tip ratio mais elevado leva a uma altura das pas menor e
consequentemente a uma tensdo menor. Por outro lado, um hub tip ratio mais baixo leva a uma
altura das pas maior e consequentemente a uma tensédo maior. Normalmente, as tensdes sentidas
pelas pas do compressor ndo sdo um fator com relevancia pois para a velocidade de transporte
recomendada (350 m/s) e para a temperatura das pas no primeiro andar (cerca de 288 K), as
tens@es encontram-se numa magnitude aceitavel.

Assim sendo, foi escolhido efetuar o projeto do compressor axial com um hub tip ratio de
0,4, permitindo assim admitir um elevado caudal massico e simultaneamente ter uma area frontal
reduzida [2]. Para admitir o caudal méassico de 5,55 kg/s foi necessario ter o primeiro andar do
compressor axial com raio exterior de aproximadamente 113 mm, levando assim a um raio no cubo
de sensivelmente 45 mm.

Apébs conclusdo do processo iterativo apresentado na Figura 3.16, concluiu-se que a taxa
de compresséo de 2,44 seria adequada para o compressor axial de modo a obter uma taxa de

compresséo total de 7,44. Conhecendo a taxa de compressdo do compressor axial, obteve-se as
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propriedades do escoamento e consequentemente as dimensdes a saida do compressor. Estes

resultados podem ser analisados na Tabela 4.11.

Tabela 4.11 — Propriedades do escoamento e dimensdes gerais do compressor axial

Dimenso6es de entrada

Raionotopodapa-r.[m] 0,113
Raio médio da pa - r,,, [m] 0,079

Raio na raiz da pé - r, [m] 0,045

Propriedades do escoamento a saida

Temperatura - T [K] 371
Presséo - P [bar] 2,20

Massa volUmica - p [kg/m3] 2,07

Dimensodes de saida

Area - A [m?] 0,018
Raio notopodapa-r.[m] 0,097
Raio médio da pa - r,,, [m] 0,079

Raionaraizdapa-r,[m] 0,061

4.4.4 Implementacdo do Compressor Axial — Estimativa do nimero de andares

No processo de estimativa do nimero de andares, foi calculada a variacao da temperatura
de estagnacao total do compressor axial e a variacao da temperatura de estagnacéo que ocorre em
média por andar. Obteve-se o valor de 94,3 K e 25 K, respetivamente, o que implicaria ter um
compressor axial de 3,77, ou seja, 4 andares. Contudo, foi previsto um namero de andares superior
a estimativa obtida, pois no processo de célculo ndo foi considerado o work done factor, A, ou seja,
foi considerado que todo o trabalho era transmitido do compressor para o fluido de trabalho, o que
nao corresponde a realidade. Em suma, o work done factor representa o quociente entre o trabalho

ideal e o trabalho real que é transferido do compressor para o fluido [2].

4.4.5 Implementacdo do Compressor Axial — Projeto dos andares

Posteriormente a estimativa do nimero de andares do compressor axial, procedeu-se ao

projeto dos andares. No decurso do trabalho foram respeitadas algumas consideracgoes:

a) Foi respeitado o critério de De Haller, evitando assim grandes deflexdes do escoamento e
por consequéncia elevadas perdas de pressdo no mesmo. Para a aplicacdo do critério ao
rotor e estator de cada andar do compressor, 0 quociente apresentado na equacgéo (4.6) e

(4.7), respetivamente, ndo deve ser inferior a 0,72.

V, Cos(py)
V, = Cos(B,) (46)
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b)

c)

d)

C; _Cos(a,)

C;  Cos(as) e

Sendo, V,, a velocidade relativa a saida do rotor, V;, a velocidade relativa a entrada do rotor,
C;, a velocidade absoluta a saida do estator e C,, a velocidade absoluta a entrada do
estator [2].

O raio médio das pas, r;,, foi considerado constante no decorrer dos andares, preservando
assim a velocidade de transporte no raio médio das pas, U,,. Assim sendo e tendo em conta
as dimensbes de entrada no primeiro andar (r, = 0,113 me . = 0,045 m), o projeto foi

efetuado considerando r,,, = 0,079 m e U,, = 245 m/s.

E possivel relacionar a varia¢do da velocidade tangencial do fluido, AC,,, com a variacdo da
temperatura de estagnacéo, AT,, a velocidade de transporte no raio médio das pas do

compressor, U,,, € o work done factor, 4, através da seguinte equagao [2]:

_ CyAT,

Visto que o fluido contém apenas velocidade axial a entrada do compressor e pretendia-se
que tivesse apenas velocidade axial a saida do mesmo, a variacdo da velocidade tangencial,
AC,,, deve ser baixa e, portanto, procurou-se um aumento da temperatura de estagnacéo,

AT,, no primeiro e Ultimo andar mais baixo que nos andares intermédios.

O grau de reacéo, 4, varia com o raio da p4, sendo menor junto a raiz e maior no topo da

mesma como pode ser observado na Figura 4.18.

1.0

Grau de reacgdo N\

S I
0.4 0.5 0.6 0.7 0.6 0.9 1.0

r/r

Figura 4.18 — Variacdo do grau de reacao com a altura da pa (Adaptado de [1])
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Assim sendo, de modo a evitar um grau de rea¢gdo muito baixo ou mesmo negativo junto a
raiz, € aconselhavel que o primeiro andar tenha um maior grau de reacéo referente ao raio
médio da pa, porém, este deve convergir para o valor de 0,5 no decorrer dos andares [2]. O

grau de reagdo de cada andar do compressor axial é dado por [2]:

_ CWZ + Cwl

A=1
20,

(4.9
De modo a considerar as perdas que ocorrem na transferéncia de trabalho, foi considerado
um valor para o work done factor, 4, de 0,98 para o primeiro andar, 0,93 para o segundo,

0,88 para o terceiro e 0,83 para os sequentes andares [2].

Com o decorrer das iteracBes, foi necesséario ajustar as dimensfes de entrada do
compressor radial de modo a respeitar a equacédo da continuidade. Como a velocidade e
massa volumica sdo iguais, quer na saida do compressor axial, quer na entrada do
compressor radial, previa-se que a area de entrada do segundo compressor teria de ser

igual a area de saida do primeiro.

Numa primeira iteracdo, foram considerados os quatro andares obtidos na estimativa. Os

resultados obtidos referentes ao projeto dos andares deste compressor axial, podem ser analisados
na Tabela 4.12.

Tabela 4.12 — 12 iterac¢do do projeto dos andares do compressor axial

Andar | Il I vV
Variacdo da temperatura de estagnacgédo - AT, [K] 220 225 220 274
Work Done Factor - A 098 093 088 0,83
Grau de reagao meédio - A, 083 0,70 0,50 0,50
Angulo entre V4 e Cyq - B, [] 58,5 558 49,2 51,8
Angulo entre V;, e Cy, - B, [°] 456 39,1 254 20,0
Angulo entre C; e C,q - a4 [°] 0 90 254 20,0
Angulo entre C, e C,, - ay[°] 31,5 394 492 518
Angulo entre C; e C,3 - 03 [°] 90 254 20,0 31,0
Numero de De Haller para rotor - V,/V; 0,75 0,72 0,72 0,66
Numero de De Haller para estator - C3/C, 086 086 0,70 0,72
Velocidade tangencial a entrada do rotor - C,,4 [m/s] 0 239 712 54,7
Velocidade tangencial & saida do rotor - C,,, [m/s] 92,1 1231 173,8 190,3
Variacao da velocidade tangencial - AC,, [m/s] 92,1 99,2 102,6 1357
Taxa de compresséao - rp 126 1,25 1,22 1,27

Pressédo de estagnacéo a saida do estator - Py; [bar] 1,27 158 193 245

Temperatura de estagnacdo a saida do estator - To3 [K] 310,2 332,7 354,7 382,1
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Ao obter um elevado aumento da temperatura de estagnacgdo, AT,, no Ultimo andar, os
guatro andares mostraram-se ser insuficientes. Este elevado aumento da temperatura de
estagnacdo implica uma alta deflexdo do escoamento e, portanto, 0 ndo cumprimento do critério de
De Haller no estator do 3° andar e rotor do 4° andar.

Tal como previsto, na segunda iteragéo foi considerado o uso de mais um andar que o obtido
na estimativa, ou seja, cinco andares. Assim sendo, na Tabela 4.13 é possivel analisar os resultados

alusivos ao compressor axial de cinco andares.

Tabela 4.13 — 22 iterac¢do do projeto dos andares do compressor axial

Andar | Il I v \%

Variacdo da temperatura de estagnacéo - AT, [K] 2000 220 22,0 21,0 9,0
Work Done Factor - A 098 093 088 083 0,83

Grau de reagao médio - A, 083 0,70 050 050 0,50

Angulo entre V4 e Cyq - B, [] 58,5 557 49,2 493 44,0

Angulo entre V;, e Cy, - B, [°] 47,1 393 254 252 338

Angulo entre C; e C, - 04 [°] 0 95 254 252 338

Angulo entre C, e C,, - ay[°] 29,2 39,1 49,2 493 44,0

Angulo entre C5 e C,3 - 03 [°] 95 254 252 338 0

Numero de De Haller para rotor - V,/V, o,7r 0,73 0,72 0,72 0,87
Ndmero de De Haller para estator - C5/C, 089 086 0,72 0,78 0,72
Velocidade tangencial a entrada do rotor - C,,4 [m/s] 0 250 71,2 70,6 100,3
Velocidade tangencial a saida do rotor - C,,» [m/s] 83,7 122,0 173,8 174,4 14477
Variacdo da velocidade tangencial - AC,, [m/s] 83,7 97,0 102,6 103,8 445
Taxa de compressao - rp 124 124 123 1,20 1,08

Presséo de estagnacéo a saida do estator - Py [bar] 124 154 189 227 245
Temperatura de estagnacao a saida do estator - To3 [K] 308,2 330,2 352,2 373,2 3821

Apé6s analise dos resultados obtidos na segunda iteracdo, concluiu-se que foi

alcancado um bom projeto para o compressor axial, respeitando as recomendacfes e

consideracdes apresentadas de a) a e). A adicao de um andar em relagao a estimativa, levou a uma

variacdo da temperatura de estagna¢do mais baixa nos Ultimos andares e consequentemente a uma
reducao da deflexdo do escoamento e cumprimento do critério de De Haller.

Para melhor compreensao dos angulos apresentados na Tabela 4.13, sdo apresentados os

tridngulos de velocidade para cada um dos cinco andares na Figura 4.19 e Figura 4.20.
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1° Andar 2° Andar

Figura 4.19 — Tridngulos de velocidade do 1° e 2° andar

4° Andar

Figura 4.20 — Triangulos de velocidade do 3°, 4° e 5° andar

4.4.6 ModificagBes ao caso A (ap0s adicdo do compressor axial)

Com a adi¢do do compressor axial, foi necessario confirmar se alguma alteragao teria de
ser efetuada nos restantes componentes da turbina a gas, nomeadamente ao compressor radial, a

camara de combustéo e a turbina.

De modo a respeitar a equacao da continuidade (consideracéo f)), foi necessario aumentar
o didmetro exterior de entrada do compressor radial de 0,150 m para 0,162 m. O mesmo acontece
com as dimensdes de entrada e saida do difusor, que viram o seu valor incrementado relativamente
ao caso A. Estas alteracdes podem ser observadas na Figura 4.21.

Como observado na Tabela 4.11 e na Figura 4.21, as dimensdes de saida do compressor
axial (r; = 0,097 m e r. = 0,061 m) e de entrada do compressor radial (r; = 0,162/2 =0,081m e
1. = 0,060/2 = 0,030 m) ndo coincidiram, pelo que foi necessario adicionar uma conduta que

conectasse 0s dois componentes.

68



4.4 Caso C — Aumento da taxa de compressao

Rotor do compressor radial
Caso A C
10 [m] 0,150 0,162
b1 [m] 0,060 0,060
H, [m] 0,012 0,016
H; [m] 0,010 0,015

7

Legenda:
¢, — Didmetro exterior do rotor

¢1; — Didametro interior do rotor

¢1e

- Altura de entrada do difusor
— Altura de saida do difusor

Caso A Caso C

Figura 4.21 — Alteracdes efetuadas ao compressor radial ap6s adigcdo do compressor axial

Com o aumento do caudal massico de 2,45 kg/s para 5,55 kg/s, a folga entre o tubo de

chama e as paredes da camara de combustao aumentou de 10 mm para 15 mm, reduzindo a area

do tubo de chama de 0,058 m? para 0,052 m?.

0,138 m

0,010 m]

iilit

Caso A

n
T e

il

Caso C

A A AN

Figura 4.22 — Alteragdes a camara de combustédo ap6s adi¢cdo do compressor axial
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Com esta reducéo seria de esperar que a area do tubo de chama néo fosse suficiente para
escoar todo o caudal méssico. Porém, devido ao aumento da velocidade do fluido no interior da
camara de combustio para 60 m/s e devido ao aumento da massa volimica de 1,01 kg/m?® para
1,82 kg/m?3, foi possivel escoar todo o caudal massico. A reducdo da area do tubo de chama, incitou
ainda a uma redugdo da zona secundaria do tubo de 0,138 m para 0,124 m. As alteracGes as

dimensbes da camara de combustéo podem ser observadas na Figura 4.22.

O valor recomendado para a velocidade de transporte no topo do rotor do 1° andar do
compressor axial € de 350 m/s, o que corresponde a uma velocidade angular de aproximadamente
493 rps. Por outro lado, a velocidade de transporte a saida do compressor radial € de 450 m/s, o
gue corresponde a uma velocidade angular de 682 rps. Devido a diferenca entre velocidades
angulares, inicialmente foi considerada a hipétese de usar dois veios na turbina a gas, assim como
dois andares para a turbina, um de alta pressdo seguido de outro de baixa pressdo. Contudo,
durante a andlise de tensdes que serd apresentada a posteriori, 0 uso de dois veios mostrou-se
inexequivel devido ao elevado valor das tensdes obtidas e, portanto, ndo fara parte da solucéo final.

Na Tabela 4.14, podem ser observadas as dimensdes da turbina do caso A e do caso C e
na Figura 4.23, uma representacdo da turbina para cada caso.

Tabela 4.14 — Dimensdes da turbina no caso A e apos adigdo do compressor axial

Caso A Caso

Andar de alta pressdo (I) Andar de baixa pressao (II)

Entrada Saida Entrada Saida Entrada Saida
Folga Folga Folga
Estator Rotor Estator Rotor Estator Rotor
F (F (F)
(4) (%) (4) %) (4) (%)

A [m?] 0,011 0,014 0,018 0,014 0,017 0,022 0,022 0,025 0,029
H [m] 0,018 0,022 0,028 0,022 0,027 0,035 0,035 0,039 0,045
re [m] 0,109 0,111 0,114 0,111 0,114 0,117 0,117 0,120 0,123
7. [m] 0,091 0,089 0,086 0,089 0,086 0,083 0,083 0,080 0,077

Estator Folga Rotor Estator Folga Rotor Estator Folga Rotor
(4F) (F) (F5) (4F) F)  (F5) (4F) (F) (F5)
W [m] 0,012 0,007 0,018 0,014 0,009 0,022 0,013 0,007 0,017

O aumento do caudal massico teve uma maior influéncia na area, quando comparado com
0 aumento da massa volumica do fluido de trabalho. Assim sendo, a turbina viu a sua éarea
transversal aumentar, o que levou a pas com uma altura superior. A largura do estator, folga e

rotor também viu o seu valor incrementado.
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Figura 4.23 — Representacédo da turbina do caso A e do caso C

Com o aumento do caudal massico, a areas de entrada e saida da tubeira propulsora
também viram o seu valor incrementado, sendo que a area de saida aumentou de 0,010 m? para
0,017 m?. As dimensdes de entrada da tubeira coincidem com as da saida do andar de baixa

presséo da turbina. Na Figura 4.24, pode ser observada a tubeira propulsora do caso A e caso C.

Caso A Caso C

0,114 m
0,123 m

0,086 m

0,077 m
/ 0,073 m /

Figura 4.24 — Alteracdes na tubeira propulsora apés adi¢cdo do compressor axial
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Posto isto, a turbina a gas obtida apés a adicdo do compressor axial com cinco andares
pode ser observado na Figura 4.25. No entanto, € bastante importante frisar que esta se trata de
uma solucdo intermédia pois faltava efetuar a analise de tensbes da turbina. A solucao final sera

apresentada no final do capitulo.

4 & @ ® @ & &

Figura 4.25 — Solugéo intermédia do caso C
4.4.7 Andlise de Tensdes — Turbina de Alta Presséo

Para mais informac¢éo acerca das equagdes e metodologia aplicada na anélise de tensoes,
sera util a consulta do subcapitulo 3.4 desta dissertacdo. A priori, era espectavel uma tensdo mais
aceitavel na turbina de baixa presséo pois para além da velocidade angular desta ser mais baixa, a
temperatura do escoamento é também mais reduzida, permitindo assim tensées mais elevadas. Por
esta raz8o, as tensdes da turbina de alta presséo foram analisadas primeiro.

Para a turbina de alta pressdo, obteve-se aproximadamente 304 MPa para a tenséo
centrifuga e cerca de 19 MPa para a tenséo de flexdo das pas do rotor. Em seguida, foi confirmado
se as tensdes se encontravam dentro dos limites recomendados de modo a obter uma vida Util de
10 000 horas. Como se pode observar na Figura 4.26, para uma temperatura de estagnacéo a
entrada da turbina de 1300 K, a conjugacéo das tens@es ndo é a mais aconselhada, sendo que o

ponto de funcionamento se encontra longe do limite recomendado.

100§
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uncooled blade \1300 K
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Permissible o/ IMN/m’]

Figura 4.26 — Tensdes da solugédo intermédia (adaptado de [2])
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Conclui-se também que, a tenséo centrifuga tem um efeito bastante prejudicial para as pas,
guando comparado com a tenséo de flexdo, pelo que se procedeu a redugéo da tenséo centrifuga
com objetivo de colocar o ponto de funcionamento na zona recomendada. Analisando os fatores
gue influenciam a tenséo centrifuga, concluiu-se que a principal razéo para o aumento da mesma,
foi 0 aumento do caudal massico e consequente aumento da altura das pas da turbina, tal como
ficou evidente na Tabela 4.14 e Figura 4.23.

Assumindo que o material utilizado no fabrico das pas ndo pode ser alterado, os Unicos
parametros possiveis de modificar com objetivo de reduzir esta tenséo séo a velocidade angular, w,
e a éarea transversal da turbina, A. Reduzir a &rea implicava diminuir o caudal massico e
consequentemente a forga de impulso obtida, pelo que a primeira medida que se implementou
consistiu em igualar a velocidade angular da turbina de alta presséo a velocidade angular da turbina
de baixa presséo. Concretizando esta acdo, a velocidade angular da turbina de alta pressao viu o
seu valor reduzido de 682 rps para 493 rps, eliminando assim o uso de dois veios tal como sugerido
previamente, no subcapitulo 4.4.6.

Visto que a turbina de alta pressdo se encontrava conectada ao compressor radial, a
reducao na velocidade angular deste andar da turbina levou a diminui¢cao da velocidade de rotagdo
do rotor do compressor radial. Consequentemente, o trabalho entregue ao fluido pelo mesmo viu o
seu valor reduzido e a taxa de compresséao de 7,44 deixou de ser atingida. Por conseguinte, a massa
volimica do fluido & saida do rotor do compressor radial diminui, incitando a necessidade de
aumentar as dimensd@es do difusor, tubo de chama e turbina.

Como o trabalho entregue pelo compressor axial mantém-se inalterado, as propriedades
do fluido a entrada do compressor radial sdo preservadas, pelo que as dimensfes de entrada do
rotor deste compressor ndo necessitam de ser alteradas. Em relacdo ao compressor radial da
solucéo intermédia, apresentado na Figura 4.21, apenas foi necessario aumentar a dimenséo de
entrada do difusor, H,, e de saida do mesmo, H;, em 5 mm e 7 mm, respetivamente. Estas

alterac6es podem ser analisadas na Figura 4.27.

I

p Rotor do compressor radial apds redugdo da velocidade angular
H, // ¢ [m] 0,162
; ¢y [m] 0,060
J H, [m] 0,021
j— Hs [m] 0,022
Legenda:

¢, — Diametro exterior do rotor

¢"1e

¢-; — Diametro interior do rotor

H, — Altura de entrada do difusor

. @ @00

H; — Altura de saida do difusor

Figura 4.27 — Compressor radial apos reducéo da velocidade angular
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Quanto ao tubo de chama, este teria de aumentar para dimens@es inexequiveis, ja que a
massa volimica do fluido a entrada da cAmara de combustdo seria mais baixa ap6s a reducao da
velocidade angular do compressor radial. Assim sendo, seria necesséaria uma area de tubo de
chama de 0,084 m? para escoar todo o caudal massico, quando comparada com a area disponivel

de apenas 0,045 m?.

O mesmo aconteceu na turbina, ou seja, com a reducéo da massa volumica do fluido de
trabalho, a area transversal da turbina aumentou o que levou a pas com maior altura. Em
comparacado com a turbina da solucéo intermédia apresentada na Figura 4.23, a altura das pas na
entrada do estator, folga e saida do rotor aumentou em 14 mm, 13 mm e 10 mm, respetivamente. A
largura do estator, folga e rotor da turbina diminuiu em 2 mm, 2 mm e 7 mm, respetivamente. A
turbina de alta pressdo, ap6s a reducdo da velocidade angular, w, pode ser observada na
Figura 4.28.

E"’,&Fk We ‘WFS R

Turbina de alta press&o apos reducéo da velocidade angular
Entrada Estator (4) Folga (F) Saida Rotor (5)

A [m?] 0,022 0,025 0,028

H [m] 0,036 0,040 0,045

1, [m] 0,118 0,120 0,123

i r. [m] 0,082 0,080 0,077

Estator (4F) Folga (F) Rotor (F5)
! W [m] 0,012 0,007 0,015
7 A J
Legenda:

A — Area fransversal
H — Alturas das pas
1, — Raio no topo das pas
1 — Raio na raiz das pas

W - Largura

Raio médio das pas = 0,100 m

Figura 4.28 — Turbina de alta pressdo ap6s reducdo da velocidade angular

Com o0 aumento da altura das pas da turbina, seria de esperar um aumento da tensao
centrifuga sentida pelas pas do rotor, contudo, a diminui¢cdo da velocidade angular da turbina tem
uma maior influéncia sobre esta tensao quando comparada com o0 aumento da altura das pas. Isto
pode ser confirmado ao observar a equacao (3.1), onde se conclui que a velocidade angular, w, esta

elevado ao quadrado em comparagdo com 0 expoente unitario aplicado a area transversal, A.
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4.4 Caso C — Aumento da taxa de compressao

Sendo assim, a tenséo centrifuga viu o seu valor diminuido para 217 MPa, porém, a reducéo
da largura do estator, folga e rotor da turbina, levou a uma diminuicdo da corda das pas e
consequentemente um aumento da tensdo de flexdo das mesmas para aproximadamente 49 MPa.
Como pode ser observado na Figura 4.29, o ponto de funcionamento ainda se encontrava

numa zona indesejada para cumprimento das 10 000 horas de vida Util (para a temperatura de limite

metallrgico de 1300 K).

1001
Turbine inlet temperature Ty
o
E -
2
=3
& 1100 K
btn
@ 50
2
2 \\
E 0.2% creep strain 1200
2 in 10 000 h for
uncooled blade 1300 K
0 | | |

0 100 150 200 250
Permissible o/AMN/m?]

Figura 4.29 — Tensdes apos reducdo da velocidade angular (adaptado de [2])

Na tentativa de permitir que todo o caudal massico admitido fosse escoado na cAmara de
combustédo e de simultaneamente, colocar o ponto de funcionamento referente as tensées numa

zona mais segura, uma segunda medida foi tomada. A priori, foi admitida a possibilidade de executar

trés acoes:

e Acdo 1 - Adicionar mais andares ao compressor axial, e assim voltar a atingir a taxa

de compresséo de 7,44.

¢ Acdo 2 — Reduzir a area de admisséo, reduzindo o caudal massico admitido.

e Ac¢do 3-Uma conjugacéo das acdes tomadas em 1 e 2, ou seja, um ligeiro aumento

da taxa de compressao acompanhado de uma reducado da &rea de admissao.

Como o principal objetivo da dissertagdo consistiu no aumento da forca de impulso, foi
selecionada a acdo 1, pois é esta que otimiza o ciclo termodindmico e por consequéncia proporciona
uma maior forca de impulso. Conciliando com o facto de na ac¢éo 2 e 3 ser reduzido o caudal massico
admitido, é seguro afirmar que n&o sera atingido uma forca de impulso maior do que na acao 1.

A execucdo desta acdo compensou a reducdo do trabalho entregue ao fluido pelo

compressor radial, através do aumento do trabalho transmitido pelo compressor axial. Para tal, foi
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aumentada a taxa de compressédo deste compressor de 2,44 para 4,40, ampliando o nimero de

andares de cinco para oito. Com esta medida, a taxa de compressao total atingiu o valor de 7,45.

Na Tabela 4.15, sdo apresentadas as propriedades a saida de cada andar do compressor
axial, assim como as suas dimensées. As dimensfes da entrada do compressor axial mantém-se
inalteradas, pois ndo ocorre variacdo das propriedades atmosféricas. Porém, com o aumento da
taxa de compressao do compressor axial, a massa volumica a saida do mesmo aumenta, levando
a uma reducdo da area de saida em relacédo a solugcéo intermédia. Para o célculo da largura de cada

andar, foi considerado um angulo de convergéncia, 6, de 8°.

Tabela 4.15 — Propriedades do escoamento e geometria do compressor axial final

Compressor axial — Propriedades do escoamento e dimensdes

Andar I Il 1l WY v Vi VI VI
Raio dotopodapa-r[m] |0,113 0,108 0,104 0,101 0,098 0,096 0,094 0,092

Entrada do rotor Raio da raiz da pa - 7, [m] 0,045 0,050 0,054 0057 0,060 0,062 0,064 0,066
Altura da pa - H [m] 0,068 0,058 0,050 0,044 0,038 0,034 0,030 0,026

Raio dotopodapa-r [m] |0,111 0,106 0,102 0,099 0,097 0,095 0,093 0,092

Saida do rotor Raio da raiz da pa - 7, [m] 0,048 0,052 0,056 0,059 0,061 0,063 0,065 0,066
Altura da pa - H [m] 0,063 0,054 0,046 0,040 0,036 0,032 0,028 0,026

Propriedades | Velocidade absoluta - C; [m/s] | 151,8 1656 1653 1653 1653 1653 167,0 1636
do escoamento Temperatura estatica - T; [K] | 297,7 3185 3411 3626 384,1 4056 4268 4473
a saida do Pressao estatica - P; [bar] 110 136 169 205 246 292 343 398
estator Massa volimica - p; [kg/m3] | 1,28 148 1,72 197 223 251 280 3,10
Area - A [m?] 0,029 0,025 0,021 0,019 0,017 0,015 0,013 0012

Saida do Raio dotopodapa-r[m] |0,108 0,104 0,101 0,098 0,096 0,094 0,092 0,091
estator Raio da raiz da pa - 7, [m)] 0,050 0,054 0,057 0,060 0,062 0,064 0,066 0,067
Altura da pa - H [m] 0,058 0,050 0,044 0038 0,034 0,030 0,026 0,024

Largura Total - W [in] 0,035 0,028 0,025 0019 0,016 0,013 0,011 0,009
(convergéncia Rotor - Wiotor [m] 0,017 0,014 0,012 0,010 0,008 0,007 0,006 0,005
de 8°) Estator - Wygeqror [m] 0,018 0,014 0,013 0,009 0,008 0,006 0,005 0,004

Respeitando a consideracéo f) apresentada no subcapitulo 4.4.5, foi necessario ajustar as
dimens@es de entrada do compressor radial. Foi necesséria, a reducdo do didmetro exterior de
entrada do compressor radial de 0,162 m para 0,140 m e um aumento do didmetro interior de
0,060 m para 0,065 m. Mais uma vez, do aumento da massa volimica, resultou uma diminui¢cdo das
dimens@es do difusor do compressor radial. Assim sendo, a entrada do mesmo viu o seu valor
reduzido de 21 mm para 14 mm e a saida de 22 mm para sensivelmente 15 mm. Comparando as
novas dimensfes de saida do compressor axial (r; = 0,091 m e r = 0,067 m) com as novas
dimensobes de entrada do compressor radial (r, = 0,140/2 = 0,070 m e r,. = 0,065/2 = 0,0325 m),
concluiu-se que estas continuavam diferentes pelo que foi mantida a conduta de conexao entre os

dois componentes. O compressor final pode ser observado na Figura 4.30.
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0,150 m

0,113 m

0,045 m

Figura 4.30 — Compressor final

Na turbina, como consequéncia do aumento da massa volumica do fluido, a area transversal
diminui, provocando uma reducéo da altura das pas e consequentemente da tensédo centrifuga para
144 MPa. A largura do estator, folga e rotor também diminuiu. As dimensdes da turbina de alta
pressdo ap6s o aumento do numero de andares do compressor axial, podem ser observadas na
Figura 4.31.

Turbina de alta pressé@o apos acgao 1
Entrada Estator (4) Folga (F) Saida Rotor (5)

A [m?] 0,014 0,016 0,019
B H [m] 0,019 0,022 0,026
1 [m] 0,127 0,128 0,130
1 [m] 0,108 0,107 0,105
Estator (4F) Folga (F) Rotor (F5)
W [m] 0,009 0,005 0,012
Legenda:

A - Area transversal
H - Altura das pas
r; — Raio no topo das pas

Raio médio das pas = 0,118

r, - Raio na raiz das pas

W - Largura

Figura 4.31 — Andar de alta presséo da turbina final

Ao suprimir o uso de dois veios, o trabalho fornecido aos dois compressores seré igualmente
distribuido pelos dois andares da turbina. Consequentemente, o primeiro andar da turbina viu o
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trabalho gerado diminuir de 1024,1 kW para 750,1 kW e o trabalho gerado pelo segundo andar da
turbina viu o seu valor aumentar de 526,1 kW para 750,1 kW. Isto provocou uma altera¢do no grau
de reacdo da turbina, pelo que foi necessario aumentar o raio médio da mesma com objetivo de
readquirir um grau de reacao, A, de aproximadamente 0,5. Assim sendo, o raio médio da turbina da
alta pressdo aumentou de 0,100 m para 0,118 m, tal como pode ser confirmado na Figura 4.31.
Consequentemente, a mesma alteracéo teve de ser efetuada ao andar de baixa presséo.

Comparando com a turbina obtida anteriormente e apresentada na Figura 4.28, a altura das
pas na entrada do estator, folga e saida do rotor foram reduzidas em 17 mm, 18 mm e 19 mm,
respetivamente. Quanto a largura do estator, folga e rotor, esta foi reduzida em 3 mm, 2 mme 3 mm,
respetivamente.

Apesar da diminuicdo da corda das pas, a tenséo de flexdo das mesmas diminuiu a sua
magnitude de 49 MPa para 40 MPa. Esta diminuicdo na tenséo, resultou da reduc¢éo da altura das
pas e do simultdneo aumento do nimero de péas do rotor. Com a reducao da velocidade angular do
andar de alta pressdo e consequente aumento do numero de andares do compressor axial,
conseguiu-se colocar as tensdes abaixo do limite recomendado mantendo a taxa de compresséo da
solucédo intermédia, como pode ser observado na Figura 4.32.
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Figura 4.32 — Tensdes apés execucdo da acdo 1 (adaptado de [2])

4.4.8 Andlise de Tensdes — Turbina de Baixa Presséo

Analisadas as tensfes da turbina de alta presséo, foram verificadas a tensdes da turbina de
baixa presséo, obtendo-se uma tensdo centrifuga de 205 MPa e uma tenséo de flexdo das péas de
23 MPa. Como espectavel, estas tensdes encontram-se dentro do limite recomendado, ja que a
temperatura de estagnacado a entrada deste andar € mais baixa — perto dos 1183 K, levando a uma
gama de tensfes recomendada mais abrangente. Na Figura 4.33, pode ser observado o combinar

das tens8es sentidas pelas pas do andar de baixa pressao e na Figura 4.34 as dimensdes desse
andar.
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Figura 4.33 — Tensdes da turbina de baixa pressao (adaptado de [2])

Wsr

Wir Wr

Turbina de baixa pressao apos a¢ao 1
Entrada Estator (4) Folga (F) Saida Rotor (5)

1 A [m?) 0,019 0,023 0,028
Hy, Hy
. H [m] 0,026 0,031 0,037
1 [m] 0,130 0,133 0,136
1. [m] 0105 0,102 0,099
Estator (4F) Folga (F) Rotor (F5)
W [m] 0,014 0,008 0,019
Legenda:

A — Area transversal
H — Altura das pas

1 — Raio no topo das pas

Raio medio das pas = 0,118 m

1 — Raio na raiz das pas

W —Largura

Figura 4.34 — Andar de baixa presséo da turbina final
4.4.9 Angulos das pas naraiz e topo

Os angulos obtidos até entdo dizem respeito ao raio médio da pa. Como referido no Capitulo
3, devido a variacéo da velocidade de transporte do rotor com o raio, 0s angulos das pas na raiz e
topo séo diferentes relativamente ao raio médio.

Posto isto, na Tabela 4.16 sdo apresentados os angulos na raiz, meio e topo das guias do
compressor radial e das pas do compressor axial e turbina. No subcapitulo 2.3.9 é possivel
relembrar os triangulos de velocidade de cada componente, assim como os angulos apresentados
em seguida.
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Tabela 4.16 — Angulos das guias e pas

Angulos das guias do rotor do compressor radial

Topo Meio Raiz
e [°]
23,4 32,2 49,4
Angulos das pas do compressor axial

Andar I Il ] \Y) V Vi VII Vil
Topo 0 6,3 19,5 20,0 20,5 20,9 21,3 22,7
a; [2 Meio 0 8,6 25,0 24,8 24,8 24,8 24,8 26,0
Raiz 0 13,5 34,4 32,5 31,3 30,4 29,7 30,4
Topo 89,8 64,8 60,9 59,8 58,8 57,9 57,2 56,1
B [9] Meio 89,8 56,0 49,4 49,5 49,5 49,5 49,5 48,9

Raiz 89,6 38,5 23,3 28,8 32,4 351 37,2 37,7
Topo 22,8 31,7 42,0 43,0 43,7 44,3 44,8 44,6
a; [9] Meio 30,4 39,6 49,4 49,5 49,5 49,5 49,5 48,9
Raiz 44,2 51,5 58,9 57,6 56,5 55,6 54,9 53,7
Topo 62,4 58,2 51,4 48,9 46,9 45,1 43,4 42,6
B2 [9] Meio 46,3 38,8 25,0 24.8 24.8 24.8 24,8 26,0
Raiz -2,3 -12,6 -28,3 -21,2 -15,0 -9,9 -5,6 -0,2

Angulos das péas da turbina

Andar Alta pressao (I) Baixa presséo (Il)
Topo 59,1 48,4
ag [9] Meio 62,2 53,4
Raiz 65,5 59,2
Topo -26,4 -27,6
Br [9] Meio -0,7 -1,8
Raiz 28,5 29,7
Topo 0 0
as [9] Meio 0 0
Raiz 0 0
Topo 65,9 59,4
Bs %] Meio 62,3 54,0
Raiz 57,5 46,8

4.4.10 Solucao Final

ApOs todas as alteracdes subjacentes a analise de tensdes da turbina, foi encontrada a
solugdo final da turbina a gas. Esta solugdo permite obter 4201 N de for¢a de impulso. Os
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componentes, assim como alguns dos parametros calculados para cada um, foram apresentados
no decorrer do Capitulo 4. Contudo, na Tabela 4.17 é efetuado um resumo das dimensdes mais

significativas de cada componente e na Figura 4.35 é apresentada uma ilustracéo da solucao final.

Tabela 4.17 — Resumo das dimensdes da solugéo final

Compressor axial
Andar I Il Il v Y VI VI VI

e [m] 0,113 0,108 0,104 0,201 0,098 0,096 0,094 0,092
Entrada rotor
7. [m] 0,045 0,050 0,054 0,057 0,060 0,062 0,064 0,066
e [m] 0,111 0,106 0,102 0,099 0,097 0,095 0,093 0,092
Saida rotor
7. [m] 0,048 0,052 0,056 0,059 0,061 0,063 0,065 0,066
e [m] 0,108 0,104 0,101 0,098 0,096 0,094 0,092 0,091
Saida estator
1. [m] 0,050 0,054 0,057 0,060 0,062 0,064 0,066 0,067
. Wiotor [M] 0,017 0,014 0,012 0,010 0,008 0,007 0,006 0,005
argura
Westator [m] | 0,018 0,014 0,013 0,009 0,008 0,006 0,005 0,004
Compressor radial
Entrada rotor Saida rotor Altura difusor
¢1; [m] $1e [m] ¢, [m] H, [m] H; [m]
0,65 0,140 0,210 0,014 0,015
Camara de combustédo
Acc [m?] Folga [m] H [m] L [m]
0,052 0,015 0,093 0,122
Turbina
Andar Alta pressao (I) Baixa presséo (Il)
e [m] 0,127 0,130
Entrada estator
7. [m] 0,108 0,105
Saida estator / 1y [m] 0,128 0,133
Entrada rotor . [m] 0,107 0,102
e [m] 0,130 0,136
Saida rotor
7. [m] 0,105 0,099
Westator [m] 0,009 0,014
Largura Wrorga [m] 0,005 0,008
Wiotor [M] 0,012 0,019
Tubeira propulsora
Entrada Saida
Tse [M] 75 [m] Tee [M] Tei [m]
0,136 0,099 0,072 0
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Figura 4.35 — Solugéo final
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4.5 Discusséao de resultados

O objetivo deste projeto foi aumentar a forca de impulso de uma turbina a gas com 300 mm
de diametro, cuja temperatura de limite metalirgico se encontrava fixada nos 1300 K. No decorrer
do projeto foram desenvolvidas duas solugbes (caso B e C) alternativas a solugao inicial (caso A).

Na solucdo B, foi mantido o compressor radial e turbina axial e procurou-se aumentar o
caudal massico que percorria a turbina a géas. Para tal, foi necessario aumentar o didametro exterior
do rotor do compressor radial, ¢,., de 0,150 m para 0,169 m. Este incremento no caudal massico,
possibilitou alcangar uma forga de impulso de 2200 N, ou seja, mais 534 N do que a solugéo inicial.

Na solu¢do C, foi mantido o compressor radial e turbina axial e foi adicionado um
compressor axial a montante do radial. Esta adicdo permitiu aumentar a taxa de compressao do
fluido de trabalho até 7,45, valor proximo da taxa de compressédo 6tima do ciclo termodinamico
(8,56). Com o0 aumento da taxa de compressédo a massa volumica do fluido aumentou, permitindo
introduzir um caudal méssico superior no interior da turbina a gas.

Na verdade, este aumento do caudal massico teve uma maior contribuicdo para o
crescimento da for¢a de impulso, quando comparado com o aumento do trabalho util especifico
obtido no ciclo termodinamico. E possivel confirmar este facto, ao analisar o valor da forca de
impulso especifica para 0 caso A e caso C, que mostrou ser 666 m/s e 743 m/s, respetivamente.
Num raciocinio meramente hipotético, ao multiplicar a forca de impulso especifica do caso C pelo
caudal méassico dos gases de combustédo do caso A (2,50 kg/s), obter-se-ia uma for¢ca de impulso
de 1858 N. Em comparacéo com a forca de impulso do caso A (1666 N), apenas seria possivel
acrescentar 192 N. Tendo em conta que a for¢a de impulso obtida na solucao final foi de 4201 N, é
possivel concluir que o aumento do caudal massico teve uma grande influéncia no crescimento da

forca de impulso do caso A para o caso C.

Forca de impulso e forca de impulso

especifica —
L
e
760 S

. 4201
3 4100 . g
g 3600 243 S
3 3100 720 2
E (<]
© 2600 2200 700 3
2 666 2
S 2100 680 2
= =
L 1600 | 1666 666 660 3
A B C S
Caso £

=@=[orca de impulso =@=—"[or¢a de impulso especifica

Figura 4.36 — Forga de impulso e for¢a de impulso especifica
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Na Figura 4.36, pode-se observar a forca de impulso e for¢ca de impulso especifica para
cada um dos casos. Com a solucdo final, a forca de impulso aumentou em 2535 N, o que
corresponde a um incremento de 152,1 % em relacdo ao caso inicial. Comparando com 0 aumento
do caso B de 32,1 % em relagéo ao caso A, a solugdo final apresentou um crescimento muito mais
significativo. Em jeito de conclusdo, acredita-se que a solugéo final alcancada € resposta ao
problema proposto inicialmente (aumentar a for¢a de impulso de uma turbina a gas com 300 mm de

diametro e com temperatura metallrgica fixada nos 1300 K).

Em aplicacdes aeronauticas, algumas das vezes o espaco disponivel é curto e, portanto, é
importante que a turbina a gas seja 0 menor possivel. Um dos inconvenientes da solugéo final em
comparacdo com a solucao inicial € o aumento do comprimento da turbina a gas, sendo que o
caso A tem aproximadamente 0,535 m de comprimento em comparacdo com o0 0s 0,688 m do
caso C. Este aumento resultou maioritariamente da adicdo do compressor axial a montante do
compressor radial e da adicdo do andar de baixa presséo a turbina. Em seguida serdo discutidas
duas alternativas ao projeto do compressor axial, que visaram reduzir o nimero de andares do

mesmo e consequentemente diminuir o comprimento da turbina a gas.

4.6 Alternativa ao projeto do compressor axial (raio exterior constante)

Apos obter a solugéo final, foi questionado como seria possivel reduzir o nUmero de andares
do compressor axial e concluiu-se que efetuar o projeto deste compressor considerando raio exterior
constante (ao contrario do caso C onde foi considerado raio médio constante) seria uma possivel
resposta ao problema. Manter o raio exterior das pas constante no decurso dos andares, permite
gue o raio médio das pés cresca (em vez de manter) e consequentemente, proporciona um aumento
da velocidade de transporte referente ao raio médio das pés. Este aumento na velocidade de
transporte, possibilita um maior trabalho entregue ao fluido em cada um dos andares e
consequentemente uma possivel redugcao no nimero de andares necessario.

Nos célculos utilizados para o projeto do compressor axial com raio exterior constante, foi
necessario ter em conta a variagdo da velocidade de transporte (no raio médio) que ocorria da
entrada para a saida do rotor, em cada andar, sendo esta a grande diferenca para o processo de
calculo aplicado ao projeto do compressor com raio médio constante (caso C).

Na tentativa de reduzir o nimero de andares para sete, foi efetuado o projeto do compressor
axial com raio exterior constante, r;, de 0,113 m e um hub tip ratio, n./r;, de 0,4. Na Tabela 4.18 é
possivel observar os resultados referentes ao projeto dos andares, nas condi¢des acima referidas.
Ao analisar os resultados, concluiu-se que mesmo com o aumento da taxa de compressdo em
alguns dos andares, a deflexdo do escoamento no uUltimo andar era bastante elevada, levando ao
ndo cumprimento do critério de De Haller no estator do 6° andar e rotor do 7° andar (critério
enunciado em a) no subcapitulo 4.4.5). Posto isto, ndo seria possivel reduzir nenhum andar,
continuando a ser necessario 0 uso de oito andares no compressor axial, tal como na solucao final
— Caso C.

84



4.6 Alternativa ao projeto do compressor axial (raio exterior constante)

Tabela 4.18 — Projeto de andares com raio exterior constante (hub tip ratio de 0,4)

Andar I Il 1l v V Vi Vi

Variagao da temperatura de estagnacao - AT, [K] 20,0 220 245 240 245 255 312
Work Done Factor - A 09 093 08 083 083 083 0,83

Grau de reacdo médio - A, 0,83 070 050 050 050 050 0,50

Angulo entre V; e Cy - B, [°] 58,7 57,2 521 529 534 540 556

Angulo entre V, e C,, - B, [] 49,7 416 316 333 346 352 334

Angulo entre C; e Cyy - a4 [9] 0 9,1 316 333 346 352 334

Angulo entre C, e C,; - [ 28,0 423 521 529 534 540 556

Angulo entre C; e C,3 - a5 [ 9.1 31,6 333 348 352 334 385

Numero de De Haller para rotor - V,/V, 0,80 0,72 0,72 072 0,72 072 068
Numero de De Haller para estator - C4/C5 0,89 087 073 073 0,73 070 072
Velocidade tangencial a entrada do rotor - C,4 [m/s] 0 241 921 985 1034 1059 98,7
Velocidade tangencial & saida do rotor - C,,, [m/s] 79,9 136,7 193,0 198,4 202,0 206,1 218,8
Variagdo da velocidade tangencial - AC,, [m/s] 79,9 1126 1008 99,8 98,7 100,2 120,0
Taxa de compressao - rp 1,24 1,24 1,25 123 122 1,21 1,25

Pressao de estagnagao a saida do estator - Py [bar] 1,24 1,54 1,93 238 290 352 439
Temperatura de estagnacao a saida do estator - Tgs [K] 308,2 330,2 354,7 378,7 403,2 428,7 4598

Posteriormente, foi considerado um hub tip ratio de 0,6. De modo a admitir o mesmo
caudal massico (5,55 kg/s) o raio no topo do primeiro andar, r;, teria de ser 0,130 m, levando a um
raio naraiz, r;,, de 0,078 m. Na Tabela 4.19, é possivel observar os resultados do projeto dos andares

nas condicdes acima referidas.

Tabela 4.19 — Projeto de andares com raio exterior constante (hub tip ratio de 0,6)

Andar | Il i v V Vi Vil
Variagéo da temperatura de estagnacgao - AT, [K] 22,0 26,0 26,0 255 260 26,5 40,2
Work Done Factor - A 09 083 088 083 083 083 0,83
Grau de reagao medio - Ay, 083 070 050 050 050 050 0,5
Angulo entre V4 e C5q - B, [] 618 595 535 540 544 547 578
Angulo entre V, e C; - B, [] 542 453 346 355 362 36,7 30,7
Angulo entre Cy e C;4 - 4 [9] 0 12,2 346 355 36,2 36,7 307
Angulo entre C, e Cy; - a,[?] 277 438 535 540 540 547 578
Angulo entre C; e Cz3 - 05 [ 122 346 355 362 36,7 30,7 425
Numero de De Haller para rotor - V5/V4 081 072 072 0,72 0,72 0,72 0,62
Numero de De Haller para estator - C5/C, 091 088 073 0,73 0,73 067 0,72
Velocidade tangencial a entrada do rotor - C,,; [m/s] 0 324 103,5 106,8 1098 1119 89,0
Velocidade tangencial a saida do rotor - C,» [m/s] 78,7 1440 202,4 206,7 2094 2118 2384
Variagdo da velocidade tangencial - AC,, [m/s] 787 1116 989 998 997 1000 1494
Taxa de compressao - rp 126 129 127 124 123 122 1,32

Pressao de estagnacao a saida do estator - Py, [bar] 127 1863 207 256 314 383 504
Temperatura de estagnagao a saida do estator - Tp; [K] 310,2 336,2 362,2 387,7 413,7 440,2 480,3
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Nestas condic¢des, o raio médio das pas e velocidade de transporte das mesmas, foi mais
pronunciado comparando com a alternativa apresentada previamente (hub tip ratio de 0,4),
possibilitando uma maior taxa de compressédo em cada andar.

No entanto, 0 aumento do raio exterior do primeiro andar de 0,113 m para 0,130 m associado
a limitagcéo da velocidade de transporte no topo do rotor do primeiro andar de 350 m/s, levou a uma
reducdo da velocidade angular, w, de 493 rps para 429 rps. Esta redu¢do da velocidade angular
reduziu o trabalho entregue ao fluido pelo compressor radial (uma vez estdo conectados no mesmo
veio). Para reaver a taxa de compresséo de 7,45, foi necessario aumentar o trabalho entregue ao
fluido pelo compressor axial, aumentando a taxa de compressdo do mesmo de 4,40 para 5,03.
Embora a taxa de compresséo de cada andar tenha aumentado, o trabalho necessario fornecer ao
fluido pelo compressor também aumentou pelo que nao foi possivel suprimir um andar. Mais uma
vez, o critério de De Haller ndo foi cumprido incitando assim o uso de oito andares, como na solugéo

final — Caso C.

Em jeito de concluséo, as duas alternativas propostas para o projeto do compressor axial

nao conseguiram dar resposta ao problema apresentado.
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O trabalho desenvolvido no decorrer da dissertacéo, tinha como objetivo aumentar a forga
de impulso de uma turbina a gads com 300 mm de diametro exterior e temperatura de limite
metalurgico de 1300 K.

Ao obter o caso B, concluiu-se que o caso A ndo se encontrava otimizado no que diz respeito
a forca de impulso. Com as dimensges iniciais, a velocidade no interior da camara de combustao
era proxima de 45 m/s, ou seja, longe da velocidade méaxima permitida de 60 m/s.
Consequentemente, o caudal méassico admitido no caso inicial encontrava-se abaixo do caudal
MAassico maximo que a camara de combustdo suportava. Um menor caudal massico implica uma
menor for¢a de impulso.

A solucéo obtida no caso C, foi ao encontro das expectativas, ja que as melhores acfes
para obter um maior trabalho Util consistem no incremento da taxa de compresséo e da temperatura
maxima do ciclo termodindmico. No caso C, o aumento da taxa de compressédo para valores
proximos da taxa de compressao 6tima, proporcionou um maior trabalho Util especifico obtido e
consequentemente uma maior for¢ca de impulso.

Qualquer uma das soluc¢bes obtidas respondeu totalmente ao problema proposto, porém, o
caso C apresentou ganhos na for¢ca de impulso mais significativos. Ao questionar o porqué de isto
acontecer, concluiu-se que ao aumentar a taxa de compresséo do fluido de trabalho, a massa
volimica do mesmo também aumentou o que permitiu admitir um caudal massico superior em
comparacdo com o caso A ou caso B. Simultaneamente, houve um aumento da for¢ca de impulso
especifica, ainda que este aumento tenha uma menor contribuicdo para a for¢a de impulso total, em
comparacgdo com a contribuicdo do aumento do caudal méassico. Em ambas as solugfes, o caudal
massico é um parametro importante, pelo que deve ser valorizado sempre que se ambicionar uma
maior forca de impulso.

Concluiu-se também que em taxas de compressdo adjacentes a 6tima, o trabalho util
especifico que se obtém sofre pequenas variagdes, porém, o mesmo nao se pode afirmar em
relacdo ao caudal massico, que sofre um aumento significativo com o aumento da taxa de
compresséo. Por esta razdo, pensa-se que se devera analisar o projeto de turbinas a gas com uma
taxa de compressao acima da taxa de compressao 6tima. O aumento da pressédo do fluido leva a
um incremento da massa volumica, permitindo assim escoar mais caudal massico e
consequentemente obter uma maior forca de impulso. Assim sendo, esta constitui uma sugestao
para trabalho futuro.

Atualmente, recorrendo a técnicas de arrefecimento das péas da turbina é possivel alcangar
temperaturas maximas do ciclo termodinamico de 1900 K (comparando com o limite de 1300 K
utilizado neste trabalho) [2]. Apesar destas técnicas de arrefecimento serem dispendiosas e
possivelmente aplicadas a turbinas a gas de maiores dimensdes, seria interessante em trabalho
futuro analisar a influéncia que o aumento da temperatura maxima do ciclo tem sobre a for¢ca de

impulso.
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No subcapitulo 4.6 foram apresentadas alternativas ao projeto do compressor axial, com
intuito de reduzir o nUmero de andares e consequentemente o comprimento da turbina a gas, porém,
este objetivo ndo foi alcancado. As duas alternativas incidiram no aumento do trabalho entregue ao
fluido por cada andar, através do incremento da velocidade de transporte do rotor. Apds uma breve
reflexdo, identificaram-se outros dois parametros que influenciam o trabalho que cada andar do
compressor fornece ao fluido de trabalho — a velocidade axial do escoamento e a quantidade de
deflexdo do mesmo. Em turbinas a gas para aplicagbes aeronauticas a velocidade axial no
compressor axial pode alcangar os 200 m/s (em compara¢cdo com os 150 m/s utilizados no
projeto) [2]. Também é possivel reduzir o comprimento de cada andar atuando sobre o angulo de
convergéncia do mesmo. No projeto foi considerado 8°, contudo, caso seja considerado um angulo
superior, o comprimento de cada andar é reduzido. Acredita-se que, conciliando as medidas abordas
neste paragrafo, é possivel reduzir o nimero de andares obtido e, portanto, esta é outra sugestdo

para trabalho futuro.
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