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RESUMO

No presente trabalho considera-se a utilizagdo de um sistema de combustdo
intermitente, a volume constante, como uma alternativa de projeto para aumentar a
eficiéncia térmica e o trabalho especifico atil de turbina a gis de pequena poténcia.
Tais sistemas de combustdao a volume constante resultam em uma maior energia
disponivel, nos gases queimados, que os sistemas de combustdo tradicionais, a
pressdo constante. Sdo analisados os efeitos da variagdo do fluxo de massa, pressdo e
temperatura, devido a combustdo intermitente, por um modelo que considera um
escoamento unidimensional ndo permanente, e os efeitos associados ao atrito,
transferéncia de calor e compressibilidade dos gases, nos dutos que conectam o
compressor, as camaras de combustao e a turbina. Utiliza-se um método de diferencas
finitas para resolver o sistema de equagdes diferencias parciais que governam este

tipo de escoamento.

Sdo apresentadas conclusdes evidenciando o aumento de eficiéncia térmica e poténcia
especifica das turbinas a gas, devido ao uso do sistema de combustdo intermitente
proposto, e comprovando seu potencial para geragdo de energia elétrica em sistemas

de pequena poténcia, isolados ou interligados.

Palavras Chaves: turbinas a gas, Holzwarth, combustio pulsante, volume constante.



ABSTRACT

In the present work, is considered the use of an intermittent constant volume
combustion system as a design alternative to increase the efficiency and specific
power of small gas turbines. Such constant volume combustion systems produce a
greater effective energy in the end-state gas than do constant pressure combustion
systems. The effects of the mass flow, pressure and temperature variations, due to the
intermittent éombustion, are analyzed by a model that considers a one-dimensional
unsteady flow, and the effects associated with friction, heat transfer and
compressibility of the gases in the ducts connecting compressor, combustion
chambers and turbine. A finite difference method is employed to solve the system of

partial differential equations, which governs this unsteady flow.

Conclusions are presented showing the increase in efficiency and specific power of
small gas turbines, due to the use of the proposed intermittent combustion system,
and evidencing the potential of these small gas turbines for electric power generation

in isolated or distributed systems.

Keywords: gas turbine, Holzwarth, pulsating combustion, constant volume.
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SIMBOLOGIA

constante utilizada para o calculo da fragdo de combustivel queimada

constante utilizada para o calculo da transferéncia de calor nas ciAmaras

g&=a0

"'hm(bpo

area dos dutos

area da secdo transversal da camara

area da parede em contato com a camara de combustio

area de referéncia

calor especifico do ar

calor especifico dos gases de combustao
velocidade do som

coeficiente de descarga

numero de Courant (CFL)

constante utilizada para o calculo da transferéncia de calor nas camaras

intervalo de tempo

diametro da camara de combustao
diametro da valvula

energia interna especifica

energia interma

fator de atrito

relagao combustivel-ar

relagdo combustivel-ar estequiométrica
relagdo combustivel-ar real
relacao combustivel/ar tedrica
fragao massica de combustivel
entalpia especifica

entalpia especifica do ar

entalpia especifica do fluido que entra na cAmara de combustio

entalpia dos gases de combustio

entalpia de estagnacdo do fluido que deixa a jungao
entalpia especifica do fluido que sai da cAmara de combustio

elevacao instantanea da valvula

massa, constante utilizada para o calculo da fragido de combustivel queimada

massa de ar

massa de combustivel
massa de ar no plenum
massa de ar de referéncia

massa de ar fornecida a camara em um ciclo




l)amb
P,

POI
Poa
p03

massa molecular

massa de gases que atravessa a turbina

massa de ar fomecida pelo compressor por ciclo
massa de ar contida na camara antes da combustio
massa de gases contida na camara apos a combustio

massa de gases contida na camara apos o processo de descarga

vazao massica

vazao massica de ar
vazdo massica do compressor

vazao massica adimensional do compressor

vazao massica de combustivel

vazao massica de gases

vazao massica da turbina
vazao massica adimensional da turbina

rotagao do compressor

rotag¢do adimensional do compressor

rotagdo da turbina

rotacao adimensional da turbina

vetor unitario

namero de ramais na jungao, numero de moles
numero de ramais alimentando a jungao

numero de ramais sendo alimentados pela jung¢ao
numero de Nusselt

pressao

pressdo ambiente

pressdo estatica externa, com relagao ao dominio dos dutos
pressao estatica na garganta da valvula

pressao estatica na saida da valvula

pressao na entrada do compressor

pressdo na saida do compressor

pressdo na camara antes da combustao

pressdo na entrada da turbina, pressdo apos a combustéo
pressao na saida da turbina

pressdo de estagnagao

pressdo de estagnagao na entrada do compressor
pressdo de estagnagdo na saida do compressor
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1 - Introdugao.

A nova realidade econdmica imposta ao mundo no decorrer das ultimas décadas, e
também aspectos relacionados a conscientizagdo ecologica, fazem com que atualmente a
racionalizag@o, visando a economia de energia, seja uma busca constante. Assim, presencia-se
uma crescente concentragdo de esfor¢os para o desenvolvimento de novas tecnologias, ou
mesmo para o melhoramento daquelas ja existentes, de forma a possibilitar a utiliza¢do de
sistemas de conversdo de energia com melhor desempenho e que reduzam ao minimo o

impacto ambiental.

Ao mesmo tempo, a desregulamentagdo do mercado de eletricidade, que teve inicio
em 1978 com a quebra do monopdlio do setor de geragdo de eletricidade nos Estados Unidos,
esta levando a mudangas na indastria e no mercado de energia no mundo inteiro. Estas
mudangas tém criado um cenario propicio para o surgimento dos sistemas de geracao
distribuida, isto €, sistemas de geracdo de energia em pequena escala, visando consumidores
integrados ou isolados, localizados no ponto de consumo final ou préoximo deste, tais como:

hotéis, hospitais e grandes edificios (Curtiss et al, 1999).

Com uma nova estrutura de mercado permitindo a atra¢do dos pequenos consumidores
de energia, as microturbinas, isto €, as turbinas a gas com capacidades que variam desde 20
até cerca de 300 kW, comecaram a ser alvo de intensas pesquisas. Ja em 1978, a Allison Corp.
deu inicio a um projeto de pesquisa com o objetivo de desenvolvimento e constru¢do de
grupos geradores, para aplicagées militares, acionados por microturbinas. Um lote com 200
destes grupos geradores foi entregue ao exército dos Estados Unidos em 1981 e, a partir de
entdo, mais de 2.000 unidades foram fornecidas para integrarem o sistema de geragdo de

eletricidade dos langadores de foguetes Patriot (Patriot Systems) (Scott, 2000).

Em 1980 teve inicio, também nos Estados Unidos, sob o apoio do Gas Research
Institute (GRI), um programa de pesquisa intitulado Advanced Energy System (AES), que
tinha o objetivo de desenvolvimento de uma turbina a gas com poténcia de 50 kW, equipada
com recuperador de calor para sistemas de cogera¢do. Este programa foi abandonado por
volta de 1990, sob a justificativa de problemas com os custos finais do produto, que possuia
caracteristicas tipicas de turbinas aeronauticas (Watts, 1999). A partir de entdo o GRI passou

a apoiar novos projetos de microturbinas com concepgao totalmente voltada para a geragio de



energia, em parceria com diversas empresas, como por exemplo, a NREC Energy Systems e
também os primeiros esfor¢os da Capstone Turbine Corp., ainda sob o nome da sua

predecessora, a NoMac Energy Systems (GRI, 1999).

Segundo Watts (1999) e Sanders (1998), microturbinas operando sob o ciclo Joule-
Brayton simples, isto €, sem recuperagdo de calor, quando comparadas com outros
acionadores primarios da mesma faixa de capacidades, possuem atualmente menor eficiéncia.
Mais especificamente, a eficiéncia de uma microturbina chega no maximo a 20% (PCl),
enquanto que um motor a combustao interna queimando gas natural, para a mesma faixa de

poténcia, chega a uma eficiéncia de 30 a 33% (PCI).

Os fabricantes de microturbinas, tendo reconhecido este fato, tém se esfor¢ado para
elevar a eficiéncia destas maquinas. No entanto, nem todas as tecnologias disponiveis para
melhoria de eficiéncia, utilizadas nas grandes turbinas a gas, podem ser empregadas com o
mesmo objetivo nas microturbinas. Por exemplo, sabe-se que a eleva¢ao da temperatura dos
gases na entrada da turbina eleva consideravelmente a eficiéncia. Porém, devido a restrigdes
impostas pelos materiais da turbina, esta temperatura assume atualmente valores que variam
entre 870 °C e 1000 °C. Assim, para a elevacao de eficiéncia de microturbinas, fica-se

limitado basicamente a utiliza¢do de ciclos com recuperadores de calor (Watts, 1999).

Tendo em vista o que foi exposto acima no que se refere a crescente utilizagdo de
microturbinas e as limitagdes tecnologicas para o aumento de sua eficiéncia, propde-se neste
trabalho a utilizacao de um sistema de combustdo intermitente, a volume constante, como
uma tecnologia alternativa para o aumento da eficiéncia e do trabalho especifico de turbinas a

gas de pequena poténcia.

Provavelmente a primeira pessoa a utilizar este processo de combustdo, em turbinas a
gas, foi o Dr. Holzwarth, na Alemanha, que no inicio do século trabalhou intensamente neste
tipo maquina, em unidao com o senhor Korting. A op¢ao de Holzwarth, pela combustao a
volume constante, se deve principalmente ao fato de que na turbina a explosdo a relagdao de
pressdo no compressor pode ser bem menor, o que diminuia os efeitos do baixo rendimento
apresentado pelas turbomaquinas naquela ocasido, notadamente o dos compressores, € que
inviabilizava a produgao efetiva de energia mecanica pelas turbinas a gas com combustao a
pressio constante (Kruschik, 1960). Ao mesmo tempo, Karavodine, em Paris, concebeu e

construiu uma pequena turbina a explosdo que produziu aproximadamente 1500 W e que



funcionou continua e satisfatoriamente por algum tempo (Keenan, 1939). Os trabalhos
realizados por Holzwarth e Karavodine sio descritos mais detalhadamente no final deste

capitulo.

Com o desenvolvimento da propulsao a jato, no final da década de 30, a turbina a gas
com combustdo a pressdao constante (ciclo Brayton) passou a receber total atencdo (Harman,
1981), sendo possivel a sua sobrevivéncia, pois, nesta aplicagdo, a energia necessaria é o jato
que sai da turbina e ndo a energia mecanica, isto €, a poténcia da turbina é necessaria apenas
para o acionamento do compressor, 0 que permitiu o seu funcionamento apesar do baixo
rendimento das turbomaquinas. Assim, a turbina a gas com combustdo a volume constante foi
praticamente abandonada durante algum periodo, provavelmente também devido a algumas

complicagdes mecanicas, como, por exemplo, o sistema de valvulas, deste tipo de maquina.

No entanto, diversas outras alternativas para a produ¢do de aumento de pressio com a
combustdo, em turbinas a gas, vém sendo propostas ao longo das ultimas décadas. Dentre
estas alternativas merecem destaque os trabalhos de Reynst, descritos por Thring (1961), onde
€ concebido um sistema de combustdo pulsante sem valvulas, e os trabalhos de Marchal
(1968) e Servanty (1968), onde ¢ analisado um sistema de combustdo pulsante, também sem
valvulas mecanicas, e a influéncia de alguns parametros geométricos da cdmara, na

estabilidade e eficiéncia da combustio.

Miiller (1971) também realiza diversos estudos relacionados ao aumento de pressio
com a combustdo em turbinas a gas, propondo um sistema de combustao dotado de uma
valvula rotativa, e multiplas camaras de combustio. Como pode ser observado na Figura 1.1,
que € uma representagdo esquematica da cdmara de combustdo proposta por este autor, o
fluxo de ar, ao entrar na camara de combustdo através do duto de entrada, se divide em dois
fluxos, um dos quais segue para a cidmara de combust@o, passando pela valvula rotativa, e o
outro para o duto secundario. A finalidade do escoamento secundario do sistema proposto por
Miiller ¢ de promover o resfriamento do escoamento principal, preservando a turbina do
contato com gases a temperaturas excessivamente altas. Porém, este fluxo acaba por
comprometer a eleva¢ao de pressdao. Mesmo com a presencga deste sistema de resfriamento
dos gases, Miiller obteve um aumento de pressdao da ordem de 2,5 %, com relagdo a pressio
na entrada da camara, o que pode ser considerado significativo se comparado a uma turbina a

gas tradicional, onde ocorrem perdas de pressdo na camara de combustao da ordem de 5%.
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Figura 1.1 - Esquema da cadmara de combustdo pulsante
proposta por Miiller (1971).

Catchpole e Runacres (1972) também efetuaram diversos estudos de sistemas de
combustdo pulsante, utilizando turbinas a gas semelhantes a mostrada esquematicamente na
Figura 1.2. Estes autores verificaram que a opera¢do de uma valvula sob a agdo das altas
temperaturas de descarga resultava em uma vida atil muito curta das mesmas. Portanto, foi
proposta a utilizagdo de camaras dotadas somente de valvulas de admissdo. Como pode ser
observado na Figura 1.3, no sistema proposto por Catchpole e Runacres (1972), a valvula, que
integra o proprio corpo da camara, € do tipo rotativo e possui duas aberturas, o que resulta em
dois ciclos completos para cada rotagdo da valvula. A inje¢do do combustivel € efetuada
diretamente na camara, sendo direcionada para a regiao do ignitor, numa tentativa de obter a
estratificacdo dos gases. Mesmo utilizando camaras de combustao sem valvulas de descarga,
onde a unica restrigio para o escoamento dos gases € a propria turbina, estes autores
concluiram que podem ser alcancadas relagbes de pressdao de até 3:1 com a combustdo,

resultando em aumentos consideraveis de eficiéncia e poténcia da turbina.

Comparagdes entre sistema de combustdao pulsante dotados ou n3o de valvulas
mecanicas, sio apresentados em um estudo realizado por Saunders et al. (1975), onde se
conclui que é possivel um aumento de até 10% na eficiéncia de uma turbina a gas, para um
aumento de pressao de 100%, em um sistema dotado de valvulas mecanicas, semelhante ao
proposto por Miiller (1971). No entanto, o mesmo trabalho ressalta os problemas relacionados
a baixa relagdio combustivel-ar necessaria a combustdo, e ainda problemas relacionados a

operagio ciclica da turbina, para permitir a lavagem das camaras de combustao.
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Kentfield et al (1977), realizaram diversos estudos em sistemas de combustio de
turbinas a gas, e concluiram que € possivel um aumento de até 5% de pressdo na saida da
camara, com relagdo a pressao na saida do compressor, para uma relagdao de temperaturas na
camara de combustdo de 3:1, utilizando um sistema de combustao sem partes moveis, isto €,
sem valvulas mecanicas. Isto resulta numa redug¢do do consumo especifico de combustivel e
no aumento do trabalho especifico da ordem de 1 a 2 pontos percentuais. Também ficou
constatado neste trabalho que, para camaras de combustao pulsante, sem valvulas mecanicas,
a entrada de ar deve ser direcionada para a turbina, minimizando assim os efeitos do
escoamento reverso, sobre o compressor. No trabalho acima, os indices de emissdo de NOy,
CO e residuos de hidrocarbonetos ficaram dentro da faixa de valores normalmente encontrada

para as turbinas a gas com combustdo a pressdao constante.
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Figura 1.4 - Camara de combustido proposta por Kentfield e Fernandes (1990).

Kentfield e Fernandes (1990), propuseram altera¢gdes no projeto da camara de
combustdo apresentada originalmente por Kentfield e O’Blenes (1987), de forma a minimizar
as perdas existentes no escoamento no interior do duto secundario, elevando assim o aumento
de pressdo de 1,6 para 4,0% da pressdo na saida do compressor. Como pode ser observado na
Figura 1.4, que € uma representacdo esquematica da camara de combustdo estudada por
Kentfield e Fernandes (1990), o escoamento secundario, que tem a finalidade de resfriar o

escoamento principal, € induzido pelo fluxo reverso que deixa a entrada da camara de



combustdo, o que resulta num maior aproveitamento da elevagdo brusca de pressdo na cimara

de combustio.

Kentfield e Fernandes (1990) constatam ainda que a eficiéncia deste tipo de cimara de
combustdo aumenta com o aumento de capacidade da turbina, podendo chegar a mais de 7%

de ganho de pressdo na camara de combustio.

Richards et at (1996), apresentam um modelo analitico para estudo de cdmaras de
combustdo, sem valvulas mecanicas, que leva em consideragio os efeitos da pressio e
temperatura do ar na entrada da turbina. Os resultados computacionais, obtidos com o modelo
proposto neste ultimo trabalho, s@o avaliados experimentalmente por Richards e Gemmen
(1996), mostrando-se favoraveis e, no que se refere a elevagdo de pressdo, foram obtidos
aumentos de até 4,0 %, com relagdo a pressdo na saida do compressor. Os dois ultimos
trabalhos citam ainda diversos outros estudos, com o objetivo de se melhorar a eficiéncia de
turbinas a gas, através do aumento de pressdo com a combustio, como por exemplo, os

estudos realizados, em 1993, pelo “US Department of Energy’s Advanced Turbine System”.

Do exposto acima, e tendo em mente o fato de que melhorias significativas no
rendimento tanto dos compressores quanto das turbinas, serdo cada vez mais dificeis, o estudo
de novas técnicas para a combustdo, ou o estudo para aprimoramento das ja existentes, € um

aspecto importante para a melhoria do rendimento de turbinas a gés.

1.1 - A Turbina de Holzwarth.

A seguir ¢ efetuado um breve historico dos trabalhos realizados pelo Dr. Holzwarth,
no desenvolvimento das turbinas a gas com combustio a volume constante, dotadas de
valvulas mecanicas, pois seus estudos contribuiram muito para o desenvolvimento deste tipo

de equipamento.

Em 1908, Holzwarth construiu, em Handver, uma pequena turbina a explosao (Figura
1.5), de eixo vertical, sem pré-compressao, isto é, sem um compressor para elevar a pressdo
na camara, cujos testes foram bastante promissores, o suficiente para a constru¢io de uma
segunda turbina, de maior porte. Nesta turbina, concluida em 1911, as camaras de combustio

foram colocadas em uma circunferéncia coaxial com a turbina, formando a base da maquina.



Cada camara de combustdo estava dotada de uma valvula de ar, uma de combustivel e uma de

escape, a qual regulava o envio de gases queimados a turbina. Tanto o ar quanto o

combustivel eram fornecidos por meio de compressores rotativos.
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Figura 1.5 - Turbina construida por Holzwarth em
Hanover (1908).

Este segundo prototipo, instalado em Mannheim, foi projetado para produzir uma
poténcia de 1000 CV a 3000 rpm, porém durante os testes produziu apenas 200 CV. Com
relagdo ao numero de camaras, a turbina de Mannheim, podia operar com 5 ou 10 camaras de
combustdo, sendo que uma notavel diferenga de comportamento foi observada entre os dois
casos, isto €, operar com 5 ou com 10 camaras. Para a operagdo com 10 camaras, sempre que
a pressio de explosdo ultrapassava 400 kPa (abs.), sendo a maxima possivel 880 kPa (abs.), o
desequilibrio de pressdes na primeira fileira de pas da turbina, impedia a limpeza completa da

camara adjacente, sendo que este efeito de bloqueio dos gases foi atribuido a um calculo



incorreto da relagdo de pressdes do bocal (Stodola, 1945). A Figura 1.6 € uma ilustragdo de

Stodola (1945), para o efeito do desequilibrio de pressdes na turbina.

Ar de Lavagem Gases

Figura 1.6 - llustra¢do do desequilibrio de pressdes em uma turbina de
Holzwarth (Stodola, 1945).

Em 1914, Holzwarth construiu um novo prototipo, em coopera¢dao com a Maschinen-
Fabrik Thyssen & Co., Miihlheim-Ruhr. Foram introduzidas diversas melhorias, com relagao
a turbina de Mannheim, como por exemplo, a pré-compressao foi elevada de 230 para 300
kPa (abs.), e a pressdo de explosdo passou para 1150-1380 kPa (abs.), foram instaladas
camisas de agua para resfriamento das camaras de combustdo. Também houve uma redugio
no tempo de expansdo dos gases, pois Holzwarth ja havia constatado que quanto menor o
tempo de explosdo e de expansdo, menos calor € perdido para as paredes da camara e do bocal

(Keenan, 1939).

Foram construidas 3 maquinas seguindo esta ultima configuragao, sendo que estas

turbinas possuiam as seguintes caracteristicas:

1. Poténcia de 750 kW e rotag@io de 3000 rpm (compressores operando @ 6000 rpm);
2. Poténcia de 5000 kW e rota¢dao de 1000 rpm (pré-compressao a 350 kPa);,

3. Poténcia de 10000 kW e rota¢do de 1500 rpm.
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Apos extensos estudos a respeito do material que deveria ser utilizado na fabricagido
das turbinas, Holzwarth e seus colaboradores optaram por um ago, com as seguintes

caracteristicas:

Tabela 1.1 - Caracteristicas do ago utilizado por Holzwarth (Stodola, 1945).

Temperatura Temperatura de
ambiente [15 °C] 485 [°C]
415,0 (maximo)
Limite Elastico [MPa] 193.0
312,0 (minimo).
Tensdo Ultima & Tragdo [MPa) 441,0 262,0
Alongamento 2192% 50,2 %
Redugdo de Area 73 % 88,4 %

Como pode ser observado, a resisténcia deste material diminui consideravelmente com
o aumento de temperatura, porém, apds um longo uso, Holzwarth constatou que as pas nao
apresentaram erosdo, somente se apresentavam muito queimadas, sendo a sua aparéncia
melhor do que as pas de turbinas a vapor. Tal fato se deve principalmente ao efeito benéfico

do resfriamento das pas pelo ar, durante a lavagem das cdmaras.

Holzwarth também constatou que a valvula de descarga deve permanecer
completamente selada, durante o periodo de carga e até a igni¢do, apos o que ela deva abrir
uma grande se¢do de descarga, no menor tempo possivel, isto €, ela deve abrir
automaticamente, assim que a primeira onda de pressdo da explosdo a atinja, pois deste modo
aumenta-se a agitagdo e turbuléncia do conteudo da cdmara, propiciando uma combustdo
completa. As velocidades de ignigdo encontradas em experimentos realizados com gases em
repouso, de acordo com Holzwarth, demonstraram serem impraticaveis para a operagao da
turbina, pois na pratica sdo obtidas velocidades de 60,0 m/s, ou maiores. Assim, se a igni¢ao
ocorre com atraso, de modo que a mistura venha a repouso apos o fechamento da valvula de

entrada, a combustdo € lenta e incompleta.

A tabela a seguir mostra um resumo dos dados obtidos nos testes, realizados pela

Berlin Railway, na turbina experimental de Miihlheim-Ruhr. Como pode ser observado, a
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eficiéncia obtida no teste nimero 4, que corresponde ao ponto de projeto da maquina, é

bastante satisfatoria, para os padroes da época.

Tabela 1.2 - Resumo dos testes realizados na turbina de Miihlheim-Ruhr.

Numero do Teste #01 #02 #03 #04
Consumo de combustivel [Nm’/h] 300,2 3993 5493 628,6
PCI [kJ/ Nm’] 16170,0
Poténcia [kW] 51.5 184,5 532.4 723,3
Eficiéncia Térmica 3,9% 10,4 % 18,8 % 19,6 %
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Figura 1.7 - Esquema da turbina de 3700 kW projetada por Holzwarth,

e construida pela BBC (Meyer, 1939).
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Em 1933 a BBC (Brown & Boveri Co.) construiu uma turbina a explosdo, do tipo
Holzwarth, que forneceu uma poténcia de 150 kW. Diversas outras unidades foram
construidas por esta empresa, porém com diversas modificagdes, tanto assim que em 1939 a
BBC ja estava fabricando unidades de 3700 kW com um rendimento superior a 20% (Meyer,
1939). Conforme mencionado, com o desenvolvimento da propulsio a jato a turbina a gés
com combustdo a pressdo constante passou a ser foco de todas as pesquisas, e a BBC,
seguindo esta linha, praticamente abandonou as suas pesquisas e fabricagdo de turbinas com
combustdo a volume constante. A figura acima € uma representa¢do esquematica das turbinas
com combustdo a volume constante, construidas pela BBC na década de 30, onde esta
mostrada uma camara de combustdo, com suas valvulas de admissio e descarga, os

compressores, a turbina e o gerador elétrico.

1.2 - A Turbina de Karavodine

Enquanto Holzwarth trabalhava, na Alemanha, com o objetivo de desenvolver a sua
turbina a explosdo, Karavodine construiu, em Paris, uma pequena turbina a explosdo que
produziu aproximadamente 1500 W, e que funcionou continua e satisfatoriamente por algum
tempo. A turbina de Karavodine estava equipada com 4 cdmaras de combustdo, sendo que
cada uma possuia tubulagdo independente, e uma turbina (do tipo de Laval), com 15 cm de
diametro. As camaras de combustdo eram de ago fundido, e na extremidade de admissdo
possuiam uma camisa de agua. A mistura do ar com o combustivel, que vinham por
tubulagdes de admissdo independentes, ocorria imediatamente antes da entrada na camara de
combustdo, e uma vez dentro desta, a mistura explosiva era inflamada por meio de uma

centelha.

Na turbina de Karavodine, apos a explosdo, ocorria uma elevagdo brusca da pressdo. A
medida que os gases saiam da camara, a pressdo diminuia até alcangar a pressao atmosférica.
Devido a inércia dos gases, produzia-se uma pequena depressdo no interior da camara de
combustdo. Ao mesmo tempo a camisa de agua, existente ao redor da cdmara, produzia um
resfriamento dos gases contidos na mesma. Este resfriamento provocava uma contragdo ainda
maior dos gases, sendo suficiente para abrir a valvula de admissao da camara de combustio e

permitir a entrada de uma nova carga de mistura explosiva. Ao final de certo tempo a
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temperatura na extremidade de descarga era suficientemente alta para que se retirasse a vela
de igni¢do, e a mistura se inflamasse devido a alta temperatura das paredes da camara de

combustao.

A Figura 1.8 mostra esquematicamente uma cadmara de combustdo da turbina construida
por Karavodine, em Paris (Keenan, 1939). Nesta figura pode-se identificar a camisa de agua
(A), a camara de combustao (B), as tubulagdes de combustivel (C) e ar (D), a vela de ignigdo

(E), a valvula existente na entrada da camara (F) e a tubulagido de descarga para a turbina (K).

Para esta turbina, o ciclo completo era de 0,026 segundos, o que resulta em 38 explosdes
por segundo. A pressao maxima na camara de combustao era 135,0 kPa e a minima 88,0 kPa.
O volume de cada cdmara era de aproximadamente 230 cm’, e cada tubulagio possuia 274 cm
de comprimento e 1,6 cm de diametro. A rotag¢do da turbina era de 10.000 rpm, a poténcia no
eixo de 1200 W e a poténcia perdida por atrito 370 W, o que resulta numa poténcia total

produzida na turbina de 1570 W. Funcionando com gasolina, o consumo especifico era de
2,98 kg/kW.

Figura 1.8 - Esquema da cdmara de combustdo da turbina
construida por Karavodine (Keenan, 1939)



2 - Analise Teorica da Turbina a Explosio.

Com o objetivo de analisar as potencialidades de uma turbina a gas operando com
combustdo a volume constante (ciclo Holzwarth-Karavodine), sera efetuada a seguir uma
comparagdo entre este tipo de turbina a gas e uma turbina a gas operando com combust@o a

pressdo constante (ciclo Joule-Brayton).

2.1 - Analise tedrica da turbina a explosdo (Ciclo Holzwarth-Karavodine).

Em principio, uma turbina a gas com combustdo a volume constante € muito
semelhante a uma turbina com combustdo a pressdo constante, sendo formada por um
compressor, uma camara de combustdo, dotada de valvulas de admissdo e escape, e uma

turbina (Figura 2.1).

Valvula WYalvula

Camarade
Combustdo

P g e
Compressor Turbina
Tar gases l

Figura 2.1 - Esquema de uma turbina a gas com combustao a
volume constante.

O ciclo tedrico de Holzwarth, isto é, o ciclo com combustio puramente a volume
constante, pode ser representado nos diagramas PxV e TxS , como mostrado na Figura 2.2,
onde o ponto 1 corresponde a entrada do compressor, o ponto 2 a entrada da camara de
combustdo (saida do compressor), o ponto 3 a entrada da turbina (saida da cimara de

combustdo) e o ponto 4 a saida da turbina.



15

L J

Figura 2.2 - Diagramas PxV e TxS para o ciclo Holzwarth.

O ciclo de funcionamento de uma turbina a explosdo se inicia com o fornecimento de
uma certa quantidade de ar a camara de combustdo, pelo compressor. Quando a quantia de ar
desejada foi fornecida fecha-se a valvula de admissio e se introduz uma quantidade
predeterminada de combustivel, que ¢ inflamado através de uma centelha. A explosdo
provoca uma elevagdo brusca da pressao e da temperatura, apos o que a valvula de descarga é
aberta permitindo a saida em alta velocidade dos gases queimados, os quais atuam
diretamente sobre as pas da turbina. A medida que os gases saem da cdmara de combustdo a
pressdo no seu interior diminui e, quando esta pressdo se iguala a pressdo na saida do
compressor, abre-se a valvula de admissao permitindo que uma corrente de ar “lave” a camara
de combustdo. Quando a quantidade de ar desejada foi introduzida na camara, fecham-se as

valvulas e o ciclo se repete, com nova combustao.

Considerando o que foi descrito acima, pode-se concluir que tanto a camara de
combustdo quanto a turbina estdo sujeitas a pressOes € temperaturas que variam
significativamente com o tempo, isto €, variam significativamente durante um ciclo de
funcionamento, o que também resulta em variagdes da vazdo massica de gases através da
turbina. Com o objetivo de considerar estas varia¢oes, a analise da turbina a explosdo sera
efetuada com base na Figura 2.3, onde é mostrada a variagao de pressao em uma camara de
combustdo, considerando um ciclo ideal, no qual a queima ocorre instantaneamente apds o
fechamento da valvula de admissdo. Nesta figura o instante 3 corresponde ao final do

processo de combustdo, o instante 3’ corresponde ao final do processo de descarga, onde
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ocorre abertura da valvula de admissdo, e o instante 2’ corresponde ao final do processo de

lavagem, que também corresponde ao ponto antes da combusto.

A
P

Descarga Lavagem e

Admisséo

3

presséo na

saida do
compressor

o
_______ Bt A=t e S ey L
2' 3 RS 2'
— +—dt presséo na
camara

tempo

Figura 2.3 - Representagdo esquematica da variagdo de
pressdo na camara de combustao durante um ciclo.

Para o calculo do trabalho produzido pela turbina durante um ciclo, os processos de
descarga e lavagem, que se referem aos instantes 3-3’ e 3’-2°, respectivamente, serdo

considerados de forma separada.

2.1.1 - Trabalho produzido durante o processo de descarga (3-3’).

Para o calculo do trabalho produzido pela turbina durante o processo de descarga
considera-se que o fluido de trabalho se comporta como um gés ideal com calor especifico
constante e que ndo ha transferéncia de calor para as paredes da cdmara. Considera-se também
que a temperatura e a pressdo na entrada da turbina, durante o intervalo de tempo (dt), sio

iguais a temperatura e pressao na camara de combustéo.

O trabalho (dW) produzido durante o intervalo de tempo pode ser entéo calculado pela
equagdo ab aixo, onde dM, é a massa de gases que passa através da turbina durante este

intervalo.
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1

_I_)_ (Yg ‘l)lYg
Py

Durante o processo de descarga a valvula de admissdao permanece fechada, logo a

dW =c, , T|1- dM 2.1)

massa de gases que deixa a camara € igual a massa que passa pela turbina. Assim, aplicando-
se a equagdo da continuidade no volume de controle formado pela cimara de combustao, tem-

se:

Gl e

Portanto, considerando o intervalo de tempo dt, a massa de gases que sai da camara €

dada por:

dM = —dM, (2.3)

Utilizando-se a equagdo dos gases ideais, pode-se relacionar as condi¢des na camara
em um dado instante de tempo, com as condi¢des imediatamente apds a combustdo. Portanto,

como o volume da camara de combustdao permanece constante, pode-se escrever que:

S EMESTE o) 2.4)

PVe=MR, T M3 T3

Admitindo-se que os gases se expandem isentropicamente quando a massa dM deixa a

camara de combustdo, tem-se:
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T Mj e T e '
(%J:(_:iJ - T = 3 MAUA (25)

M; Yg ! BiM
M

Substituindo as Eq. (2.3), (2.4) e (2.5) na Eq. (2.1), apés algumas manipulagdes

algébricas, obtém-se:

Tg -1
M
dW=-cp, Ts ([ J = 1 dM (2.6)

p, \(Te ~D/1g
Py

A integracdo da Eq. (2.6), entre os instantes 3 e 3°, considerando o calor especifico dos
gases constante, resulta na equagdo abaixo, onde Il m.x € a maxima relagdo de pressdes na

turbina, isto €, a relagdo de pressdo na turbina imediatamente apds a combustao.

Mj.
M; Te '
Wiz =—cp, T3 -—[F—&AJ ~ l\((l{ = (2.7)
Tg 3 (nl.max) S g M,
e == G, T g (Myjyg I ] [MT 11 2.8)
3 DB o T T SR i :
’}’g M3 (nl.max)({g l)/r'g M3 )

No instante 3, a pressdo na camara de combustdo € igual Py, isto €, € igual a pressao

do processo de lavagem, logo:

ﬂ_(ﬁtjmg 2.9)
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A substituicao da Eq. (2.9) na Eq. (2.8), resulta em:

Wagt==ien e iiniMal s EsaenB

-1|| @.10)

Se ndo ha perda de carga na entrada da cdmara de combustio, a pressdo de lavagem,
que corresponde a pressao na camara antes da combustdo (Py), € igual a pressdo na saida do
compressor (P2). Portanto, a Eq. (2.10) pode ser escrita de acordo com a equagdo abaixo, onde

Ils € a relag@o de pressao alcangada com a combustio.

1/
1-TI =T
W331=~cp o T3 M3 L( Cb} ] = lﬁb (2.11)
' Vg Hep (nl.ma.\:)ug—) e I1 b{g
¢

Apos algumas manipulagdes algébricas, a Eq. (2.11) pode ser escrita da seguinte

forma:

[ b
A0 I | 1 111 7e
Cp. 3 vl3 = =
Wiz =— —22 o o 2.12)
an Tg [P:; P, J(Yg— M1g

Se a pressao na saida da turbina (P4) € igual a pressdo na entrada do compressor (P,), a

Eq. (2.12) toma a forma da equag@o abaixo, onde I1. € a rela¢do de pressdao no compressor.

Vyg
Sye TNl T IS e

Mg Ye Hg‘/g —D/vg

(2.13)
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Como a combustao ocorre a volume constante, tem-se:

Py

=S a0 2.14
Py Ty (2.14)

cb

Se for desprezada a massa de combustivel adicionada a cimara de combustdo, a massa
de ar contida na camara antes da combustao (My'), € igual a massa de gases contida na mesma
apos a combustdo (M3). As duas hipoteses acima aplicadas a Eq. (2.14), e esta substituida na

Eq. (2.13), resultam em:

1y
Hgp-1 1 =1
Wi Cot N = O ey O (2.15)
; p.g "~ = Ve n(Yg"l)/Yg
C

O processo de lavagem € normalmente caracterizado pela relagdo de lavagem (Rjay),
sendo esta definida como a razao entre a massa de ar fornecida a camara por ciclo e uma dada
massa de referéncia. Neste trabalho considera-se como massa de referéncia aquela que,
estando na pressdo e temperatura da descarga do compressor, ocuparia o volume da cimara.
Portanto, a partir desta defini¢ao de relagao de lavagem e considerando também que ndo ha

perda de carga entre o compressor € a camara de combustdo (P, = P,'), obtém-se:

(2.16)

onde M, é a massa de ar fornecida pelo compressor por ciclo, e T; é a temperatura do ar na

saida do mesmo.

Substituindo-se a Eq. (2.16) na Eq. (2.15), tem-se finalmente o trabalho produzido

pela turbina, durante o processo de descarga.
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/yg
Ty M7 Il =1 Il =

W33
R jav Ye ngg—])”g

ool (2.17)

2.1.2 - Trabalho produzido durante o processo de lavagem e admissdo (3’-2°).

Durante o processo de lavagem, admite-se que a pressio permanece constante, que o
ar entrando na camara se mistura completamente com os gases contidos na mesma, e que a
temperatura da massa de gases que deixa a camara € igual a temperatura dos gases contidos na
mesma. Admite-se ainda que os gases sdo ideais, com calores especificos constantes, que o
processo € adiabatico e que ndo ha perda de carga na cimara de combustdo. Assim, o trabalho
produzido pela turbina (dW), durante um intervalo de tempo dt, onde a massa de gases que

passa pela turbina é dM,, € dado por:

|
nC(Yg ”I)/Yg

dW =cp , T|1- dM (2.18)

A aplicagdo da primeira lei da termodindmica, no volume de controle formado pela

camara de combustdo, resulta na equagdo abaixo onde E € a energia interna dos gases.

dM [ ¢E (dM)
—_— h =| = +| — h ca; 2.19
( dt. )Cﬂl S [at Jcam dt sa] = ( )

A variagdo de energia interna dos gases contidos no interior da cimara € igual a zero,

pois a pressao (P) e o volume (V) sdo constantes. Assim, tem-se:
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Substituindo a Eq. (2.20) na Eq. (2.19), para um intervalo de tempo dt, considerando

que os calores especificos sao constantes, obtém-se:

dMen( Teny =dMgyi T (2.21)

A Eq. (2.21), por sua vez, quando substituida na Eq. (2.18), resulta em:

- 1
dWiscp et (]—n G, }ndm (2.22)
C

Como Ten = T2 € May = My, a integra¢do da Eq. (2.22), de zero a Muy, isto €, de zero

at€ a massa de ar total fornecida pelo compressor, produz:

1 2
W-;lzv ‘—‘Cp,g T2 Mz {l ” ('\‘/g——l)/"{g J (22_))
C

Finalmente, o trabalho total produzido pela turbina (W,) por ciclo, considerando o caso
ideal, resulta da soma do trabalho produzido entre os instantes 3-3” e 3’-2’, como indicado na

equagao abaixo:

/g
1 | Mg -1 My, = -1 Ll 1
Rlav ’Yg I—I((:Yg —l)/'Yg nc(Yg—l)/'Yg

J (2.24)

2.1.3 - Trabalho consumido pelo compressor durante um ciclo.

O trabalho consumido pelo compressor em um ciclo, considerando o caso ideal, pode ser

calculado pela equacdo abaixo, onde T, € a temperatura do ar na entrada do compressor.



23

We =Cp.ar 11 M3 (nc(Yarl)/var ‘l) @25)

2.2 - Temperatura média na entrada da turbina.

Com finalidade de estabelecer uma base para comparagdo dos parametros de
desempenho de uma turbina a gas operando com combustdo a volume constante, com uma
turbina a gas operando com combust@o a pressdo constante, sera definida a temperatura média
na entrada da turbina, ponderada com relagdo a massa de gases que escoa pela mesma ( T3y ).
Assim, considerando o intervalo de tempo compreendido entre os instantes 3 e 2°, isto é,

desde o instante imediatamente apds a combustéo até o final do processo de lavagem, tem-se:

I;'Tdei +J32.|TdM sai —J.;‘TdM +L)2Tcm dM oy

T = = 2.26
IM M, M, (2.26)

Utilizando as mesmas simplificagdes e hipoteses dos itens anteriores, obtém-se:

T
2 (g =)0 (2.27)

Tsm =
lav

2.3 - Trabalho especifico do compressor e turbina para o ciclo Joule-Brayton.

No caso do ciclo Joule-Brayton ideal, apesar de as equagdes para célculo do trabalho
especifico do compressor e da turbina serem amplamente conhecidas, elas serdo listadas
abaixo. Cabe ressaltar aqui que, no caso do compressor, as equagdes que definem o trabalho
especifico sdo idénticas, isto €, para uma dada relagdo de pressdo, o trabalho especifico de
compressdo € 0 mesmo, tanto para o ciclo Joule-Brayton quanto para o ciclo Holzwarth

(turbina a explosao).
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= (2.28)

2.4 - Consideracgoes sobre as perdas.

Nos itens anteriores, foram feitas algumas consideragdes que acabam por gerar

desvios, entre os valores calculados e os valores reais, dos parametros de desempenho de uma

turbina a gas. As principais diferencas, tanto para o ciclo a pressdo constante quanto para o

ciclo a volume constante, s3o listadas abaixo (Cohen et al., 1987).

Nas turbinas a gas os processos de compressdo e expansdo sdo irreversiveis,
ocorrendo, portanto um aumento de entropia durante os nestes mesmos. Assim, para
o calculo do trabalho especifico do compressor e da turbina devem ser introduzidos

o rendimento isentropico de compressio (n.) e o rendimento isentrépico de

expansdo (1), respectivamente.

Com relagdo aos calores especificos, € importante observar que estes variam em
fungido da temperatura, portanto devem ser tomados como um valor médio entre

entrada e saida dos componentes;

No caso real, a combustdo € interna, tendo como primeira consequéncia a variagio
da composi¢ao quimica do fluido de trabalho, isto €, da entrada do compressor até a
entrada da cdmara de combustio, o fluido de trabalho € o ar, e desde a cimara de
combustdo até a saida da turbina o fluido de trabalho € composto por gases de
combustdo, o que também acarreta uma variagdo dos calores especificos, ao longo

do ciclo;
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4. A segunda consequéncia da combustdo interna € a variagdo da vazdo massica do
fluido de trabalho, devido ao acréscimo da massa de combustivel na cimara de

combustio;

5. O rendimento mecénico (nn,) também afeta o calculo da eficiéncia e do trabalho

especifico, portanto deve ser levado em consideragio.

6. Deve-se considerar ainda a perda de pressdo que ocorre nos dutos de entrada e

filtros, sistema exaustor e principalmente na cAmara de combustao.

2.4.1 - Calculo do calor especifico a partir da temperatura e da composi¢iio do gis.

Para o calculo do calor especifico a pressao constante, tanto do ar como dos produtos
de combustido, sdo utilizadas as curvas propostas por Chappell e Cockshutt e apresentadas por
Wilson (1989). Os valores dos coeficientes que aparecem nas Eq. (2.30) a (2.35), sdo listados

no apéndice A.

Para o ar seco, utilizam-se as Eq. (2.30) e (2.31), onde T € a temperatura do ar em
Kelvin, (cpar)r € 0 calor especifico do ar a temperatura T, dado em klJ/kgK, e (hy)r é a

entalpia do ar a temperatura T, em kJ/kg.
(Cp-ﬂf)T =Co +C T+C,T2 +C3T3 +C4T* (2.30)

G C Cs-l,
(5 =C0T+7lT2 +TzT3 +—43-T4+ (2.31)

O calculo do calor especifico do fluido de trabalho, apos a combustdo, deve levar em
consideragdo a combustdo interna, isto €, deve levar em consideragdio a mudanga de
composi¢ao quimica do mesmo devido a combustdo. Assim, considerando-se o produto da
combustao como um gas perfeito, para uma dada relagdo combustivel/ar (FA), utilizando as

equagoes apresentadas por Wilson (1984), tem-se:
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(Cp.g )T = (Cp.ar )’I‘ "“'l}‘i%(@Cp )T (2.32)
onde: (©cp ). =CPg +CPT+CP,T2 +CP5T3 +CP,T# +CP5TS (2.33)

A entalpia dos produtos de combustéo é dada por:

k- . _FA
(hg)T =(har)p + 3 _H(@h ) (2.34)
onde: (On ) =Ho +H|T+HT2 +H3T3 + H4T4 +H5T? (2.35)

2.4.2 - Relacao combustivel/ar.

Considerando a combustdo em uma turbina a pressio constante, onde se tem
inicialmente ar seco a temperatura T e, apés a combustdo, gases a temperatura final T,, a

relagdo combustivel/ar tedrica (FAeorica), Segundo Wilson (1989), € dada por:

I h —h T
FA (eorica = H.]Cb o =l (2.36)
myr  PClr, +Qs¢p

onde Qsy € o calor sensivel do combustivel, que na maioria dos casos pode ser desprezado,
PCl; € o poder calorifico inferior do combustivel a temperatura T, sendo que a varia¢do do
poder calorifico com a temperatura pode ser calculada pela Eq. (2.37), onde PCIg é o poder

calorifico inferior de referéncia. Para o CgH;go PCI é igual a 43124 k)/kg.

(PCL)p =PCIR —( (hyr )p —(hgr )288)~( (On )1 —(®n) sesx ) (2.37)
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A relagdo combustivel/ar real pode ser calculada a partir da eficiéncia da combustéo,
sendo que na pratica, para combustdo a pressio constante, esta eficiéncia varia entre 0,98 e
0,99 (Cohen et al., 1987). Segundo Taylor (1977) esta também € uma faixa de valores

razoaveis para a combustdo a volume constante:

FA (eori
nb = teorica (238)
FA rcal

Quando € considerada a combustdio a volume constante, calcula-se a relagdo
combustivel-ar para que se obtenha uma determinada temperatura maxima na entrada da
turbina, de acordo com o método proposto por Ferguson (1986), para combustdao em motores

alternativos a pistdo (mais detalhes encontram-se no apéndice B).

2.4.3 - Perdas de carga.

As perdas de carga ocorrem principalmente nos dutos de entrada e filtros (APagm),
sistema exaustor (AP.s) e principalmente na cdmara de combustdo (APum). Geralmente
considera-se APygm € APy como uma fragao da pressao ambiente € AP, como uma fragao da
pressdo na saida do compressor. Assim as pressdes ao longo do ciclo podem ser determinadas

da seguinte forma:

Po1 = Pamb (1— APadm ) (2.39)
Pg3 =Py (1- AP ) (2.40)
P()4 = Pamb (] ar APcxs ) (2-4 l)

2.4.4 - Rendimento mecanico

Embora o valor do rendimento mecanico seja bastante alto, da ordem de 99%, deve-se

considera-lo, pois as perdas devido a transmissdo de poténcia da turbina para o compressor
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reduzem o trabalho util. O rendimento mecanico (nm) € utilizado ao se calcular a poténcia da

turbina necessaria para acionar o compressor (W), logo:

Wi — et (2.42)

2.4.5 - Rendimento isentropico do compressor e da turbina.

Como no processo real a compressio ndo ¢ reversivel, define-se a eficiéncia
isentropica do compressor (1), como sendo a razdo entre o trabalho consumido pelo
compressor para o caso ideal (W) e o trabalho real (W.,), isto €, o trabalho que o compressor
esta consumindo. Utilizando a defini¢do de entalpia e temperatura de estagnag¢do para o gas

perfeito, a eficiéncia isentropica de compressdo, pode ser calculada por:

We _ Top — Ty,
Wer  To2 —Tos

Nee (2.43)

onde Ty € a temperatura de estagnagdo na entrada do compressor, Ty, € Ty, sdo a
temperatura de estagna¢do na saida do compressor, para o caso real e para o ideal,

respectivamente.

De maneira analoga, define-se a eficiéncia isentropica da turbina pela Eq. (2.44), onde
To3 € a temperatura de estagnagao na entrada da turbina, e To4 € T o4 sd0 a temperatura de

estagnacdo na saida da turbina para o caso real e para o ideal, respectivamente.

WY sl 04
Wi To3 —Toy

n (2.44)

Quando se analisa uma turbina a gas normalmente € considerada uma faixa de relagdo
de pressdo e, como o rendimento isentropico do compressor diminui e o da turbina aumenta
com o aumento da relagdo de pressdo, pode-se utilizar o rendimento politropico para definir o

rendimento isentropico do compressor e da turbina (Cohen et al, 1987). Assim, tem-se:
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e = (2.45)

My =~ (2.46)

2.5 - Parametros de desempenho.

Os parametros de desempenho tradicionalmente utilizados para a analise de turbinas a
gas sdao o trabalho especifico Gtil (Wep), 0 consumo especifico de combustivel (sfc) e a

eficiéncia térmica (nwn), sendo que estes parametros sdo dados por:

Wesp =W We (2.47)
3600FA
sf =2 Coreal (2.48)
esp
3600
= 2.49
b PG )

2.6 - Resultados

Para a comparagio do desempenho dos ciclos Holzwarth e Brayton reais, foi utilizado
um programa computacional, que leva em consideragdo os fatores citados anteriormente. Os
valores dos parametros de desempenho considerados séo calculados em fungdo da relagdo de
pressdo no compressor € da temperatura na entrada da turbina, mantendo-se fixos os
parametros listados na Tabela 2.1. Os célculos si3o efetuados considerando como combustivel

o CgHjg, e condi¢des [SO, isto €, temperatura ambiente de 288 K e pressdo local de 1,0 bar.
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Com relagdo a temperatura na entrada da turbina, deve-se observar que para o caso da
turbina a explosdo, como esta temperatura varia durante um ciclo de funcionamento, foi

considerada a temperatura média na entrada da turbina, calculada como indicado no item 2.2

Tabela 2.1 - Pardmetros mantidos fixos no célculo do desempenho

dos ciclos.
Holzwarth Brayton

Ne 75.0% 80,0%
N 80,0% 80,0%
e 99,0% 99,0%
Mo 98,0% 98.,0%
APdm 0,0% 0,0%
APexs 0,0% 0,0%
AP 4,0% 2,0%

Riay 1,0 —

Os valores listados na Tabela 2.1, sdo valores geralmente encontrados na literatura
para turbinas a gas (Cohen et al. 1987, Boyce 1982, Bathie, 1984 ¢ Harman 1981), exceto o
valor da relagdo de lavagem da camara (Rj.), que foi arbitrado em 1,0. Como pode ser
observado, ha uma diferenga entre o valor da perda de pressdo na camara de combustdo
utilizado para o ciclo Brayton e o valor utilizado para o ciclo Holzwarth. O valor utilizado
para o ciclo Holzwarth é uma estimativa da perda de pressdo em camaras de combustdo de

motores alternativos, dotadas de valvulas do tipo Poppet (tulipa) (Taylor, 1977).

As figuras abaixo mostram os resultados obtidos para o ciclo real, considerando os
valores listados na Tabela 2.1, e utilizando dois valores para a temperatura média na entrada
da turbina, sendo estes 1200 e 1350 K. Tanto os valores da eficiéncia térmica, quanto do
trabalho especifico til, sao calculados para uma faixa de relagao de pressdo, no compressor,

tipica de turbinas a gas de pequena poténcia, que sdo o interesse deste trabalho.

Como pode ser observado na Figura 2.4, a eficiéncia térmica do ciclo Holzwarth é
superior a eficiéncia térmica do ciclo Brayton, principalmente para as baixas relagdes de

pressdo. Considerando relagdes de pressdo da ordem de 4, pode-se constatar um aumento
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médio de aproximadamente 42,0% na eficiéncia térmica. Da mesma forma, analisando-se a
Figura 2.5, constata-se que o ciclo Holzwarth apresenta um trabalho especifico superior ao do
ciclo Brayton, sendo que para a mesma ordem de relagdes de pressdo citada acima, ha um

aumento medio de 48,0%, o que € bastante alto.
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Figura 2.4 - Eficiéncia térmica do ciclos Holzwarth e Brayton.
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Figura 2.5 - Trabalho especifico ttil dos ciclos Holzwarth e Brayton.
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Como mencionado anteriormente, tanto o rendimento isentropico do compressor como
o da turbina, dependem da relagio de pressdo. Assim, para avaliar a influéncia destas
variagdes, foram calculados os pardmetros de desempenho dos dois tipos de turbinas a gas
considerados aqui, em fun¢ao dos seus rendimentos politropicos, o que é mostrado nas figuras
abaixo. Nestas figuras utilizou-se um rendimento politropico de 80% para o compressor e de
88% para a turbina, e uma temperatura média na entrada da mesma de 1200 K, sendo os

demais valores considerados iguais aos da Tabela 2.1
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Figura 2.6 - Eficiéncia térmica, considerando rendimento politropico.
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rendimento politropico.
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Como pode ser observado na Figura 2.6 e na Figura 2.7, mesmo quando sdo
considerados os efeitos da variagdo de rendimento isentropico, pela utilizagdo da defini¢do de
rendimento politropico, a turbina a gas operando com combustdo a volume constante,
continua apresentando vantagens com relagdo a turbina a gas operando com combustdo a
pressdo constante. E importante observar que, no caso da turbina a explosdo, a utilizagdo do
rendimento politropico, ndo considera os efeitos da variagdo de pressdo a que a turbina esta
submetida durante um ciclo, sendo o rendimento isentropico da turbina, calculado para a

maxima relagdo de pressao do ciclo, que acontece imediatamente apos a explosio.

Na analise apresentada acima, foi constatado que o trabalho produzido pela turbina a
explosio depende da relagdo de lavagem da cimara de combustio (Rjuy). Assim, com o
objetivo de verificar a influéncia deste parametro sobre o comportamento da turbina, é
mostrado na figura abaixo a variagdio da eficiéncia térmica deste tipo de maquina para
diferentes relagdes de lavagem, utilizando os demais pardmetros como listado Tabela 2.1. A
Figura 2.8 mostra que ha um pequeno aumento da eficiéncia térmica, com o aumento da
relagdo de lavagem, para valores deste parametros proximos de 1,25. Aumentos maiores da
relagdo de lavagem, como por exemplo, para 1,5, ja ndo resultam no mesmo ganho de

eficiéncia térmica.
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Figura 2.8 - Eficiéncia térmica para diferentes valores da relagdo de
lavagem das camaras.



3 - Desenvolvimento de um Modelo para a Turbina a Explosio.

No capitulo anterior foi efetuada uma comparag@o entre uma turbina a gas operando
sob o ciclo Joule-Brayton e uma turbina operando sob o ciclo Holzwarth, baseada em uma
analise simplificada deste ultimo tipo de maquina, onde ndo foram considerados, por
exemplo, os efeitos da varia¢do do calor especifico dos gases e do rendimento do compressor
e da turbina, durante um ciclo de funcionamento, bem como a possibilidade de que as suas

camaras de combustdo operem de forma defasada.

Com o objetivo de efetuar uma analise detalhada das turbinas a explosdo, serdo
propostos, neste capitulo, modelos para cada um dos seus componentes, de forma que se
obtenha uma representagdo mais realista do seu funcionamento e da interagdo entre os

mesmaos.

A Figura 3.1 é uma representagdo esquematica de uma turbina a explosdo contendo
todos os componentes considerados nesta analise, os quais sdo: compressor, plenum de
admissdo, cadmaras de combustdo, turbina e dutos de conexio entre componentes, sendo que o

numero de cdmaras de combustdo representadas nesta figura ¢ meramente ilustrativo.

Camaras de
Combustio

L Plenum

Wiiq
Compressor Turbina
T// L‘-\_\[
Tar gasesl

Figura 3.1 - Representagdo esquematica da configuragdo
proposta para a turbina a explosao.

A configuragdo apresentada na figura acima, onde sao utilizadas multiplas camaras de

combustdo e um plenum de admiss3o, se justifica pelo fato de que a existéncia de uma valvula
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na entrada de cada cdmara de combustdo pode resultar numa oscilagdo excessiva da pressdo
na descarga do compressor, levando a um funcionamento instavel do mesmo. Assim, com o
objetivo de minimizar este problema considera-se que a turbina possui multiplas cimaras de
combustdo, operando de forma defasada, e que o compressor tem sua descarga conectada a
um plenum com volume suficientemente grande, a ponto de evitar demasiadas oscilagdes no

seu funcionamento.

A seguir € feita uma descri¢éo detalhada de cada um dos componentes da turbina a gas
operando com combustdo a volume constante considerados nesta analise, bem como das
hipoteses simplificadoras utilizadas no desenvolvimento dos seus respectivos modelos
matematicos. Sdo também apresentados modelos complementares que visam descrever de
forma mais realista todos os processos que ocorrem durante um ciclo, como por exemplo, o
tempo de queima, a transferéncia de calor para as paredes da cdmara e a variagdo de pressdo

durante o processo de admissdo e lavagem.

3.1 - Modelagem da cimara de combustio.

O modelo utilizado para as camaras de combustdo € baseado nos modelos
desenvolvidos para as camaras de motores alternativos, apresentados por Hiraki (1978),
Assanis (1985) e Ferguson (1986). Da mesma forma que nos motores alternativos, a camara
de combustio da turbina a explosdo € tratada como um sistema termodinamico aberto
(volume de controle), que pode trocar energia com o meio externo, e onde ocorrem processos

que podem ser considerados como quase-estaticos.

Vélvula de
Descarga

Injetor de
Combustivel

Figura 3.2 - Representa¢do esquematica de uma camara de combustio.
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No entanto, diferentemente do que ocorre nos motores, em uma turbina a explosio o
volume das camaras de combustdo permanece constante durante todo o seu ciclo de operagao,
como pode ser observado na Figura 3.2, o que requer algumas alteragdes nos modelos

apresentados pelas referéncias acima.

Segundo Stone et al (1996) e Richards et al (1994) a divisio da camara de combustdo
em um determinado nimero de zonas, de acordo com o processo ao qual a cdmara esta
submetida, permite uma melhor representacdo dos mesmos, isto é permite uma melhor
representagao dos processos de queima, descarga, lavagem e admissdo. Assim, com base
nesta consideragio, sao introduzidas alteragoes adicionais nos modelos propostos por Hiraki
(1978), Assanis (1985) e Ferguson (1986), de forma que possam ser consideradas a presenca
de zonas, com caracteristicas proprias, no interior de cada camara de combustao. Estas zonas,
que se comportam como sistemas termodinamicos, estdo separadas por uma superficie de
espessura desprezivel, e possuem temperatura e composi¢ao proprias, porém a pressao € igual

em todas elas (Ma et al., 1993).

3.1.1 - Conservacio da massa total.

A varia¢do da massa total (m) em um volume de controle € igual ao somatério de
todos os fluxos massicos entrando e saindo do mesmo, sendo que neste trabalho os fluxos
massicos que entram no volume de controle sdo considerados positivos € 0s que saem sao
considerados negativos. Assim, tem-se a equagdo abaixo, onde o indice i representa cada um

destes fluxos.
i (3.1)
i

3.1.2 - Conservacdao da massa de combustivel.

A conservagdo da massa de combustivel no volume de controle é dada pela Eq. (3.2),
onde mq, representa a massa total de combustivel, seja na forma de combustivel injetado ou

na forma de produtos de combustdo. O intuito do tratamento diferenciado que é dado a massa
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de combustivel € de facilitar o desenvolvimento de uma expressdo para a variagdo da fragdo

de combustivel (Fy), que por sua vez € dada pela Eq. (3.3).

cb ;
=) Mg ; 512,
dt 21: cb,i ( )
EE— (33)
m

Utilizando a defini¢ao da fragao massica de combustivel, pode se escrever a Eq. (3.2)
de acordo com a equagdo abaixo, onde Fu; representa a fragdo de combustivel do fluxo

massico m;, entrando ou saindo de um volume de controle.

%(chb )=20m; Fep i (34)

A expansio da derivada, que aparece no lado esquerdo da equagdo acima, e a
substituicdo do valor de m dado pela Eq. (3.1), resulta finalmente numa expressao que

fornece a derivada da fragao de combustivel com relagdo ao tempo.

dFy,
dt

> —(Fep,i —Fep) (3.5)
m

Com relagdo ao combustivel é importante definir ainda a relagdo de equivaléncia (¢),
sendo esta definida com a razdo entre a relagdo combustivel-ar (FA) e a relagdo combustivel-

ar estequiométrica (FAgst), como mostra a equagao abaixo.

m 1
d) FA oy cb

5 = (3.6)
FAgst my FAgsr
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Expressando a relagio de equivaléncia (¢), em fungdo da fragdo massica de

combustivel (Fg,), tem-se:

d) = ] FCb
FAEgsT 1-Fp

(3.7)

Derivando a Eq. (3.7) com relagdo ao tempo obtém-se uma expressdo para a variagao

da relag¢do de equivaléncia combustivel-ar (¢) em fungdo do tempo.

@ o | Feb
dt FAEST (1-Fy )?

3.1.3 - Conservacio de energia.

A primeira lei da termodindmica, aplicada a um volume de controle formado por uma
zona da cdmara de combustdo, admitindo-se que a energia potencial e as velocidades dos

gases no interior da mesma séo despreziveis, resulta em:

——=2>mjhj -W+Qy (3.9)
dt i
onde: E ¢ a energia interna dos gases contidos na regido considerada;
Y m; h; ¢ o fluxo liquido de entalpia para a zona considerada;
i
W = P%V— ¢ a poténcia devido ao movimento da fronteira da zona
t
considerada, isto €, o trabalho devido a variagao do seu volume;
Qw ¢ a transferéncia de calor para as paredes da camara em contato

com a zona considerada;
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A Eq. (3.9), apos expansdo dos termos referentes a energia interna e trabalho, pode ser

escrita da seguinte forma:

de__l_

—- {Zmihi—P%nth—ed—m] (3.10)
1

dt

Como o fluido de trabalho é considerado uma mistura de gases ideais em equilibrio
quimico, as suas propriedades termodindmicas podem ser determinadas pela especificagio da
sua pressdo (P), temperatura (T) e relagdo de equivaléncia (¢). Assim, para a energia interna

especifica (e) e para a massa molecular dos gases (M), tem-se:

e =¢(P, T, ¢)
(3.11)
M=M(P, T, ¢)
A diferenciag¢@o das Eq. (3.11) com relagao ao tempo resulta em:
de_ze dT , fe dP de db 6.2
dt OT dt JP dt 09 dt
5 d
M:OM£+6_MQ+_6M_¢ (313)
dt oT dt oP dt o9 dt
A equagio de estado para um gas ideal é dada por:
mRT
PV=-"-" (3.14)
M
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A Eq. (3.14) pode ser utilizada para expressar derivada da temperatura com relagdo ao

tempo, como mostrado abaixo:

ﬂ:T[ld—P+i9¥+ 1 dM ‘d—m} (3.15)

dt PRt RVEdt _ﬁ_&?_;dt

A derivada da massa molecular do gas com relagdo ao tempo (dM/dt) pode ser eliminada
da equagdo acima através da substitui¢do da Eq (3.13) na Eq. (3.15), o que leva a seguinte

expressao:

dT P MdP/dt Vd Modp dt m dt

(3.16)

A Eq. (3.16) pode ser rearranjada utilizando-se o conceito de derivada do logaritmo

natu ral, portanto tem-se:

T l[]+@lnM)gB+_l_d_V+_lalnM @_Ld_m
dT P omP )dt V dt ¢ dnd dt m dt

d_t z (] _0lnM )
olnT

(3.17)

Finalmente, substituindo-se a Eq. (3.17) e a Eq. (3.12) na Eq. (3.10), tem-se a derivada

do volume de uma determinada zona com relagédo ao tempo, como mostrado abaixo:

(e
Vi Gl (PN G (3.18)
dt €3 dt C3
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_T_Eg(]_r?_/aM)

onde: crE=petadl el
oinT

1dm _10inM dé

CZ—T@[m dt ¢ olng dt]_&fiib_+Q\\f+Zimihi_e dm

oT 1 4 OlnM o dt m m m dt
onT
oe
T == WaT
C3=—|R+——
Vv s olnM
olnT

As derivadas parciais da energia interna (e) e da massa molecular do gas (M) com
relacdio a temperatura (T), pressdao (P) e relagio de equivaléncia (¢), que aparecem nas
equagoes acima, sao obtidas de acordo com a metodologia mostrada no apéndice B, que trata
do calculo da composigdo e das propriedades termodinamicas dos produtos da combustdo,

considerando equilibrio quimico.

A Eq. (3.18) deve ser aplicada para cada uma das regides (zonas) que compdem a
camara de combustdo (Chan, 2000). Porém, como o volume total da cdmara ndo varia, tem-se
que o somatorio das derivadas do volume de cada zona com relagdo ao tempo € igual a zero,

como mostra a equagao abaixo, onde o indice j corresponde a uma determinada zona:

g (3.19)

A partir das Eq. (3.18) e (3.19) pode-se obter uma equagdo que fornece a derivada da
pressdo, que € igual em todas as zonas da camara de combustdo, com relagdo ao tempo. Apds

algumas simplificagées tem-se finalmente que:
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C2
{2
“\ C3
%%: L = ! (3.20)
7&)

As equagdes (3.1), (3.8), (3.17), (3.18) e (3.20), quando resolvidas simultaneamente,
fornecem os valores da massa, relagdao de equivaléncia, temperatura, volume e pressdo, para
cada zona da cdmara de combustdo. Estas equagdes sdo validas para todos os processos que
ocorrem durante um ciclo, isto €, para os processos de admissdao, combustdo, descarga e
lavagem, e seu comportamento deve ser verificado para cada um destes processos. No
entanto, deve-se observar que sdo necessarios modelos complementares para uma correta
descricao e simula¢do, dos processos de combustdo, transferéncia de calor, abertura e

fechamento das valvulas e outros que serdo descritos mais adiante neste capitulo.

3.2 - Combustio.

Para a modelagem do processo de combustdo, considera-se que o combustivel €é
injetado diretamente na camara, apos o fechamento da valvula de admissdo, num processo
semelhante ao que ocorre nos motores a combustdo interna de ignigdo por centelha com
injecdo direta de combustivel (Direct-Injection Stratified-Charge Engine - DICS), onde a

inje¢do ocorre proximo do ponto morto superior, durante o curso de compressao do ar.

Neste tipo de inje¢do o jato de combustivel ¢ direcionado para a regido do ignitor
(vela), e se mistura com o ar a medida que € injetado. Ao atravessar a regido da vela, a
mistura formada € inflamada por uma centelha de longa duragdo e, a partir da igni¢do, a
chama se desenvolve e se propaga através da mistura, ocorrendo uma queima completa
(Heywood, 1989). A injegdo direta e o direcionamento do jato de combustivel permitem numa
estratificacdo do contetdo da cdmara, isto €, da mistura combustivel-ar, melhorando
consideravelmente o processo de combustdo (Kano et al, 1999). Uma representa¢do
esquematica do processo de injegdo e igni¢dao é mostrada na Figura 3.3 (Hiraki, 1978), onde

se observa o direcionamento do combustivel para a regido do ignitor.
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Mistura Nio
Queimada

Figura 3.3 - Representagdo esquematica do processo de
inje¢ao e ignicao do combustivel.

Diversos estudos tém demonstrado que este processo de combustdo é grandemente
influenciado pelas caracteristicas do jato de combustivel e pela sua correta distribuicdo no
interior da cdmara. Neste sentido, Zhao et al (1999) faz uma descricio detalhada dos
processos de inje¢do, atomizagdo e evaporagdo do combustivel para os diversos tipos de
sistemas de inje¢do direta em uso e para os em desenvolvimento, correlacionando estes
processo com diversos parametros, tais como: propriedades do combustivel, pressio de
injecdo, pressao atmosférica, razio de compressdo e velocidade e dimensio das goticulas no

jato de combustivel.

Nos trabalhos de Hanz et al (1997), Yoshizaki et al (1998), Kano et al (1999) e Kihara
et al (1999) também podem ser encontradas analises experimentais e numéricas, que buscam
identificar a influéncia dos parametros acima citados no processo de combustio. Estes
trabalhos demonstram ainda que este sistema, por possibilitar uma combustdo estratificada,

pode reduzir grandemente o consumo de combustivel e o nivel de emissdo de poluentes.

Cathcart e Zavier (2000) e Houston e Cathcart (1998), efetuam uma analise detalhada
do sistema de inje¢do direta OCP (Orbital Combustion Process), desenvolvido por uma
parceria entre a Siemens Automotive e a Orbital Engine Corporation. Neste sistema, para
melhorar a atomizac@o, € injetada uma certa quantidade de ar juntamente com o combustivel,
0 que permite menores pressdes de injecdo, sem comprometer a forma¢do da mistura e a

estratificacdo dos gases.
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Hiraki (1978) apresenta um modelo numérico para a formagdo do jato de combustivel
no sistema de injegdo direta desenvolvido pela Texaco (Texaco Controlled Combustion
System - TCCS), onde s3o considerados os efeitos do movimento do ar e da colisdo do jato
contra as paredes da cdmara, constatando uma redugdo no nivel de formag¢do de NOy em

motores a combustdo interna, com a utilizagao deste tipo de sistema de inje¢do e queima.

Em todos os trabalhos mencionados acima, constata-se que a modelagem precisa deste
processo de inje¢cao e combustdo requer o conhecimento detalhado das propriedades do
combustivel e dos parametros geométricos da camara e do sistema de inje¢do, bem como de
dados experimentais que permitam o ajuste do modelo. No entanto, este processo pode ser
representado de forma simplificada pelo fornecimento da fragdo de combustivel queimada em
func¢do do tempo (xg), a exemplo do que ocorre nos motores a combustao interna tradicionais,
isto €, nos motores onde a mistura combustivel-ar € introduzida na cdmara durante o processo

de admissdo (Hiraki, 1978; Houston e Cathcart, 1998; Yoshizaki et al, 1998).

A taxa com que o combustivel é queimado, quando se utiliza igni¢do por centelha,
varia de valores proximos de zero, imediatamente apds a descarga da centelha, até seu valor
maximo, no tempo equivalente a metade da duragdo da queima (Heywood, 1989; Chan e Zhu,
2000). Assim, o processo de combustio pode ser dividido em dois estagios principais:
desenvolvimento da chama e processo de queima rapida. O primeiro estagio tem inicio com a
descarga da centelha e termina quando uma pequena quantidade mensuravel de combustivel é
queimada, sendo fortemente influenciado pelas condigdes da mistura na regido do ignitor. O
processo de queima rapida, que se inicia com o final do processo de desenvolvimento da
chama e termina com o proprio processo de combustdo, € influenciado pelas condigdes da

mistura no interior da camara.

A fragdo massica de combustivel queimado, em um dado tempo, pode ser calculada
por uma fun¢do de Wiebe (Hiraki, 1978; Heywood, 1989; Chan e Zhu, 2000), representada
pela Eq. (3.21), onde 'a' e 'm' sdo constantes que definem o formato da curva (Figura 3.4), At.

¢ a duragao do processo de combustdo e tj; instante em que ocorre a igni¢gdo do combustivel.

o m-+l
’g) (3.21)

Xp =1-exp —a[ R

te



45

1.0 — e
[e] ' _,/ |
3 b
g 08 — ad
Q 7
o
Z 06 = :
O
5 04 —
Q
L /
N 02 - ?
(&3]
o ./
[y ‘/’/

00 —r— - —

0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0

Figura 3.4 - Forma da fun¢do de Wiebe (a= 1,5 e m=5,0).

A derivada da fungdo de Wiebe com relagdo ao tempo, que € integrada, durante a

simulag¢@o de um ciclo de operagéo, ¢ dada por:

1
d s L
=b =a (D) S exp| —a = (3.22)
dt At AR te

Na simulagdo de motores a combustdo interna de igni¢do por centelha, as constantes 'a’
e 'm' sao geralmente especificadas de forma a ajustar a forma da fungdo de Wiebe a dados
obtidos experimentalmente. No entanto, para o caso considerado, ndo se dispde de dados

experimentais que permitam uma correta especifica¢do destas constantes.

A opg¢do pela utilizagdo da fungdo de Wiebe, mesmo ndo se dispondo de dados
experimentais, se deve ao fato de que a simples alteragdo dos valores das constantes a € m,
permite modificar o perfil de queima do combustivel e, portanto, identificar a influéncia deste
perfil sobre os pardmetros de desempenho da turbina a explosdo. A alteragio do perfil de
queima do combustivel, expressa pela alteragio da forma da fungdo de Wiebe, é mostrada

esquematicamente nas figuras abaixo (Figura 3.5 e Figura 3.6).
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Figura 3.5 - Efeito da Variagao da constante 'a' sobre a fungdo de Wiebe.
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Figura 3.6 - Efeito da Varia¢ao da constante 'm' sobre a fungdo de Wiebe.

Como pode ser observado na Eq. (3.21), para o calculo da fragio de combustivel

queimado deve-se conhecer também a duragdo do processo de combustdo (Atc), sendo que

este valor depende da forma e das dimensGes da cdmara, da posi¢do do ignitor (vela), da

pressdo, da temperatura e da composi¢ao dos gases (combustivel, ar e gases residuais).
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Benson et al (1975), Campbell (1985) e Hinze (1997) apresentam modelos para
estimar a dura¢@o da combustdo, em motores a combustdo interna, baseados na determinagdo
da velocidade de propagagdo da chama. Nestes métodos calcula-se a velocidade laminar da
chama, e o efeito da turbuléncia no interior da cdmara ¢ introduzido por meio de um
coeficiente empirico, que visa ajustar o perfil de queima obtido a partir do modelo, a dados
experimentais. Métodos mais sofisticados, envolvendo modelos complexos de turbuléncia
para descrever o comportamento dos gases, podem ser encontrados nos trabalhos de

Oppenheim e Kuhl (2000) e Haworth et al (2000).

Catchpole e Runacres (1972), em seu trabalho experimental com uma turbina a
explosao queimando propano, obtiveram uma duragdo da combustdo (intervalo de tempo
entre a descarga da centelha e o final da combustdo) da ordem de 0,007 s, para fregiiéncia do
ciclo de 35 Hz e utilizando-se uma cdmara cilindrica com ignitor posicionado na sua
extremidade. Também foi identificado que existe um intervalo de tempo de aproximadamente
0,003 s, entre a descarga da centelha e o inicio de elevagdo da pressdo na camara de
combust@o. Ainda, segundo estes autores, os tempos de combustdo obtidos sdo condizentes

com os tempos de combustdo dos motores alternativos.

Neste trabalho, como ndo se dispde de dados experimentais para uma avaliagdo mais
precisa da duragdo da combustdo e com o intuito de simplificar o modelo desenvolvido,
optou-se pela especificagdo desta duragdo com base nos valores obtidos por Catchpole e
Runacres (1972). A influéncia da variagdo do tempo de combustdo sobre o desempenho da
turbina a explosdo também pode ser facilmente analisada, bastando para isto a alteragdo deste

valor na fungao de Wiebe que define o perfil de queima do combustivel.

3.3 - Transferéncia de calor.

O processo de transferéncia de calor na cdmara de combustio de uma turbina a
explosdo também sera modelado da mesma forma que nos motores a combustdo interna de
igni¢do por centelha, uma vez que, além da semelhanga geométrica, os processos que ocorrem

nas cdmaras de combustdo destas duas maquinas térmicas sdo praticamente os mesmos.



48

Para uma dada massa de combustivel, a redugdo da transferéncia de calor dos produtos
de combustado para as paredes da cdmara, durante o processo de queima e descarga, resultara
em maiores pressoes e temperaturas dos gases, consequentemente ocorrera um aumento na
eficiéncia e no trabalho especifico produzido. Segundo Heywood (1989), para um motor a
combustdo interna de igni¢do por centelha, uma redugdo de 10% na transferéncia de calor dos
gases para as paredes da cdmara, produzira um aumento de aproximadamente 3% na
eficiéncia do motor. Assim, a transferéncia de calor no interior da cimara de combustio é um
aspecto que deve ser considerado, quando se almeja uma redug¢ao no consumo de combustivel

e um aumento do trabalho especifico atil.

O processo de transferéncia de calor no interior da cimara de combustdo de uma
turbina a explosdo, assim como nos motores a combustdo interna, € um processo intermitente
extremamente complexo, envolvendo rapidas variagdes de pressdo, temperatura e velocidades
locais dos gases. Nos motores a combustdo interna o fluxo de calor assume valores proximos
de zero, ou até mesmo negativos, durante o processo de admissdo, e alcanga valores positivos
bastante altos, durante o processo de combustdo. Além das variagdes durante um ciclo de
funcionamento, o fluxo de calor para as paredes da cdmara também apresenta variagdes
espaciais, devido aos gradientes de temperatura e velocidade existentes na massa gasosa,
sendo um processo que freqiientemente requer dados experimentais para a sua correta

modelagem (Benson e Whitehouse, 1979; Ferguson, 1986).

Em camaras de combustao onde a igni¢@o ocorre através de uma centelha, a chama se
propaga a partir do ponto de igni¢do e consome toda a mistura combustivel-ar, ao se propagar
pela camara. Apesar da frente de chama ser ligeiramente luminosa, todos os processos
intermediarios da combustdo ocorrem na forma gasosa, ndo havendo formagdo de particulas
solidas (carbono), e a radiagdo se deve principalmente a presenca de vapor de agua e dioxido
de carbono nos gases, mesmo nos casos onde o combustivel € injetado diretamente da camara
de combustdo (Oppenheim e Kuhl, 2000). Assim, nos motores de igni¢do por centelha, a
perda de calor por radiagdo pode ser desprezada, quando comparada com os valores da perda
de calor por convecgdo (Alkidas e Myers, 1982; Ferguson, 1986). Resultados semelhantes sdo
apresentados por Richards et al (1994) e Narayanaswami e Richards (1996), para um sistema
de combustdo pulsante acoplado a uma turbina a gas, onde os efeitos da transferéncia de calor

por radiagdo também sdo desprezados em face aos efeitos da convecgao.
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A transferéncia de calor por convecgdo entre 0s gases e as paredes da cimara de
combustdo depende da intensidade da turbuléncia na cdmara e do gradiente de temperatura na
camada limite. No entanto, devido a dificuldade de se calcular os detalhes da movimentagdo
turbulenta dos gases no interior da cdmara, durante um ciclo, geralmente este fluxo de calor é

calculado de acordo com a equag@o abaixo (Hiraki, 1978; Chan e Zhu, 2000):

. n
Qw =0, ZAp,_i (Tg_j _Tp) (3.23)
=

onde A, € a area da parede em contato com a cdmara de combustdo, T, € a temperatura dos

gases, T, € a temperatura da parede e o indice j se refere as zonas existentes na cimara.

Neste trabalho ndo € efetuado um estudo da transferéncia de calor das paredes da
camara para o seu meio de resfriamento, portanto, deve-se especificar a temperatura interna
destas paredes para que se possa efetuar o calculo da transferéncia de calor. Segundo
Heywood (1989), em regides de camaras de combustdo onde ocorrem altos fluxos de calor,
deve-se limitar esta temperatura a valores que ndo resultem em excessiva fadiga térmica, o

que, significa manter esta temperatura em torno de 400 °C, considerando como material o

ferro fundido. No entanto, neste trabalho adotou-se a temperatura de 300 °C.

O coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo (o), é normalmente calculado a
partir do nimero de Nusselt (Nu), numa correlagdo semelhante a utilizada para escoamentos

turbulentos em dutos (Incropera e DeWitt, 1990).

Nu=a, Red Pr¢ (3.24)

Os trabalhos realizados por Woschini, demonstram que o nimero de Prandtl (Pr)
apresenta pouca variagdo para os produtos de combustdo e para o ar, possuindo valores
proximos da unidade. Assim, com uma perda de precisdo pouco significante, pode-se escrever

que (Assanis, 1985; Ferguson, 1986):
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Nu=a, Red (3.25)

Para o calculo do coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo a partir da Eq.
(3.25), deve-se conhecer os valores instantaneos da velocidade dos gases, bem como de suas
propriedades (apéndice C), e ainda a dimensédo caracteristica, para que se possa determinar o

numero de Reynolds.

Segundo Ferguson (1986), para motores a combustio interna, onde a cdmara de
combustdo € essencialmente cilindrica, normalmente utiliza-se como dimensdo caracteristica
o diametro da camara de combustdo, isto €, o didmetro do cilindro. Assim, neste trabalho a

dimensdo caracteristica considerada sera o didmetro da cimara de combustao.

Com relagdo a velocidade dos gases no interior da cdmara de combustdo, esta sera
considerada como sendo proporcional ao aumento de pressio devido a queima do
combustivel, a exemplo do que ocorre nos motores a combustdo interna. Assim, eliminando-
se o termo da velocidade causada pelo movimento do pistdo, na expressdo proposta por
Woschini (Heywood, 1989), obtém-se a expressao abaixo, onde AP, corresponde ao aumento
de pressdao devido a combustdo e o indice r se refere a condigdo de referéncia, neste caso, o
estado dos gases na camara antes da queima. A constante C; que aparece na Eq. (3.26) € igual
a 0,00324, para motores a combustdo interna, sendo mantido este valor para o caso

considerado.

1L
U, =C, P—’APC (3.26)

T

Quando as valvulas da cdmara estdo abertas o nimero de Reynolds sera determinado
em fun¢do da vazdo massica de gases por unidade de area da se¢do transversal da cdmara

(Ferguson, 1986), como mostrado abaixo:

Re=—>— (3.27)
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Com relag@o as constantes 'a,’ e 'd' que aparecem na Eq. (3.25), diversos trabalhos tém
sido realizados no sentido de determina-las a partir de ajustes efetuados nos modelos, com
base em dados experimentais. Assanis (1985), afirma que o valor destas constantes varia em
fungdo da intensidade da movimentagdo dos gases no interior da cdmara de combustdo, e

sugere os seguintes valores:

0,035 <a, < 0,13

0,700 <d < 0,80

Para a simulagdo de motores alternativos de ignigdo por centelha, Heywood (1989) e
Chan e Zhu (2000), utilizam 0,035 e 0,8, como valores mais representativos para as
constantes 'a,' e 'd’, respectivamente. Assim em virtude da falta de dados experimenteis, que
permitam uma avaliagdo mais precisa destas constantes, serdo adotados neste trabalho os

valores propostos por Heywood (1989) e Chan e Zhu (2000).

3.4 - Lavagem e admissdo.

O processo de lavagem normalmente € caracterizado pela relagdo de lavagem (razdo
de entrega), sendo esta definida como a razdo entre a massa de ar fornecida 4 cdmara em um
ciclo (mg,) e uma massa de ar de referéncia (mey), como mostra a Eq. (3.28). Neste trabalho
considera-se como massa de referéncia aquela que ocuparia todo o volume da cdmara, caso a

pressdo e a temperatura fossem iguais as da descarga do compressor.

M ref

Para os processos de lavagem reais em motores a combustdo interna, & medida que o

ar € fornecido, ocorre a mistura do mesmo com os gases contidos na cimara e, em muitos
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casos, observa-se também que uma parcela deste fluxo de ar atravessa a cimara sem se
misturar com seu conteudo. Heywood (1989) afirma que existem dois modelos que expressam
condigdes limites para a representagdo do processo de lavagem. O primeiro modelo, chamado
de deslocamento perfeito (perfect displacement), considera que os gases contidos na cdmara
sdo deslocados em dire¢do a saida pelo ar fornecido, sem que ocorra a mistura entre os
mesmos. O segundo modelo, conhecido como mistura completa (complete mixing), considera
que o ar se mistura completamente e uniformemente com os gases contidos na cdmara, a

medida que € fornecido.

Benson e Whitehouse (1979) propdem um modelo intermediario aos indicados acima,
baseado na hipotese de que no inicio da lavagem a mistura ocorre somente na regido proxima
da valvula de admissdo. Assim, considera-se a existéncia de duas regides na cimara de
combustdo, sendo que em uma regido ocorre o deslocamento perfeito e na outra, localizada na
entrada do fluxo de ar, ocorre a mistura completa. Neste modelo o processo evolui de uma

condi¢@o de deslocamento perfeito para uma condigdo de mistura completa.

Modelos mais complexos para descrever o processo de lavagem sdo apresentados por
Baudequin e Rochele (1980), onde a camara de combustdo do motor é dividida em regides
(zonas) de mistura completa, de deslocamento perfeito, de curto-circuito e também regides
onde ndo ocorre lavagem. Ainda segundo estes autores, o processo de lavagem sofre grande
influéncia da geometria da camara de combustdo, e os modelos mencionados necessitam de

confirmagao e ajustes, baseados em dados experimentais.

Para o presente trabalho, como ndo se dispde de valores experimentais que permitam
identificar a existéncia de zonas onde ndo ocorra lavagem ou onde ocorra curto-circuito, o
modelo utilizado sera aquele proposto por Benson e Whitehouse (1979). Como mencionado
acima, neste modelo, o processo de lavagem evolui de uma condi¢io de deslocamento

perfeito, para uma condi¢do de mistura completa.

Para a utilizagdo deste modelo deve-se especificar a fragdo do volume da cidmara
ocupado inicialmente pela regido que passara por um processo de deslocamento perfeito (x).
Assim, os volumes das regides deslocamento perfeito (Vi) € mistura completa (Vpei), no
instante em que se inicia o processo de lavagem e admissdo, sdo dados pela Eq. (3.29) e

(3.30), e esquematizados na Figura 3.7.
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Vdpii =xv Ve (3.29)
Vmc,i =(1-xy)V, (3.30)
—_— mistura deslocamento |5
admissio completa perfeito descarga
(1-xp Ve Xyve

Figura 3.7 - Esquema do modelo de lavagem das camaras

Durante o processo de lavagem e admissdo o volume da regido de deslocamento
perfeito se torna cada vez menor e, caso o valor da relagdo de lavagem (Ry,y) permita, esta
regido se extingue, o que acontece na maioria dos casos. Apds a extingdo da regido de
deslocamento perfeito o processo de lavagem com mistura completa passa a predominar em

toda a camara.

Benson e Whitehouse (1979), afirmam que os valores de x, variam de 15 a 50 % para
0 caso de motores a combustdo interna, e para verificar a influéncia da forma do processo de
lavagem basta alterar seu valor. E importante observar ainda que ao se adotar o valor zero
para Xy, 0 processo de lavagem passa a ser do tipo mistura completa durante toda a sua

duracio.

3.5 - Modelagem dos dutos.

As equagdes que governam o escoamento no interior dos dutos (Figura 3.8), os quais
conectam a descarga do compressor com as cdmaras de combustdo e estas com a entrada da
turbina, sdo obtidas a partir das seguintes hipoteses simplificadoras (Chen et al, 1992; Pearson
e Winterbone, 1997):
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(i) A variagdo da area transversal do duto (A), ao longo do sey comprimento, &
considerada continua e suave. Caso exista uma variagio brusca de se¢do
transversal, consideram-se dois dutos conectados no ponto onde ocorre a variagio

de segdo;

(ii) A pressdo (p), a massa especifica (p) e a velocidade (u), isto é, as propriedades do

gas, sdo consideradas uniformes sobre uma segao transversal do duto;

(iii) Considera-se que o fluido que escoa no interior dos dutos se comporta como um

gas ideal;

(iv) Ndo ¢é considerada a transferéncia de calor entre parcelas adjacentes do
escoamento. No entanto, considera-se que ocorre transferéncia de calor e atrito

entre os gases e as paredes dos dutos;

e oL
— p | | pap —
— u oFa | u+dn —

—— e e — f—— — — — —  —— — — —— —  t— - — — — — — — — ———il:

7 i o g+dp — X
S @ I v.C. I e+de et

e ]

e
'y *"jE;O A+di

Figura 3.8 - Representa¢do esquematica de um duto.

Para o caso considerado neste trabalho as propriedades do gas variam
significativamente com relag@o ao tempo. Portanto, o escoamento esquematizado na Figura
3.8, quando submetido as hipoteses acima, € chamado de escoamento compressivel, ndo

permanente, quase-unidimensional.
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3.5.1 - Equacéo da continuidade para o escoamento nos dutos.

A equagdo da continuidade, na sua forma integral, ¢ dada pela equagdo abaixo
(Anderson, 1995), onde n € um vetor unitario normal a superficie de controle, apontando para

fora do volume de controle.

%J'V pdV+jSpU-ﬁdA:0 (3.31)

O primeiro termo desta equagdo, quando aplicado ao volume de controle da Figura
3.8, no caso limite, quando dx tende a zero, resulta na Eq. (3.32), onde Adx é o volume do

VC.

0 I o
Bk dV =—(pAd 3130
p e at(p X) (3.32)

Da mesma forma, o segundo termo da Eq. (3.31), se torna igual a:

Ispﬁ- AdA = —puA +(p+dp)(u-+du)(A+dA)=dpuA) (3.33)

Substituindo-se as Eq. (3.32) e (3.33) na Eq. (3.31), dividindo-se por dx, e

considerando o caso limite onde dx tende a zero, obtém-se:

o(pA) O(puA)

0 3.34
P P (3.34)

A expansao das derivadas da area do duto (A) com relagdo ao espago (x) e ao tempo
(t) resulta finalmente na equa¢do da continuidade, para um escoamento considerado na

Figura 3.8, na forma procurada.
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6p+ d(pu) Japrs d/nA

3.35
ot ox dx )

3.5.2 - Equacio da quantidade de movimento para o escoamento nos dutos.

A equagdo da quantidade de movimento na forma integral, para o caso do duto da

Figura 3.8, ¢ dada pela equag@o abaixo (Anderson, 1995).

? = o
EL pudV+J‘S(puU)-ndA— —jS(PdA)x +F, (3.36)

As integrais do lado esquerdo da Eq. (3.36) sdo calculadas da mesma forma que no

caso anterior, portanto:

d )
a—-..v(pu)dV:a(puAdx) (3.37)
js(puU)-ﬁdA =—(pu?A)+(p+dp)(u+du)® (A+dA) (3.38)

O calculo do termo referente as forgas de pressdo atuando na dire¢do x, isto €, o

primeiro termo do lado esquerdo da Eq. (3.36), € dado por:

IS(PdA)x :—PA+(P+P)(A+dA)—2P(%5] (3.39)

Os efeitos do atrito (F,) manifestam-se como uma for¢a atuando na dire¢do oposta a do

escoamento, como pode ser observado na Figura 3.8, assim pode-se escrever que:
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F, =-pgdxA (3.40)

st u]u]
onde: = 341
e (3.41)

Segundo Assanis (1985), o fator de atrito (f) é dado por:

0.046
—— (3.42)
=0

Substituindo as Eq. (3.37) a (3.40) na Eq. (3.36), desprezando os termos que envolvem
produtos de diferenciais, dividindo-se por dx e considerando o caso limite, onde dx tende a

Zero, tem-se:

2
a(puA)+5(PU A):_A@_pgA (3.43)
ot x ox

o(PA) _0OA JP X
Sabe-se que. ———==P—+A— |, logo a Eq. (3.43) pode ser escrita como:
Quc s e (3.43)p

2
6(puA)+6(pu A+pA):PQé (3.44)
ot ox ox

Expandindo a equagdo acima obtém-se a forma procurada da equagdo da quantidade

de movimento, como mostrado a seguir.

B0 G e

3.45
o = p = (3.435)
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3.5.3 - Equacio da energia para o escoamento nos dutos.

A equagdo da energia na forma integral para o escoamento mostrado na Figura 3.8, onde
considera-se que existe transferéncia de calor somente entre os gases e as paredes do duto, é

dada por (Anderson, 1995):

2 2
g—t L p[e+u7JdV+ Lp{e+”TJU-ﬁdA +Q = L(PU)-ﬁdA (3.46)

Quando considerando o volume de controle mostrado na Figura 3.8, as integrais da
equagao acima podem ser calculadas de forma analoga a dos casos anterior, portanto, o

desenvolvimento destas integrais resulta em:

el U E u?
at{p(eJr 5 )Adx} p(e+ 5 ]uA+
2
o (p+dp)|:e+de+(i+7dul—}(u+du)(A+dA)—p qA dx = (3.47)

—[—PuA+(P+dP)(u+du)(A+dA)—2(PudTAﬂ

Desprezando os termos que envolvem produtos de diferenciais, dividindo por dx e

considerando o caso limite, onde dx tende a zero, tem-se:

0 u’ 0 u?
s 2 A F e +— luA+puA |=pgA 3.48
o p[e > ) 5 p[e = ]u pu pq (3.48)

Rillz 4P
y-1 p(y-1)

Para um gas perfeito, a energia interna (e), € dada por: e= (3.49)

Substituindo a Eq. (3.49) na (3.48), obtém-se:
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2 2
9 [P“ +L]A pls [E_“z._+ U }uA ~pgqA (3.50)

Finalmente, expandindo as derivadas da area do duto chega-se a equagdo da energia

para o escoamento mostrado esquematicamente na Figura 3.8.

3 2 2 2
Rt BUL ISR A ) L D T R
ot 12 y—1] ox 2 y-1 2 y-1 dx

Segundo Morimune et al (1982), o termo referente a transferéncia de calor para as

paredes dos dutos (q), € dado por:

2.
q="-cpglul (T, -T) (3.52)

3.5.4 - Composiciao dos gases.

Segundo Takizawa et al (1982) e Bozza et al (1995), a composi¢do dos gases, nos
coletores de descarga de motores a combustdo interna, pode ser expressa em fun¢do da
relagdo de equivaléncia combustivel-ar (¢), ou das fragGes massicas de gases e combustivel.
Portanto, como a fungdo dos dutos em questdo é muito semelhante a destes coletores, a
equagdo de transporte para os gases, utilizada neste trabalho, sera a proposta por Takizawa et

al (1982).

o(p9) , 9(pué) =_pu¢dlnA
ot ot dt

(3.53)
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As equagdes (3.35), (3.45), (3.51) e (3.53) que regem o escoamento quase-
unidimensional, n3o permanente, esquematizado na Figura 3.8, formam um sistema
hiperbdlico, ndo-linear, de equagdes diferenciais parciais de primeira ordem. Este sistema

pode ser escrito da seguinte forma:

OF
CUERCN (3.54)
ot oOx

5 : "ot
pu
onde: U= 2
B sombs
2 y-1
| ROL R
n 5 E
pu? +P
ol R
2 y—1
i pu¢
I pu ] ROR
2
4 D dima | P8
S | (inEa 5
u = O pq
2 =l
pud g,

Como o sistema de equagdes descrito acima, isto €, o sistema formado pelas equagdes
da continuidade, quantidade de movimento, energia e transporte para os gases, ndo possui
solugdo analitica conhecida, o mesmo deve ser resolvido através de um método numérico

(Anderson, 1995).

O desenvolvimento de métodos numéricos para o estudo de escoamentos

unidimensionais, ndo permanentes, comegou a receber uma atengdo especial, por volta de
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1960, visando a modelagem de coletores de admissdo e descarga de motores alternativos
superalimentados e, desde entdo, uma grande variedade de métodos com esta finalidade tém

sido propostos por pesquisadores, em empresas e universidades, de todo o mundo.

Inicialmente o método conhecido como “Filling and Emptying” era largamente
utilizado para modelar os motores a combustio interna, sendo que neste método o motor é
tratado como uma série de volumes que podem trocar massa e energia. No entanto, tal método
nao considera os efeitos da dindmica dos gases nos dutos que conectam os elementos do

motor, 0 que acabou por restringir sua aplica¢ao (Vandevoorde et al, 2000).

O método das Caracteristicas foi o primeiro método baseado na técnica de diferencas
finitas, a ser utilizado para a simulagdo dos efeitos da dinimica dos gases em coletores de
admissdo e descarga de motores a combustdo interna (Bullaty e Niessner, 1985). Este método
se tornou a base para o desenvolvimento de programas computacionais utilizados por grupos
de pesquisa e empresas ligadas a area automotiva de todo o mundo (Pearson ¢ Winterbone,
1997). Sua importancia ndo € somente historica, pois na grande maioria dos métodos
utilizados hoje em dia o tratamento das condigdes de contorno utiliza como base o método das

Caracteristicas, como sera descrito mais adiante neste capitulo.

Nos ultimos vinte anos diversos métodos de diferengas finitas, utilizando as equagdes
governantes na forma conservativa, tém substituido o método das Caracteristicas, sendo que
os métodos baseados em diferengas centrais, de precisio de segunda ordem no tempo e no

espago, se tornaram os mais populares (Azuma, et al, 1983; Zhang e Tabarrok, 1999).

Heywood (1989) afirma que os métodos de diferengas finitas tém se mostrado mais eficiente e
flexiveis que o método das Caracteristicas, para a simulagdo de escoamentos ndo permanentes
no interior de dutos. Os estudos de Onorati et al (1993) e Pearson e Winterbone (1997),
mostraram que os esquemas de diferengas finitas centrais possuem maior capacidade de
identificar a existéncia de pequenas oscilagdes de pressdo, quando comparados com métodos

de precisdo de primeira ordem, como € o caso do método das Caracteristicas.

Dentre os métodos de diferengas finitas, os métodos de Lax-Wendroff de 1 Passo, o de
Lax-Wendroff de 2 Passos e o de MacCormack sdo os mais difundidos (Zhang e Tabarrok,
1999), sendo que diversos trabalhos apresentam comparagdes entre os resultados obtidos pela

aplicagdo destes métodos, na simulagdo de escoamento em coletores de admissdo e exaustdo
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de motores (Takizawa et al, 1982; Poloni et al, 1987, Chen et al, 1992; Monteiro e Barbosa,
2000).

No trabalho de Chen et al (1992) ¢ feita uma comparagdo entre os métodos “Filling
and Emptying”, Lax-Wendroff de 2 Passos, Actistico e Harten-Lax-Leer. Entre as conclusdes
apresentadas, pode-se citar a de que o método de Lax-Wendroff de 2 Passos € o mais lento de
todos os métodos comparados, porém € o que apresenta melhores resultados em termos de
precisdo. Ainda com relagdo a velocidade, Poloni et al (1987) apresentam uma comparagio
entre o método de Lax-Wendroff de 2 Passos e o método das Caracteristicas, e afirmam que o

método de Lax-Wendroff € até duas vezes mais rapido que o método das Caracteristicas.

Em seus estudos, Pearson e Winterbone (1997) e Vandevoorde et al (2000) concluem
que os métodos de Lax-Wendroff de 1 e 2 Passos e o método de MacCormack, que sdo
métodos de precisdo de segunda ordem, apresentam oscilagdes numéricas em regides
proximas a descontinuidades, isto €, regides proximas a grandes gradientes. Porém, afirmam

que estas oscilagdes podem ser minimizadas pela utilizagdo de um algoritmo apropriado.

Pearson e Winterbone (1997) e Bulaty e Niessner (1985) sugerem a utilizagdo do
método denominado “Flux Corrected Transport (FCT)” para a eliminagdo das oscilagoes
numeéricas mencionadas acima. Segundo estes autores, a utilizagdo do método de Lax-
Wendroff de 1 Passo com posterior corregdo das oscilagdes pelo método FCT, produz bons
resultados em termos do compromisso entre precisao e tempo, portanto este serd o método de

diferengas finitas adotado neste trabalho.

Deve-se observar que para facilitar a manipulagio de descontinuidades, como por
exemplo, ondas de choque, na aplicagdo dos métodos de diferengas finitas, as equagdes que
governam o escoamento devem ser utilizadas na sua forma conservativa, como apresentado

no sistema de Eq. (3.54) (Chen et al, 1992).

3.5.5 - Método de Lax-Wendroff.

Este método € obtido pelo desenvolvimento de U, na Eq. (3.54), em séries de Taylor,
com relagd@o ao tempo, o que resulta no na Eq. (3.55), onde os indices t e i, fazem referéncia a

malha utilizada na discretizagdo, como pode ser observado na Figura 3.9.
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Figura 3.9 - Malha utilizada na discretizagdo dos dutos
para 0 método de Lax-Wendroff de 1 Passo.
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Segundo (Bulaty e Niessner, 1985; Zhang e Tabarrok, 1999) os efeitos do termo fonte
(S) podem ser desprezados para o calculo da derivada de segunda ordem de U, portanto tem-

se que:

2
v _o(au)_of & @57
aar ol ot ) ol ox

Substituindo-se as Eq. (3.56) e (3.57) na Eq. (3.55), obtém-se:
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Como F ¢ dado em fungdo somente de U, tem-se que:
OF
oY _oFadU (3.60)

ot OU ¢t

Portanto, a substituindo-se da Eq. (3.60) na (3.59), desprezando-se os efeitos do termo

fonte (S), obtém-se:

02F :g[a_Fa_szﬁ[B(_a_FH (3.61)
otox ox\oU ot ox ox

onde B é o jacobiano de F com relagdo a U, que é dado pela matriz abaixo, com seus

respectivos elementos (Chen et al, 1992; Hoffman e Chiang, 1993):

fony  Bip  Dig o g

modl o) : (3.62)

ou bs
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Substituindo as Eq. (3.61) na Eq. (3.58), tem-se:

GG i @8 A2 3o ORY]
Ui —Ui — At =—+ At S - [B( 6x)]

ox 2 x
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O(go¥ :L[(B.‘ +B.‘)(F4‘_ —F.‘)—(B.‘+B.‘_l)(F.‘—F.‘_l)] (3.65)
ox ox 2Ax2 1+l 1 1-+ 1 1 1 1 1

A substitui¢do das Eq. (3.64) e (3.65) na Eq. (3.63), resulta finalmente na equagdo, em

diferengas finitas, para representar a Eq. (3.54), segundo o método de Lax-Wendroff de 1

Passo.
Uitat - gt _A (F.l —-F! )+At St 4+
1 IS H R\l -1 i (3‘66)
+%[(B;!+1 +Bj )(Fitﬂ ~E} )‘ (B.l +B] )(F,-l =i )}
onde: k:ﬁ
Ax

3.5.6 - Método “Flux Corrected Transport (FCT)”.

Segundo Chen et al (1992) e Monteiro e Barbosa (2000), este método pode ser
utilizado com grande eficiéncia na minimizagdo das oscilagdes da solugdo numérica, em
regides proximas de descontinuidades, portanto optou-se por sua utilizagdo neste trabalho.

Para a aplica¢do do método, devem ser seguidos os passos descritos a seguir.

Primeiramente utiliza-se um método de diferencgas finitas, no caso o método de Lax-
Wendroff de 1 Passo, para calcular o vetor U, no instante t+At, como descrito no item

anterior. Este estagio ¢ comunmente denominado de “Transport Stage”, e o vetor U, obtido

pela aplicagdo do método de Lax-Wendroff, é representado aqui por U !*+At,

O objetivo do estagio seguinte, estagio de difusio (“Diffusion Stage”), é a redugdo das
oscilagdes causadas pela dispersdo numérica. Para tal, define-se um operador linear de difusdo
de segunda ordem, que impde um amortecimento numérico na solu¢do, da seguinte forma

(Bullaty e Niessner, 1985; Hoffman e Chiang, 1993):
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[ t+AL — t+At D(U!) (3.67)

sendo que o operador do estagio de difusdo D(U'), € dado por:

D(UY) =®j 4172 (U)-@j_y/2 (V) (3.68)

e, por sua vez, @ é calculado pela equagdo abaixo, onde ® € uma constante positiva, com

valor proximo de 1.

P2 (U) = 2 (Ui =u3) (3.69)

A parte essencial deste método é o estagio de antidifusdo (“anti-diffusion stage”), que
consiste de uma operagdo ndo-linear para a remogdo do excesso de difusdo, introduzido no

estagio anterior. Segundo Pearson e Winterbone (1997), a operagdo de antidifusao ¢ dada por:

U tHALL = AL L A( t+At ) (3.70)
O operador A ( UttAt) ¢ calculado pela Eq. (3.71).

A(UHAY) = —¥(Ujyy/2) + ¥ (Ui-1/2) (3.71)

O célculo do operador néo linear ¥ (U;,;/, ), que envolve o fator q, € dado por:

WY (Ujyy/2)=s Max [O-O,Mm(q s AUj_1/2. %l AUjt1/2 ] q 5 AUj43/2 )] (3.72)
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g AUj11/2

onde: S e
|AUi41/2 |

_ TTtHAL _pt+At
AUj172 =U - U

: _ [Jt+AL _pyt+AL
AUiy372 = Uiy — Uil

A Eq (3.72) toma a forma das Eq. (3.73) e ( 3.74), respectivamente, para o segundo e

penultimo pontos da malha em que foi dividido o duto (Pearson e Winterbone, 1997).

\P(Ui—l/2 ): s Max [0.0,Mfﬂ( gl AUH/Q ,q S Alj it1/2 )j! (3.73)

Y(Uju/2)=s Max I:0.0,Min(q s AUy/2. gl AUi+1/2 | ) ] (3.74)

Bulaty e Niessner (1985) afirmam que as oscilagdes numéricas podem ser
completamente eliminadas utilizando-se um valor de © igual ou maior que 1/2. O valor

utilizado, por estes autores, para a constante q € igual 5/8.

3.5.7 - Critério de estabilidade.

A estabilidade da solugdo do sistema de equagdes diferenciais parciais hiperbolicas,
que rege o escoamento nos dutos, geralmente é determinada através do namero de Courant

(C), o qual deve se menor que 1, conforme a Eq. (3.75) (Hirsch, 1994).

C=(c+|u|)==1 (3.75)

At
Ax
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A condi¢do de estabilidade utilizada, também conhecida como condi¢do de Courant-
Friedrichs-Lewy (CFL), determina que o passo de tempo (At) ndo seja superior a0 minimo
passo de tempo, determinado pelo nimero de Courant, para todas as malhas utilizadas na
solu¢do do problema. Assim, como os valores de u e ¢ sdo conhecidos para cada ponto da
malha utilizada, para que o valor do incremento temporal satisfaga a condigdo de Courant-

Friedrichs-Lewy, deve-se obedecer a seguinte expressao:

At < Min| —B%_ (3.76)
c+|u|

Chen et al (1992) menciona que a diminui¢do do nimero de Courant, a0 mesmo tempo
em que melhora a estabilidade do método, provoca um aumento da difusio numérica,
comprometendo os resultados obtidos, no que diz respeito ao formato das ondas de pressao.
Estes mesmos autores afirmam que um passo de tempo, selecionado de forma que C esteja
entre 0,7 e 0,8, resulta em um bom compromisso entre a estabilidade do método e a

preservagdao do formato das ondas.

3.5.8 - Condic¢des de contorno utilizadas na modelagem dos dutos.

O método de Lax-Wendroff descrito anteriormente ndao pode ser utilizado para o
calculo das propriedades de um ponto da malha localizado sobre a extremidade de um duto,
portanto devem ser especificadas condigdes de contorno de acordo com o tipo de
extremidade. Neste trabalho utiliza-se o método das caracteristicas, juntamente com um
equacionamento particular para cada caso, para a solu¢do do escoamento nos pontos da malha

localizados sobre a extremidade do duto.

Neste trabalho, para a utilizagdo do método das caracteristicas considera-se que o
escoamento é quase-unidimensional e que o fluido se comporta como um gas perfeito, logo as
equagdes que governam este escoamento sao as Eq. (3.35), (3.45) e (3.51). No entanto, para a
aplica¢gdo do método das caracteristicas, estas equagOes necessitam ser colocadas de uma

forma mais conveniente, como € mostrado abaixo:
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A expansio de todos os termos da equagdo da continuidade (Eq. (3.35)) e da equagdo

da quantidade de movimento(Eq. (3.45)), resulta nas Eq. (3.77) e (3.78), respectivamente:

op ou Op

=y e e R O 337/

e e pu (3.77)

ou cu . OP

O QU ORI, 3.78)

POl pg (
onde: 6:dlnA

dx

Para um gas perfeito, a energia interna é dada pela Eq. (3.49), reescrita e renumerada,

abaixo:

= sialy 3.79
ST (-1 U

Substituindo-se a Eq. (3.79) na equagdo da energia e efetuando algumas manipulacdes

algébricas, obtém-se:

2 2 P 2 P
Q(QU +__E—]+ﬁ(pu—u;)—+—u—+up]=pq—[DUUTJF;%HIP}S (380)

A expansdo de todos os termos da equagdo acima e a substituicio das Eq. (3.77) e

(3.78), resulta em:

& @ YPfop o)
at+u5x p(&tﬂlaxj—(y D(pug+pq) (3.81)
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A velocidade do som, considerando-se um gas perfeito sofrendo um processo

isentropico, € dada por:

e :[@J _ i (3.82)
’)s P

Introduzindo-se a Eq. (3.82) na Eq. (3.81), obtém-se finalmente:

—-HUERC [@JFUEJ:(Y—I)(DU&FPQ) (3.83)

O sistema formado pelas equagdes diferenciais (3.77), (3.78) e (3.83), pode ser
convertido em um conjunto de equagdes diferenciais ordinarias definidas ao longo de linhas
no plano fisico espago-tempo (x-t), conhecidas como curvas caracteristicas. Para o sistema de
equagoes considerado, as curvas caracteristicas sao dadas por (Benson et al, 1975; Zucrow e

Hoffman, 1977; Velasquez, 1998):

(ﬂj =y = ~ L (linhas caracteristicas de Mach, Cs) (3.84)

dx /+ utc

dit_ =2, =1 (linha caracteristica da trajetéria, Co) (3.85)
X u

Uma propriedade das curvas caracteristicas de Mach (C+ ) € que elas constituem o
caminho através do qual as informa¢des se propagam em um escoamento. Assim, a

velocidade de propagacao ao longo de C; e C. é dada por:

(‘c’l—’t‘L —utc (3.86)
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Combinando as equag¢des da continuidade, quantidade de movimento e energia com as
equacgdes das curvas caracteristicas, obtém-se as equagoes de compatibilidade fisica ao longo

das curvas caracteristicas.

d—P+pcd—u:—pu028+cB+\y ao longo de C. (3.87)
dt dt
d—P—pcd—u:—puc28—0B+\u ao longo de C. (3.88)
dt dt
d—P—c2 @: i ao longo de C, (3.89)
dx dx u

onde: B=-pg e y=(y—-1D(pug +pq)

Para a determinagdo das propriedades em um determinado ponto do escoamento
devem ser identificadas as trés curvas caracteristicas que interceptam o mesmo, pois desta
forma, através da solugdo simultanea das equag¢des de compatibilidade, obtém-se os valores

das propriedades no ponto especificado (Vianna et al, 1996).

3.5.8.1 - Soluc¢ao numérica pelo método das caracteristicas.

A solugdo numérica é obtida através da discretizagdo das equag¢des das curvas
caracteristicas e de compatibilidade por diferengas finitas e utilizando um processo de
evolugao temporal inversa, sendo que o algoritmo numérico utilizado € baseado no método

Predictor-Corrector de Euler (Zucrow e Hoffman, 1977).

A Figura 3.10 mostra esquematicamente a malha utilizada, que é formada pela divisao
do comprimento do duto, através do qual ocorre o escoamento, em n nds. Nesta figura pode-
se visualizar a interseg¢@o das trés curvas caracteristicas sobre o ponto 6 no instante t+At, cujas

propriedades desejam ser determinadas.
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Figura 3.10 - Curvas caracteristicas para um
escoamento quase-unidimensional.

As propriedades nos pontos 1, 2 e 3 (Figura 3.10), de onde partem as curvas
caracteristicas Ci, C. e C,, respectivamente, no sdo conhecidas e devem ser determinadas por
interpolagdo linear, a partir das propriedades dos nos 5, 6 e 7. Assim deve-se escrever as Eq.
(3.84) e (3.85) na forma de diferengas finitas, em fun¢éo dos pontos 1, 2 , 3 e 6, como

mostrado abaixo:

At =N (6 x3Y) (3.90)
At =Ani (iat=aih) (3.91)
At=A_(xg —X2) (3.92)

Os valores de Ao, A+ € A. ndo sdo conhecidos, portanto a localiza¢do dos pontos 1, 2 € 3
requer um processo iterativo. Na fase do Predictor do algoritmo, admiti-se inicialmente que as
propriedades nestes pontos sdo iguais as dos nds 5, 7 € 6 no instante t, respectivamente, o que

resulta em:

Ao =

=|_
N
=
wn
+
(@]
wn
=
~J
+
o
~
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Conhecendo-se o valor de At, pode-se determinar x;, X, e x3 a partir das Eq. (3.90) a
(3.92), em seguida, os valores de u, p € p nos pontos 1, 2 e 3 sdo determinados por
interpolagdo linear. Esta interpolagdo ¢ mostrada nas equagdes abaixo para o ponto 1, sendo

que para os demais pontos deve-se adotar um procedimento semelhante.

us —u

ug :u6+(x1—x6)(L—6] (3.93)
X5 —Xg

P1 =Pé +(X1—X6)[-p>—_p—6J (3.94)
X5 —Xg
Ps —P6

P1 =Ps6 +(X1—X6)[—§——J (3.95)
X5 —Xg

A partir das propriedades nos pontos 1, 2 e 3, obtidas pela interpolagdo descrita acima,

sdo calculados novos valores para Ao, A+ € A., da seguinte forma:

Repete-se todo o procedimento, obtendo novos valores para x;, Xz, X3 € suas
respectivas propriedades, até que a variagdo da posi¢do destes pontos seja menor que a

tolerancia especificada.

A discretizagdo das equag¢des de compatibilidade ao longo das linhas de Mach (Eq.

(3.87) e (3.88)), na forma de diferencas finitas, em fun¢do dos pontos 1, 2 e 6, produz:

DI miE =TT Ty =S4 At+ P1+Qyug (3.96)
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P61+At - @O u})—mt = T_=S_At+ P, -Q_u, (3.97)

onde, para a fase do predictor, tem-se: Qi=pjc1 Si=-pjuj cl2 d+cy By +y

Q_=pacy Sy=-pauzcid-cyPy+y,

Resolvendo as Eq. (3.96) € (3.97) para os valores de u ‘4! e PAHAL, obtém-se:

T < TE
ul()+Al :Q++Q (3.98)
+ —_
PiHOt =T, —Qpubis (3.99)
L+AL

O valor de p "™ ¢€ obtido a partir da equagdo de compatibilidade ao longo da linha

da trajetoria (Eq. (3.89)), expressa em diferengas finitas em fun¢do dos pontos 3 e 6, como

mostrado abaixo:

PEZIC e i al =T To =Bo (X6 -x3)+P; ~Cp3 (3.100)
: 2 V3
onde, para a fase do predictor, tem-se: C=c3 By, =—
us3

O procedimento apresentado acima deve ser repetido de acordo com a fase do
corrector do método de Euler, fornecendo valores mais precisos das propriedades no ponto 6
para o instante de tempo t+At. Os coeficientes utilizados nas equagdes de compatibilidade

(Eq. (3.96), (3.97) e (3.100)) na fase do corrector, devem ser calculados utilizando-se valores
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médios da pressdo, velocidade e massa especifica, entre os instantes de tempo t e t+At, o que

resulta em:
A'o ____1_ }\'+ — ] A._ = ]
s uy + cy u_+ c_
us +u[6+Al uj +ué+"\‘l u Jru}:’At
onde: iy = .= u_ =
2 2 2
Ry ol
C+ == C__ = N
P+ p-
g Pl +Pé+A1 i pl +pt6+Al S P2 _+_P61+Al % p2 +pl6+Al
ot Tl S e S R s

Os demais coeficientes, isto €, Q., Q. S+, S., Ts, T., C e B, devem ser determinados de
forma semelhante e a fase do corrector deve ser repetida até que se alcance a tolerancia

especificada para a convergéncia.

O procedimento descrito acima pode ser utilizado para a determinagdo das
propriedades de pontos, cujas trés curvas caracteristicas que o interceptam partem do interior
do duto, porém, quando o né de interesse se localiza sobre uma das extremidades do duto uma
ou mais curvas caracteristicas podem se originar na regido externa. Assim, deve-se considerar
também o tipo de fronteira e o regime de escoamento, isto €, se o escoamento € subsonico,

sOnico ou supersonico.

A seguir sao apresentadas as condi¢des de contorno consideradas para os dutos. Estas
condi¢des de contorno surgem da configuragdo proposta para a turbina & explosdo, onde
existem dutos de aspiragdo, de exaustdo e dutos conectados a valvulas de admissdo ou

descarga, como ocorre nos motores a combustio interna.
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3.5.8.2 - Escoamento saindo de um duto completamente aberto.

Como pode ser observado na Figura 3.11 para extremidade completamente aberta e
escoamento subsonico saindo do duto, o curva caracteristica C. se localiza fora da malha em
que foi dividido o duto, portanto somente as equagdes de compatibilidade ao longo de C; e C,
podem ser utilizadas para determinar as propriedades do ponto 6 no instante t+At, o que

fornece somente duas propriedades para este no. A terceira propriedade deve ser especificada.

Neste trabalho considera-se que a pressdo estatica na extremidade aberta do duto €
igual a pressao externa (Woollatt, 1976; Zucrow e Hoffman, 1977). Assim, a pressdo em t+At

¢ dada por:

e T (3.101)

A velocidade e a massa especifica sio determinadas através das Eq. (3.99) e (3.100),
de acordo com o método descrito anteriormente, isto €, utilizando-se o método das

caracteristicas, com a pressao dada pela Eq. (3.101).

ta extrermidade
| l
t+AthH— — g e [
u
| R
| o il o

5

Figura 3.11 - Escoamento subsonico saindo de um duto
completamente aberto.

Na Figura 3.12 estdo mostradas esquematicamente as curvas caracteristicas para o
caso de extremidade completamente aberta e escoamento supersonico saindo do duto. Como

pode ser observado, as caracteristicas Ci, C. e C, se encontram dentro do duto, portanto a
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pressdo, a velocidade e a massa especifica do ponto 6 em t+At podem ser determinadas pela

aplica¢@o do método descrito no item 3.5.8.1 .

ta

|
e = e = =

| == ]
tb — — — —

e

Figura 3.12 - Escoamento supersonico saindo de um duto
completamente aberto.

3.5.8.3 - Escoamento entrando em um duto completamente aberto.

As curvas caracteristicas para o0 escoamento subsonico entrando no duto, através de
uma extremidade completamente aberta, sio mostradas na figura abaixo. Somente a curva
caracteristica C; passa pelo ponto 6 em t+At, vindo do interior do duto, consequentemente

somente a equagdo de compatibilidade ao longo C; pode ser utilizada.

Para determinar as propriedades considera-se que o fluido se comporta como um gas

perfeito, com calor especifico constante, e que o escoamento € isentropico. Assim tem-se que:

ta
|
(oralt) = == i
|
¥ R

Figura 3.13 - Escoamento subsonico entrando em um duto
completamente aberto.
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P Y
16, :(26_} (3.102)
Pe Pe
2 -1 2
o2 =(crat )" 4 T (yrrar) (3.103)

2 |y-1
'P(E—i—Al = PC {]__,.)__1____(u16+13l) :IY (3104)

As Eq. (3.96) e (3.104) sdo entdo resolvidas simultaneamente, através de um processo

1+At

iterativo, para a obtengdo dos valores de utt4 e P4 calculando-se também phiak

3.5.8.4 - Duto com extremidade fechada.

Quando a extremidade do duto esta completamente fechada a velocidade sobre a

fronteira € igual a zero, portanto, para o caso mostrado na Figura 3.14,tem-se

t®  extremidade

fechada

do dato
N | |
S ol . it
N | e
\ o it
6 X

Figura 3.14 - Duto com extremidade completamente fechada.
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N =0 (3.105)
DU = (3.106)

A massa especifica ¢ determinada através da Eq. (3.100), de acordo com o método do
Predictor-Corrector de Euler descrito no item 3.5.8.1 , com a velocidade dada pela Eq. (3.105)

e a pressao pela Eq. (3.106).

3.5.8.5 - Escoamento entrando em um duto através de uma valvula.

A existéncia de uma valvula na entrada de um duto provoca uma restrigdo ao
escoamento. Se o escoamento € subsdnico somente a curva caracteristica C. passa pelo ponto
6 em t+At, vindo do interior do duto, como pode ser observado na Figura 3.15, portanto
somente a equagdo de compatibilidade referente a esta curva caracteristica pode ser utilizada,

o que fornece somente uma propriedade para o n6 considerado.

As demais propriedades sdo determinadas a partir das seguintes hipoteses: escoamento
isentropico desde a regido externa (e) até a garganta da valvula (g), pressdo estatica na
garganta igual a pressdo estatica na fronteira do duto e comportamento de gas ideal, com
propriedades constantes (Almeida, et al, 1990; Azuma et al, 1980). Assim, pode se escrever

que:

pgugAg =p};rAl u})*AtAé (3.107)
2
he =hg*et +';"(Ué+m) =hg +%U§ (3.108)

.
hed [p—°~) (3.109)
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t extrermdade
I/do&uto
1 T T
@ — — 1+ — — 4+ — — it
u g
S et I
—T\r— = = == = = =t
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Figura 3.15- Escoamento subsonico entrando em um duto
através de uma valvula.
A partir das equagbes acima pode-se obter uma expressio que correlaciona u‘é*A‘

com P:)'*A' , em funcdo de propriedades definidas fora do dominio do duto (Eq. (3.110)). Esta

expressdo € resolvida em conjunto com a Eq. (3.97), através de um processo iterativo.

a3 S
2
Al bl TR 1 T S
AG pl+Al Y-1 pl+Al
6 6
L d (3.110)
t+At
4 Pe s
P 2
YFEe ] y—1Pe (ué+At)
2 YPe

Uma vez calculados os valores da velocidade e pressio, calcula-se o valor da massa
especifica pela equacdo abaixo, que € obtida a partir da Eq. (3.108), considerando-se que os

gases tém comportamento ideal.

2(y=1)pc PgH
2YPe = (y-1) pe UEJ'A‘

t+AL _
6

G.111)
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Para o caso de escoamento sonico entrando em um duto através de uma restri¢do, sdo
consideradas as mesmas hipoteses do caso de escoamento subsonico. Porém, neste caso,
considera-se ainda que o namero de Mach na garganta da valvula € igual a um. O processo

para obter os valores da pressdo, velocidade e massa especifica € semelhante ao adotado no

caso de escoamento subsdnico, porém a expressao que correlaciona u 16'““ com Pé““ ¢ dada

por:

v+1

2
L+AL —_ L+At
Voo 2u( o \IGED RS I (wge) G.112)
Pq Ag \y+l PesquiZiet 2 Y Pe .

Ug

3.5.8.6 - Escoamento saindo de um duto através de uma valvula.

Para este caso também sdo consideradas duas possibilidades: escoamento subsénico e
escoamento sdnico. Como pode ser observado na Figura 3.16, para o caso de escoamento
subsdnico, existem duas curvas caracteristicas (C; e C,) que partem do interior do duto e
interceptam o ponto 6, em t+At. Portanto, as equagdes de compatibilidade ao longo destas

caracteristicas podem ser utilizadas para calcular as propriedades neste ponto.

Considerando escoamento isentropico desde extremidade do duto (6) até a garganta da
valvula (g), pressdo estatica na garganta igual & pressdao estatica externa e que 0 gas tem

comportamento ideal, com propriedades constantes, pode se escrever que.

it
|
A — — 4 — — 4+ —
|
t —_—— = = —

L

Figura 3.16 ~“Escoamento subsdnico saindo de um duto através
de uma vélvula.
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(+at L 1 +at)? LD
hGH8t 4 L(agra ) =g + 2ud (3.113)
PH—A[ pl+Al

O e (3.114)
Pg Pg

Combinando as equagdes acima, juntamente com a equagdo da continuidade, tem-se:

2 2 Y""]
(+Al ) D entEALR (+AL CEAC i
(“6 [A(,] Pg T vy Pg Ps f

~11|= = (3.115)
P, y=1 pLeat P,

Da mesma forma que nos casos anteriores, as Eq. (3.96), (3.100) e (3.115) devem ser
resolvidas simultaneamente, por um processo iterativo, para a obtengdo das propriedades no

ponto 6, no instante de tempo t+At.

Segundo Bozza et al (1995), para o caso de escoamento sonico saindo de um duto,
através de uma valvula, pode se adotar as mesmas hipoteses efetuadas para o caso de
escoamento subsonico, porém observando-se que o numero de Mach na garganta da valvula €
igual a um. Portanto, o nimero de Mach na fronteira do duto pode ser determinado em fungao
da relagdo entre a area do duto e a area da garganta da valvula, pela expressdo abaixo (Zucrow

e Hoffman, 1977):

v+l

Ae __ 1 2 I+Y“1(ME+A1)2 2(y-1) (3.116)
Ag Mgﬂl y+1 2

Como nos casos anteriores, o procedimento para determinar as propriedades no ponto

6, em t+At, € iterativo e consiste em se estimar um valor para P'*Al e utilizando as Eq.
6
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(3.96) e (3.100), calcular os valores de u ‘()*A‘ e p‘;Al. De posse destes valores calcula-se o

nimero de Mach na extremidade do duto, sendo que este valor deve ser comparado com o

fornecido pela Eq. (3.116). Se a diferenga entre estes valores for maior que a tolerdncia

especificada, repete-se o procedimento com um novo valor de P;‘*A‘ :

Caso a extremidade de interesse ou a diregdo do escoamento seja oposta a das
condi¢des de contorno apresentadas acima, aplica-se o mesmo procedimento, porém
utilizando-se as equagdes de compatibilidade correspondentes as curvas caracteristicas que se

originam dentro do dominio do duto.

3.5.8.7 - Dutos conectados a um compressor ou a uma turbina.

A determinagdo das propriedades do escoamento em um ponto, localizado na
extremidade de um duto que se conecta a um compressor ou a uma turbina, deve ser efetuada
em conjunto com a determinagdo das condig¢ées de operagdo destes equipamentos (Almeida et

al, 1990).

As condig¢oes de operagdo do compressor e da turbina sio normalmente obtidas a
partir de curvas caracteristicas que correlacionam rela¢do de pressdo de estagnacao, rotagéo e

vazdo, como sera mostrado nos itens 3.6 e 3.7 (Cohen et al, 1987).

Utilizando-se as equagdes de compatibilidade ao longo das curvas caracteristicas para
definir o escoamento no duto (Eq. (3.87), (3.88) e (3.89)) e determinando-se a relagdo de
pressdo de estagnag¢do e a vazao massica através das curvas de opera¢do do compressor ou da
turbina, pode se determinar, através de um processo iterativo, as propriedades do escoamento

no ponto considerado.

3.5.8.8 - Juncoes.

Dentre as diversas condi¢des de contorno utilizadas para a modelagem dos coletores
de descarga da turbina a explosdo, a jun¢do de dutos € a que requer maior aten¢do, pois 0 seu

comportamento tem influéncia sobre todos os ramais a ela conectados.
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Devido a sua freqiiente ocorréncia nos coletores de admissdo e descarga, dos motores
alternativos a combustdo interna, diversos modelos tém sido desenvolvidos para descrever o
comportamento do escoamento em jungdes de dutos (Azuma at al, 1983). O modelo mais
simples, que faz um tratamento unidimensional do escoamento, € o chamado método de
pressdes constantes, onde se considera que a pressao estatica, no ponto de jun¢io, € igual em
todos os ramais. Segundo Takizawa et al (1982) este modelo, por ndo considerar os efeitos
das perdas na jun¢do, ndo produz resultados satisfatorios quando aplicado na simulagdo de

coletores de admissdo e descarga.

Com o intuito de considerar as perdas nas jungdes foram desenvolvidos modelos,
baseados na solugdo da equagdo da quantidade de movimento, onde sdo utilizados
coeficientes de perda empiricos (Morimune et al, 1982). Segundo William-Louis e Tournier
(1996), estes modelos, apesar de produzirem bons resultados, requerem um grande nimero de
coeficientes empiricos, o que torna a sua aplicagdo dificil para jungdes com varios ramais,

além de apresentarem problemas de convergéncia.

William-Louis et al (1998), propdem um método alternativo chamado de Método de
Superposi¢do de Ramais (Branch Superposition Method - BSM), de facil aplicagdo para
jungdes com diversos ramais e que também utiliza coeficientes empiricos de perda, sendo este

o método adotado para descrever o comportamento das jungdes no presente trabalho.

O método da superposi¢do considera que uma jungdo com 'N' ramais pode ser
representada pela superposi¢dao de 'Ng - Ng' jungdes elementares formada por dois ramais,
sendo Ng' o numero de ramais alimentando a jungdo (ramal do tipo E) e Ng' 0 nimero de

ramais sendo alimentados pela jun¢ao (ramal do tipo S), como mostra a figura abaixo.

2 = = 2

a Juncéo

Ng

Figura 3.17 - Representagdo esquematica de uma jungdo.
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Cada jungdo elementar € formada por um ramal do tipo 'E' e por um ramal do tipo 'S',
sendo que os demais ramais sao considerados como fontes ou sumidouros de massa e entalpia
de estagnagdo, de acordo com a dire¢do do escoamento nos mesmos. As propriedades nestes
ultimos ramais, isto €, nos ramais considerados como fontes ou sumidouros sdo consideradas

constantes durante o calculo de uma determinada jungio elementar.

Para o calculo da jungdo como um todo, utiliza-se um processo iterativo, através do
qual os ramais do tipo 'E' e do tipo 'S' sdo combinados um a um, formando um conjunto de
jungdes elementares, sendo que as propriedades do escoamento, nos dois ramais de cada

jungdo elementar, sio calculadas de acordo com o equacionamento apresentado abaixo.

Este processo iterativo € repetido diversas vezes, baseado no método do Predictor-
Corrector, até que as diferengas entre as propriedades do fluido em cada ramal, calculadas
entre duas iteragdes consecutivas, sejam menores que uma determinada tolerancia

especificada.

3.5.8.8.1 - Equacionamento para uma juncio elementar.

Considere a representagdo esquematica de uma jungdo elementar, como mostrado na
figura abaixo. Para o ramal E;, que apresenta um fluxo em dire¢do a jun¢do, admitindo-se que
0 escoamento € unidimensional, as equagdes da compatibilidade fisica ao longo das curvas

caracteristicas C, e C,, fornecem as seguintes equagoes:

Ramais $

. 2=1 N
sutnidouro , 2

L#]
I
E; 33
1 ;H_Q ] —

/s v
» Jungdo
/
e

(. ;T o)

Ratais

e k=1, 1
Fonte (mk’mkhﬂ,k) k#1 E

Figura 3.18 - Representa¢do esquematica de uma jungio elementar.
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dp LIRS 2 BE! ! 3.117
(dt) i i (dt)Ei PESE: CEi6+ °E; PE; * VE; G
(d—P] _ 2 (EBJ — (3.118)

dt Jg. EBildt /g '

Para o ramal S;, que é alimentado pela jungdo, a equagio de compatibilidade fisica ao

longo da linha caracteristica C., fornece:

dEyESS du} __ 2
(dt )S' ij CSj (dt)Sj = ij qu Csj6 it chBSj + \|ISj (3.119)
J

Neste modelo, admite-se que a jun¢do ndo possui capacidade de armazenar massa,

portanto, a partir da equagdo da continuidade, tem-se:

Ng Ng
i =Y m; (3.120)
i=1 J=1

O modelo utilizado considera ainda que a entalpia de estagnagdo (hos) € igual para
todos os ramais sendo alimentados pela jun¢do. Assim, considerando que a jungdo também

nao € capaz de armazenar energia, pode-se escrever que:

g = e——— (3.121)
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A ultima equagdo necessaria para a modelagem da jun¢do € a perda de pressdo de
estagnacdo entre o ramal de entrada e o ramal de saida. Conforme mencionado, esta perda de

pressao € calculada por meio de um coeficiente empirico. Assim, tem-se:

I
Bo ) = B0 ST Rps) ugj EE; S, (3.122)

Neste trabalho, devido a configuragdo do sistema de descarga, a jungdo € composta de
dois ou mais ramais (ramais secundarios), dependendo no numero de camaras de combustdo,
que estao conectados a um unico duto (ramal principal), o qual, por sua vez, esta conectado a
turbina (Figura 3.19). Esta configura¢do facilita o calculo do escoamento na jungdo, pois
existe somente um ramal sendo alimentado pela jun¢do, exceto nos casos onde ocorre

reversao do escoamento em um ramal secundario, o que deve ser evitado.

EGus °°>\ P
i R Rartal
£~ Jungdo  Principal
Ramais
Secundarios

Figura 3.19 - Representagdo esquematica da jungao
considerada.

Com relag@o aos coeficientes de perda (), William-Louis e Tournier (1996) afirmam
que estes variam em fun¢do do numero de Mach, da relagdo entre as secgdes dos ramais e
principalmente do angulo formado entre o ramal principal e os ramais secundarios (Figura
3.19). Para o tipo de jungdo considerada neste trabalho e para uma relagio de secg¢des dos

ramais igual a um, estes autores fornecem os seguintes coeficientes:
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Tabela 3.1 - Coeficientes de perda de pressao
de estagnacao.

o Eep
160° 0,08
90° 0,83
45° 1,20
20° 1,62

Neste trabalho, sdo utilizados os coeficientes listados acima e, caso sejam necessarios
angulos diferentes dos fornecidos na Tabela 3.1, os coeficientes sdo obtidos por meio de

interpolagdo linear a partir dos angulos disponiveis.

3.6 - Compressor.

Neste trabalho utiliza-se o mapa do compressor centrifugo apresentado por Campanari
(2000), sendo que a opgdo por este compressor se deve ao fato do mesmo ter sido
desenvolvido para a aplicagdo em microturbinas. As caracteristicas deste compressor

centrifugo sdo mostradas na Figura 3.20 e na Figura 3.21, onde a vazdo adimensional

(¢ aq), a relagdo de pressdo adimensional (Il ,4) € a rotagdo adimensional (n¢ ,4), sd0

dadas em fung¢do do ponto de projeto do compressor, de acordo com as equagoes abaixo.

Me cor

e ad =~ (3.123)
(m c, cor )proj

Mg cor =———— (3.124)
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Figura 3.20 - Relagdo de pressdo adimensional no
compressor em fungdo da vazao adimensional.
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Figura 3.21 - Eficiéncia isentropica do compressor em fungao
da vazao adimensional.

Como pode ser observado nas figuras acima, as caracteristicas do compressor sao
apresentadas para rotagdes adimensionais especificas, para as quais € possivel a obten¢do de
uma equac¢do que correlaciona as grandezas envolvidas. Porém, podem ser necessarias
propriedades para rotagdes diferentes das apresentados nos mapas, 0 que requer uma

interpolag@o entre as curvas de rotagdo disponiveis.

Para facilitar a interpolagdo dos dados lidos nos mapas de funcionamento do
compressor €, a0 mesmo tempo, manter a precisao para os valores de vazao a baixa rotagao, a
relagdo de pressdo no compressor (Il.) pode ser normalizada em fungdo da relagdo de pressdo
de “surge” (Ilsurge) € da relagao de “choke” (Ilsoke), para uma dada rotagdo adimensional

(ITA/IPD - PMO, 1978). O pardmetro utilizado para normaliza¢do (B) ¢ dado por:

I, —II
B = = c choke (3.129)
surge — I choke

Quanto a variagdo do parametro B, valores entre 0 e 1, sdo obtidos para funcionamento

em condi¢Ges normais, valores maiores que 1, para condi¢des de “surge” e, menores que zero,
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condi¢Ges de “choke”. Na figura abaixo € mostrada, a titulo de exemplificagdo, a aplica¢do do
pardmetro 3, para a vazdo adimensional, sendo que este procedimento também pode ser

aplicado para a eficiéncia isentropica..

140 — DA e o e el
SIETS P e 3
1 g, \\
120 — 111 =
N\
=
5 1.00 |
S 1. = e
= | N 3
(D]
= | ot
& 080 — o0.89 k)
o
< g} ——
) 0.78 sy
[{s=} 0 = .
N A0 E o8
> i N
__V‘F*"_\—
e S e
0. 10,56 ——
40 \\\‘
0.20
0.00 0.25 0.50 0.75 1.00

B
Figura 3.22 - Vazao adimensional em fungdo de 3.

Uma vez determinadas as caracteristicas de funcionamento do compressor, pode-se
entdo calcular o trabalho consumido pelo mesmo, em um intervalo de tempo, conforme a

equagao abaixo.

¢ i
S Cn p,ar [(Hgym )/ Yar )_1] n (3.130)
C

3.7 - Turbina.

Neste trabalho serdo utilizadas curvas de desempenho de dois tipos de turbinas: uma do

tipo radial e outra do tipo axial, sendo que suas curvas de desempenho sio mostradas nos

itens a seguir.
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As curvas de funcionamento da turbina radial utilizada neste trabalho também foram

obtidas do mapa de Campanari (2000), por se tratar de uma turbina projetada para pequenas

capacidades, o que € o interesse deste trabalho.

Da mesma forma que no caso do compressor, as curvas de funcionamento sao

apresentadas em fung¢do das condigdes de projeto, como pode ser observado nas figuras

abaixo. A vazdo adimensional da turbina, a relagdo de pressdo adimensional e a rotagdo

adimensional sdo definidas pelas Eq. (3.131), (3.133) e (3.135) respectivamente.
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Relagdo de Pressdo Adimensional
Figura 3.23 - Vazdo adimensional em fungao da relagao de pressao
adimensional (turbina radial).
= - l'i‘lt,cor
Mt ad = (rh )
t,cor proj

(3.131)

(3.132)
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3l It (3.133)
t,ad :
(Hl )proj
P
I, :P_(’-*_ (3.134)
04
n
il = e (3.135)
' ( t,cor )proj
A s (3.136)
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Figura 3.24 - Eficiéncia em fung¢do da vazao adimensional (turbina radial).

3.7.2 - Turbina Axial.

As curvas de funcionamento da turbina axial, apresentadas abaixo, foram obtidas do

mapa fornecido por Wilson (1984).
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Figura 3.25 - Vazdo adimensional em fungdo da relagdo de pressao
adimensional (turbina axial)
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Figura 3.26 - Eficiéncia em fun¢do da vazdo adimensional (turbina axial)

Definidas as condi¢des de operagao da turbina calcula-se entdo o trabalho produzido

pela mesma em um intervalo de tempo, de acordo com a Eq. (3.137).
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o I
Wy =m Cppmy|l NPT At (3.137)
C

Com relagdo aos mapas de funcionamento do compressor e da turbina, deve-se
ressaltar ainda que as curvas mostradas acima s3ao obtidas a partir de dados experimentais,
considerando regime permanente e, neste trabalho, o escoamento através do compressor e
principalmente através da turbina sofre grandes variagdes com o tempo, uma vez que O

escoamento € pulsante.

Com o intuito de quantificar a influéncia da pulsa¢do sobre o desempenho de turbinas,
Chen et al (1996) e Abidat et al (1998) fazem uma analise do escoamento através do rotor da
mesma, utilizando modelos computacionais para escoamento em regime nao permanente, €
concluem que a capacidade de engolimento (swallowing) da turbina aumenta sob condigées
de escoamento pulsante, sendo este aumento influenciado pela frequiiéncia e amplitude dos
pulsos de pressdao. No entanto, estes efeitos ndo serdo considerados neste trabalho, devido a
complexidade dos modelos propostos e a necessidade de diversos coeficientes empiricos para

0 seu ajuste.

3.8 - Valvulas.

O modelo utilizado para as valvulas esta parcialmente descrito no item referente as
condi¢des de contorno utilizadas para a modelagem dos dutos, quando tratado o caso do
escoamento através de restrigdes. Conforme mencionado, admite-se que o escoamento através
de uma valvula (restri¢dao) € isentropico, desde a se¢dao de entrada até a garganta da valvula,

sendo consideradas dois regimes para o escoamento: subsdnico e sénico.

A distinga@o entre estes dois regimes de escoamento ¢ feita através de uma comparagao
entre a relacdo de pressdo na valvula e a relagdo de pressdo critica, como mostrado pela
equagdo abaixo, onde Py € pressdo de estagna¢do na entrada da valvula e Ps é a pressdo

estatica na saida.
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(y+1)/2(y-1) :
— > = escoamento subsonico
v+1

(3.138)

escoamento sOnico

J(YH)/Z(Y—I)

As vazdes massicas para os dois casos, isto €, escoamento subsdnico e sénico, sdo
calculadas pelas Eq (3.139) e (3.140), respectivamente, onde Ty é temperatura de estagnagio
na entrada da valvula, Ag é uma area de referéncia, que pode ser calculada de acordo com a

Eq. (3.141), e C4 é um coeficiente de descarga.

- (y=1)/v
e R0 [P]’ 2Y l{i] (3.139)
JR Ty \ Po 7=, Po

_~/+l

. 1) 2 )2(y-1)
m=C4qAgr Py .| —| —=— 3.140
d AR Po R T, (YHJ ( )
Ag =n Dy h, (3.141)

Segundo Benajes et al (1996), o coeficiente de descarga C4 depende de caracteristicas
geométricas da valvula e do regime de escoamento através da mesma, sendo que sua correta
avaliagdo depende de dados experimentais. Ferguson (1986), por sua vez, afirma que este
coeficiente sofre influéncia do nimero de Reynolds somente para valores muito baixos da
relacdo entre a elevag@o instantinea e o didmetro da valvula (hy/D, < 0,09), e baseado em
dados experimentais conclui que o coeficiente de descarga assume valores entre 0,4 (para as

piores valvulas) e 0,8 (para as melhores vélvulas).
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A area da valvula pode ser obtida, de forma mais simplificada, através de curvas de
operagdo tipicas que fornecem a area em fungéo do tempo (Heywood, 1987), como a da figura
abaixo, sendo que a abertura relativa e o tempo relativo de abertura sdo dados pelas Eq.

(3.142) e (3.143), respectivamente.

Ay
(Ay)g = ) (3.142)
V /max
Gl =——— (3.143)
At
1.00 — ——
s 075 —
E 1
= 1
Q
A
< 025 —
e S
0.00 ——="— ; =
0.00 0.25 0.50 0.75 1.00

Tempo Relativo de Abertura

Figura 3.27 - Abertura relativa das valvulas.

3.9 Plenum.

O modelo utilizado para o plenum é muito semelhante ao utilizado para as cimaras de
combustdo, sendo este tratado como um volume de controle onde ndo existe fluxo de calor
através de suas fronteiras. Considera-se também que o fluido de trabalho, no caso ar, se
comporta como um gas ideal e que suas propriedades sao homogéneas em todo o volume de

controle.
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i S— Plenum I M3

Figura 3.28 - Representagdo esquematica do plenum.

Com base na representagdo esquematica do plenum, mostrada na Figura 3.28, a
equagdo da continuidade pode ser escrita de acordo com a Eq. (3.144), onde o indice k faz
referéncia a todos os fluxos massicos entrando ou saindo do plenum, sendo que os fluxos que
entram no volume de controle sdo considerados positivos e 0s que saem sio considerados

negativos.

i B o (3.144)
k=

A aplicagdo da equagdo da energia no volume de controle formado pelo plenum,
admitindo-se que as velocidades dos gases no interior da mesma sdo despreziveis e que ndo

existe fluxo de calor através das paredes do mesmo, resulta em:

n
Cl2 S s (3.145)
k=

Utilizando a energia interna especifica e a massa de ar no plenum para expressar a

energia do mesmo, em um dado instante de tempo, tem-se:
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k dm
0 S Vi e (3.146)
dt mp i=1 ¢ dt

No caso do plenum, o fluido de trabalho € o ar, que € considerado com composi¢do
fixa. Assim, como pode ser observado no apéndice B, a sua energia interna especifica €

calculada somente em fungdo da sua temperatura, portanto, pode se escrever que:

e =e( D) (3.147)

Diferenciando a Eq. (3.147) com relag@o ao tempo, tem-se:

de coeqdlt (3.148)
dt OoT dt
Substituindo-se a Eq. (3.148) na Eq. (3.146), obtém-se:
k dm,,

e [ a0 el
dT pAlliEL
S 3.149
= % (3.149)

oT

Conforme mencionado, o fluido de trabalho (ar) se comporta como um gas ideal,

sendo a sua equagdo de estado dada por:

PV=mR, T (3.150)

Derivando a Eq. (3.150) com relagdo ao tempo, sabendo-se que o volume do plenum é
constante, pode-se obter a derivada da pressdo com rela¢do ao tempo, como mostra a equagao

abaixo:
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dm
eI T (3.151)
dt T dt mp dt

As equagdes (3.144), (3.149) e (3.151), quando resolvidas simultaneamente, fornecem
os valores da massa, pressao e temperatura no plenum, para cada instante de tempo. Deve-se
observar que o plenum esta conectado a dutos, e que os valores dos fluxos méssicos através de

suas fronteiras sao obtidos da solu¢do do escoamento nas extremidades destes dutos.



4 - Resultados.

No capitulo anterior foram apresentados modelos individuais que permitem descrever
o comportamento de cada um dos componentes da turbina a explosdo. Estes modelos
individuais devem ser utilizados em conjunto, formando um modelo global da turbina e
possibilitando a analise do seu comportamento. Deve-se observar que embora os modelos dos
componentes da turbina sejam independentes, eles trocam massa e energia através de suas

fronteiras, de acordo com a forma que estao interligados.

Os modelos apresentados para o compressor e para a turbina sdo relativamente simples
e consistem basicamente na determinagido da sua vazdo e rendimento, a partir de curvas de
operagdo, para uma dada relagdo de pressdo, temperatura de admissao e rotagdo. Para os
dutos, € utilizado um modelo de escoamento quase-unidimensional, que é resolvido pelo

método de diferencas finitas de Lax-Wendroff de 1 Passo, discutido no capitulo anterior.

Segundo Chan e Zhu (2000) e Ferguson (1986), o sistema de equagdes resultante da
descrigdo dos processos que ocorrem no interior das cadmaras de combustio, pode ser
resolvido satisfatoriamente por um processo de integragdo numérica de Runge-Kutta.
Portanto, neste trabalho sera utilizada a rotina baseada no método de Runge-Kutta-Verner de
5* e 6* ordem, disponivel na biblioteca numérica IMSL, para Fortran. E importante mencionar
também, que os fluxos massicos de gases, através das fronteiras das camaras, sdo calculados

de forma explicita neste trabalho, seguindo a metodologia utilizada por Bozza et al (1995).

Nem todas as equagdes que governam os processos, no interior de uma cidmara de
combustdo, se aplicam durante a totalidade do seu ciclo de operagdo, como por exemplo, a
equacdo que define a taxa de queima de combustivel é aplicada somente durante o processo
de combustdo. Assim deve ser analisado o ciclo de opera¢do de uma determinada cimara,
verificando a aplicabilidade das equagbes apresentadas no capitulo anterior, de acordo com

processo que esta ocorrendo no interior da mesma.

O procedimento adotado para a analise do comportamento da turbina a explosdo parte
da especificacdo das condigdes de operagdo, para as quais se deseja obter os parimetros de
desempenho. Estas condi¢des de opera¢do sdo: pressdao (Pamb) € temperatura (Tams) ambiente,

relagdo de pressdes no compressor (I'l;) e temperatura média na entrada da turbina (Tan).
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A seguir sdao calculadas as condi¢des na cdmara, cujo ciclo se inicia com fechamento
da valvula de admissdao, sendo que a pressao no interior da mesma (Pgy') € calculada em
fungdo da perda de carga na valvula de admissdo. Inicialmente, a temperatura na camara (Tgz’)
n3o pode ser determinada e, portanto, assume-se que ela € igual a temperatura do ar contido

no interior do plenum de admisséo.

A partir deste ponto tem inicio a solu¢do numérica do modelo correspondente a
camara. Esta solucio se inicia com o processo de combustao, cuja duragdo € especificada pelo
tempo de queima. Apos a combustdo, tem inicio o processo de descarga, que termina quando
a pressdo no interior da cdmara se iguala a pressdo na descarga do compressor. Por ultimo, é
realizado o processo de lavagem e admissdo, cuja duragdo € determinada pela relagdo de

lavagem (Ry,y).

Ao término de um ciclo de operagdo deve-se comparar o valor final obtido para a
temperatura da camara (Toz'), com aquele que foi admitido no inicio dos calculos. Se o erro
entre estes valores ndo estiver dentro dos limites estabelecidos, repete-se todo o procedimento
com um novo valor de Tyz-, até que ocorra concordéncia entre o valor admitido e o valor
calculado. Também ¢é efetuado um teste de convergéncia nos dutos de admissdo e exaustao,
aplicando-se a equagdo da continuidade e verificando se a variagdo das propriedades dos

gases entre dois ciclos consecutivos esta dentro da tolerancia especificada.

A seguir sdo calculados os valores da temperatura média na entrada da turbina, a
temperatura média na descarga da turbina, o trabalho liquido total produzido durante o ciclo, a
massa de combustivel injetada, a durag¢do do ciclo, o trabalho especifico util, o consumo
especifico de combustivel e por tltimo a eficiéncia térmica do ciclo. Se o valor obtido para a
temperatura média na entrada da turbina, ndo € igual ao valor especificado, deve-se alterar a
relagdo combustivel-ar e repetir todo o procedimento, até que ocorra concordancia entre o

valor especificado e o calculado.

Com relag¢do aos erros considerados, tanto para a temperatura na camara de combustdo
antes da explosdao (Toz’), quanto para a temperatura média na entrada da turbina (T3wm),
calculada com relag¢do ao tempo ou calculada com relagdao a massa de gases, foram utilizados

0s seguintes erros maximos.
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1
[T~ T8y -
— <0510 (4.1)
Tl
02'
'T.?IM —TzM‘ -
< 05.10 (4.2)
TA '
M

onde o indice 1, se refere ao valor estimado no inicio de uma sequéncia de calculos e o indice

2, se refere ao valor obtido ao final da respectiva sequéncia de calculos.

Sao calculados dois valores para a temperatura média na entrada da turbina, sendo um
valor ponderado com relagdo ao tempo e o outro com relagdo a vazio massica de gases
(Kanamaru et al, 1994), como mostrado nas equagdes abaixo, onde n é o nimero de intervalos

de tempo utilizados na analise de um ciclo, Ts;, dti € ™, ; S30 a temperatura na entrada da

turbina, a duragdo do intervalo de tempo e a vazdo massica pela turbina, para o intervalo de

tempo i.

n
2. T dt
(T3m), = '—:ln—— (4.3)
2 dt;
i=1
n -
2. T3y dt
(T3m ) === (4.4)
2 my j dt;

i=1

4.1 - Comparaciao entre os resultados do método analitico e do modelo numérico

simplificado.

No Cap. 2 foi efetuado um estudo analitico da turbina a explosdo, baseado em certas

simplificagGes, onde o calor especifico e o rendimento do compressor e da turbina sao
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considerados constantes durante o ciclo de operagio, a combustio é considerada como sendo

instantanea e o processo de lavagem acontecendo com mistura completa.

A seguir sera efetuada uma comparagdo entre os valores obtidos com o estudo
analitico e os obtidos a partir do modelo apresentado no Cap. 3, quando submetido as
hipéteses mencionadas acima. Deve-se observar que todos os calculos sdo efetuados

considerando-se como combustivel o CgH,g e para as condi¢ées ISO.

No estudo analitico da turbina operando sob o ciclo Holzwarth ndo sdo considerados
os efeitos das perdas por atrito na tubulagio de conexo entre componentes, e nem o efeito da
operagdo defasada das cdmaras de combustdo. Assim, optou-se por utilizar, nesta comparagdo
inicial, uma configurag¢do simplificada da turbina, onde nio sdo considerados o plenum de
admissdo e os dutos de conexdo entre componentes. A opgdo por esta configuragdo
simplificada permite avaliar também a influéncia do passo de tempo (dt), utilizado no modelo

das camaras, sobre os resultados obtidos.

Para esta comparac¢do os valores dos rendimentos isentropicos do compressor (1)) € da
turbina (m,), rendimento mecanico (Mm), eficiéncia de combustdo (mp), relagio de lavagem
(Riav), fragdo do volume da cdmara sujeita a lavagem com deslocamento perfeito (x,) e perdas

de carga foram considerados como sendo iguais aos listados na Tabela 4.1.

Tabela 4.1 - Valores dos parametros utilizados para a
comparagao entre os métodos considerados.

Parametro Valor
Ne 80,0%
Nt 80,0%
Mm 99,0%
Nb 98,0%
Riay 1,0
X 0,0
AP adm 0,0%
APexs 0,0%
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Figura 4.1 - Eficiéncia térmica calculada pelo método analitico
e pelo modelo apresentado.
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Figura 4.2 - Trabalho especifico util calculado pelo método
analitico e pelo modelo apresentado.

Como pode ser observado na Figura 4.1 e na Figura 4.2, os dois métodos considerados

produzem resultados bastante semelhantes, tanto para a eficiéncia térmica quanto para o
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trabalho especifico tutil. No entanto, o modelo apresentado no Cap. 3, que utiliza o principio
de equilibrio quase estatico, possui ainda a vantagem de se poder considerar as variagdes dos
rendimentos isentropicos, da utilizagdo de curvas reais de desempenho da turbina e do
compressor e da utilizagdo de mais de uma camara de combustio, operando de forma

defasada.

O passo de tempo utilizado foi de 0,0005 segundo, sendo que o mesmo foi
determinado ap6s uma analise considerando varios passos de tempos, onde constatou-se que
valores inferiores ao valor citado acima, ndo produzem variagdes significativas nos resultados,

como pode ser observado na Figura 4.3, onde dt € o passo de tempo.
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Figura 4.3 - Convergéncia da eficiéncia térmica para diferentes
passos de tempo.

4.2 - Turbina a explosio com duas cimaras de combustio.

Neste item efetua-se a introdugdo no modelo global da turbina a explosdo, dos
modelos utilizados para a simulagdo do plenum de admiss3ao, dos dutos, do compressor e da
turbina, sendo que para estes ultimos componentes, além da utilizagdo de suas curvas
caracteristicas para obten¢do do rendimento, também foi considerada a hipétese de operarem

com rendimento isentropico constante.
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A turbina a explosdao utilizada nesta analise € composta de duas cadmaras de
combustdo, conectadas ao compressor € a turbina através do plenum e dos dutos de admissdo
e exaustio, como mostrado na figura abaixo. Deve-se observar que quando se utilizam duas
ou mais cdmaras de combustdo, operando de forma defasada, deve-se introduzir uma pausa
nos seus ciclos de opera¢do. Esta pausa tem a fungdo de seu evitar a interferéncia entre os

ciclos de camaras diferentes (Stodola, 1945), como sera descrito mias adiante neste capitulo.

DAl p . DE3
7|

CM2
DA3 DE2

\ DAZ2 ona-RE! /
C il
L R

Figura 4.4 - Turbina a explosdao com duas camaras de combustdo.

Inicialmente, busca-se ndo somente analisar as caracteristicas de desempenho da
turbina a explosdo, como também verificar o comportamento do proprio programa de
simulagdo desenvolvido, quando utilizado na sua forma completa. E importante observar que
nao se dispde de dados experimentais para a valida¢gdo do modelo desenvolvido. No entanto,
procurou-se verificar comportamento dos modelos individuais, isto é, dos modelos utilizados
para cada um dos componentes da turbina, mediante uma comparagdo com dados disponiveis
na literatura, como nos caso dos dutos, onde foi efetuada uma comparagdo com os resultados

apresentados por Velasquez (1998), para o esvaziamento de um tanque de ar.

Com relagdo ao passo de tempo utilizado nesta simulagdo, este foi determinado como
sendo o menor valor entre aquele fixado com base na Figura 4.3, que € de 0,0005 segundo, e o
valor obtido a partir do critério de estabilidade de Courant-Friedrichs-Lewy, requerido para a

simulagao do escoamento nos dutos.

Para cada condigao de operagdo, o volume das camaras foi definido de forma que a
frequéncia dos seus ciclos fosse da mesma ordem das freqiiéncias sugeridas por Holzwarth
(Stodola, 1945) e Catchpole e Runacres (1972). Segundo estes autores o volume das cimaras
de combustdo deve ser o menor possivel, o que se consegue mantendo a maxima freqiiéncia

de ciclos, compativel com os limites impostos pelo tempo de queima.
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Conforme mencionado no Cap. 3, o perfil de queima do combustivel é determinado
pela forma da fun¢do de Wiebe, que por sua vez é definida através das constantes 'a' e 'm'. Os
resultados abaixo foram obtidos com valores de 1,5 e 5,0, para as constantes 'a' e 'm!,

respectivamente.

As dimensdes dos dutos foram determinadas durante as simula¢des onde, tanto no
caso da area da segdo transversal quanto no caso do comprimento dos dutos, procurou-se
obter as menores dimensdes possiveis, para cada caso, sem que houvesse perdas significativas

de eficiéncia da turbina a explosdo, porém considerando-se as dimensdes das camaras.

As figuras abaixo mostram os resultados obtidos utilizando-se a configuragdo
mostrada na Figura 4.4, para o caso onde sdo considerados os mesmos valores dos parametros

listados Tabela 4.1.

Como pode ser observado na Figura 4.5 e na Figura 4.6 tanto os valores da eficiéncia
térmica quanto do trabalho especifico util, calculados a partir do modelo completo, isto €, a
partir do modelo que considera todos os componentes da turbina, apresentam a mesma
tendéncia daqueles obtidos com o método analitico, o que fornece uma boa indicagdo da sua

validade, embora dados experimentais sejam necessarios para uma validagao mais realista.
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Figura 4.5 - Eficiéncia térmica calculada pelo método analitico
e pelo modelo completo.
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Figura 4.6 - Trabalho especifico util calculado pelo método
analitico e pelo modelo completo.

Observa-se também, que os valores obtidos quando se considera o efeito de defasagem
entre a operacdo das camaras € superior aos obtidos com o modelo analitico, que ndo
considera tais efeitos. A Figura 4.7 mostra que ocorre um aumento da relagdo de pressio
média efetiva na turbina, a qual € definida como sendo a relagdo de pressdo constante, que
resulta em um trabalho produzido igual ao obtido sob condi¢des pulsantes, para a mesma

temperatura na entrada.
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Figura 4.7 - Variagdo da relagdo pressdo média efetiva na turbina em
fun¢@o da relagdo de pressdao no compressor.
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Na Figura 4.8 e na Figura 4.9 mostra-se a variagdo da eficiéncia térmica e do trabalho
especifico util, em fungdo da relagdo de pressio no compressor, considerando outros dois
valores para o rendimento isentropico da turbina, que também sdo mantidos constantes.
Constata-se que, independente do rendimento isentropico, a turbina a explosdo mostra
consideraveis vantagens sobre a turbina operando com combustdo a pressio constante,

sobretudo para baixas relagdes de pressao.
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Figura 4.8 - Influéncia do rendimento isentropico da turbina na
eficiéncia térmica do ciclo Holzwarth (T3y = 1200 K).
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trabalho especifico util do ciclo Holzwarth (Tsy = 1200 K).
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O comportamento descrito acima ¢ influenciado pelo fato de que baixas relagdes de
pressdo no compressor resultam em menores temperaturas na camara de combustdo antes da
queima e, quanto menor esta temperatura, maior serd a relagio de pressdo devido a
combustdo. Isto pode ser observado na Figura 4.10, onde é mostrada a pressio maxima obtida
com combustdo a volume constante, para diferentes valores da temperatura antes da queima,

considerando uma relagdo de equivaléncia constante e igual a 0,2 (¢ = 0,2).
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Figura 4.10 - Pressdo alcangada com combustdo a volume constante.

O aumento de pressdo devido a combustdo também faz com que a turbina trabalhe,
durante a maior parte do tempo, submetida a uma relagdo de pressao maior do que a existente
no compressor, resultando numa redug¢do da relagdo entre o trabalho consumido por este

equipamento e o produzido pela turbina, como pode ser observado na Figura 4.11.

Conforme mencionado no Cap. 3, o processo de lavagem e admissdo € caracterizado
pela fra¢do do volume da camara sujeito a lavagem com deslocamento perfeito (x,). Pode-se
observar na Figura 4.12 e na Figura 4.13, que obtém-se um ganho tanto da eficiéncia térmica
quanto do trabalho especifico util com o aumento xy. Isto se justifica, pois & medida que o
valor de xy cresce, aumenta-se a temperatura média na entrada da turbina, j4 que uma parcela

maior dos gases contidos na cidmara n3o se mistura com o ar que entra na mesma. Maiores
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valores de x, também resultam em menores temperaturas na cimara antes da queima (final do
processo de lavagem e admissdo), resultando numa maior relagio de pressdo devido a

combustdo.
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Figura 4.11 - Relagdo entre o trabalho produzido pelo compressor e o
consumido pela turbina, por unidade de massa.
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Figura 4.12 - Influéncia de x, na eficiéncia térmica do ciclo Holzwarth
(Tsm = 1200 K e 1y = 80,0%).
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Figura 4.13 - Influéncia de x, no trabalho especifico 1til do ciclo
Holzwarth (T3ym = 1200 K e 1 = 80,0%).
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Figura 4.14 - Eficiéncia térmica em fun¢do da temperatura
média na entrada da turbina (1, = 80,0%).

O processo de combustdo intermitente provoca uma variagdo ciclica da temperatura na

entrada da turbina, portanto, para se estabelecer uma base de compara¢io com o ciclo
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Brayton, foi utilizada a temperatura média ponderada com relagdo a massa de gases que escoa
pela turbina (Kanamaru, 1994). No entanto, também foi calculada a temperatura média,
ponderada com relagdo ao tempo, e constatou-se que esta €, em média, 60 K inferior a

ponderada com relag@o a massa, para uma mesma relagdo de pressdo no compressor.

Na Figura 4.14 e na Figura 4.15 mostra-se o efeito da variagdo da temperatura média
na entrada da turbina sobre a eficiéncia térmica e sobre o trabalho especifico util. Como pode
ser observado, ha uma melhora no desempenho da turbina com o aumento destas
temperaturas, sendo que se for considerada a temperatura média ponderada com relagio ao

tempo, obtém-se um desempenho ainda melhor.
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Figura 4.15 — Trabalho especifico 0til em fungdo da temperatura
média na entrada da turbina (n; = 80,0%).

Quando uma turbina operando a rotagdo constante é submetida a um escoamento
pulsante o seu rendimento isentropico ndo € constante, sendo que 0 mesmo varia, durante um
ciclo, de acordo com o perfil de pressdo e temperatura na entrada da turbina. Quanto maior a
varia¢do de press3o e temperatura, maior sera a variagdo do rendimento isentropico, o que

afeta os parametros de desempenho da turbina operando de acordo com o ciclo Holzwarth.

Na Figura 4.16 e na Figura 4.17, pode-se observar a influéncia da variagdo do

rendimento isentropico da turbina, sobre o desempenho da maquina a explosdo. A utilizagdo
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das curvas de operagdo para a obten¢do do rendimento isentropico resulta numa redugdo da
eficiéncia térmica e do trabalho especifico util, sobretudo para baixas relagdes de pressdo no
compressor. Isto ocorre, pois a baixas relagdes de pressdo, o aumento de pressio com a
combustdo € ainda maior, aumentando-se o efeito da variagdo do rendimento isentropico

devido ao aumento da amplitude dos pulsos de pressdo.
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Figura 4.16 - Eficiéncia térmica da turbina a explosé@o, considerando-se as
curvas de operagdo das turbina radial e axial.

220
200 — e
X i .N\H =
2 e TraEEeeET
= 160 L/
5% 10" L8 o
= ] Z
& 120 )
g
b //, Holzwarth (n¢ = 80%)
Q = E ", —>¢— Holzwarth (radial)
=) 2 i A 1
@ g A Holzwarth (axial)
(= 4 —-. ........ Brayton (n¢= 80%)
4
0 . I T T T | T 7T T | T
1 2., v .8 IR SRR s TR 8

Relagao de Pressdao no Compressor

Figura 4.17 — Trabalho especifico util da turbina a explosdo, considerando-se
as curvas de operagao das turbina radial e axial.
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Se comparado o desempenho da maquina operando sob o ciclo Holzwarth que utiliza
turbina axial com a que utiliza turbina radial, observa-se que, neste caso, a utilizagdo da
turbina axial resultou em menor redugdo de desempenho, ja que a turbina apresentada possui

menor varia¢ao do seu rendimento isentropico com a relagdo de pressdo.

A Figura 4.18 e a Figura 4.19 mostram a influéncia da rela¢do de lavagem (R,y) sobre
o desempenho do ciclo Holzwarth, considerando que o processo de lavagem e admissdo
ocorre com mistura completa (xy = 0.0). Como pode ser observado nestas figuras, quando o
rendimento isentropico da turbina € considerado constante, obtém-s¢ um aumento
significativo da eficiéncia térmica e do trabalho especifico util, pois maiores relagdes de
lavagem resultam em menores temperaturas na cdmara antes da queima, resultando numa

maior elevagio de pressdo com a combustio, para a mesma pressdo na saida do compressor.

Quando se utiliza a curva de opera¢do da turbina para a obtengdo do seu rendimento
isentropico, constata-se que a melhora no desempenho com o aumento da relagdo de lavagem
¢ menos significativa, pois o aumento da amplitude dos pulsos de pressio tem o efeito
adverso da redugdo do rendimento isentropico da turbina, o que reduz o ganho de eficiéncia

térmica.
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Figura 4.18 - Eficiéncia térmica do ciclo Holzwarth em fungdo
da relagdo de lavagem (T3y= 1200 K).
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Figura 4.19 - Trabalho especifico util do ciclo Holzwarth em
fung@o da relagdo de lavagem (T3y = 1200 K).

4.2.1 - Operacio em carga parcial.

Considerando a influéncia das diversas varidveis mencionadas acima e visando a
aproximac@o de condi¢Ges tipicas de operagdo de turbina a gas de pequena poténcia, foram
fixados valores para estas variaveis (Tabela 4.2), que serdo utilizados juntamente com uma
configuragdo fixa da turbina a explosdo para a analise do seu comportamento em condi¢des de

carga parcial.

Para esta configuragdo base também foi feita a op¢do pela utilizagdo da turbina radial,
mesmo tendo sido observado que a utilizagdo de uma turbina axial resulta em maior eficiéncia
térmica e trabalho especifico util. Porém, considerando a faixa de poténcia das microturbinas,
constata-se a predomindncia das maquinas radias, o que facilitaria a constru¢io de uma
turbina a gas operando sob o ciclo Holzwarth. O compressor considerado é aquele mostrado
no Cap. 3, que também ¢€ radial. As condi¢des de projeto fixadas para o compressor ¢ para a

turbina sao mostradas na Tabela 4.3.
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Tabela 4.2 - Valores utilizados para a analise em carga
parcial da turbina a explosio.

Parametro Valor
Riay 1,00
Xy 0,15
N 99.0%
b 98,0%
AP 2,0%
AR 2,0%
APSH 4.0%

Tabela 4.3 — Condigbes de projeto fixadas para utilizagdo
das curvas do compressor e da turbina.

Compressor Turbina
Relagdo de pressdo 4.0 3.9
Vazio [kg/s] 0,6 0,6
Temperatura na entrada [K] 288,15 1200

As dimensdes dos dutos utilizados para a conexdo dos componentes estdo listadas na
Tabela 4.4, que segue a denominagao mostrada na Figura 4.4. Para a simulagdo do
escoamento nos dutos foi utilizado um numero de segdes, para cada duto, que resultasse em
um comprimento de 0,005 m para cada divisio da malha (Ax). O nimero de Courant (C),
utilizado para a determinagdo do passo de tempo, foi fixado em 0,8. E importante ressaltar

que o erro relativo obtido ao se aplicar a equagdo da continuidade, durante um ciclo completo

da turbina, foi da ordem de 0,76 %.

Os coeficientes de perda (), utilizados para a analise do escoamento na jungdo dos
dutos, foram calculados considerando-se um angulo de 150°, entre os dutos DE1 e DE3 e

entre DE2 e DE3.
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Tabela 4.4 - Dimensdes dos dutos utilizados na turbina com duas
camaras de combust@o.

Duto Comprimento [mm] Didmetro [mm]
DAI 200 50
DA2 200 50
DA3 200 50
DEI 450 50
DE2 450 50
DE3 400 60

A durag¢do do processo de combustéo foi especifica de acordo com o tempo de queima
obtido por Catchpole e Runacres (1972), que € da ordem de 0,007 s, sendo que este intervalo
de tempo compreende desde o instante da descarga da centelha até o final do processo de
combustdo. A especificagdo deste valor, juntamente com as caracteristicas de vazio do
compressor e da turbina e com o volume das cimaras, que foi fixado em 0,0017 m’, resulta
numa freqiiéncia de ciclos nas cdmaras de combustdo de aproximadamente 40 Hz. O volume

do plenum de admissdo foi considerado como sendo igual a 0,0034 m’.
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Figura 4.20 - Sequéncia de eventos em uma camara de combustdo da
turbina com duas cdmaras.
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Para o funcionamento adequado da turbina a explosio com duas cdmaras de
combustdo, deve-se efetuar o defasamento entre os ciclos de operagdo das mesmas, de forma
que ndo ocorram simultaneamente os processos de lavagem e admissdo em uma cimara e a
descarga em outra, pois a simultaneidade destes processos impediria a realiza¢io adequada da
lavagem. Assim, deve-se introduzir uma pausa no ciclo de funcionamento das cimaras, com

mostra a Figura 4.20.

Nas figuras abaixo mostra-se a variagdo da pressdo e da temperatura nas cAmaras de
combustdo da turbina, durante um ciclo de operagdo, para a relagdo de pressdo e temperatura
de projeto. Nestas figuras podem ser identificados os instantes correspondentes ao inicio da
combustdo (1), final da combustio (2), inicio do processo de lavagem e admissio (3), final do
processo de lavagem e admissdo (4) e inicio de um novo ciclo (5). O intervalo de tempo de
0,005 s entre os instantes (4) e (5), corresponde a uma pausa no funcionamento da camara em
questdo, que foi necessaria para evitar a interferéncia com o processo de descarga da outra

camara.
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Figura 4.21 - Varia¢do de pressdo em uma cdmara de combustao
durante um ciclo de operagéo.

Na Figura 4.21 pode-se observar que no inicio do processo de lavagem, durante um

pequeno intervalo de tempo onde acontece a abertura da valvula de admissdo, ocorre uma
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pequena queda de pressdo na camara de combustdo. Esta queda de pressdo acontece devido a
forma da curva utilizada para definir a abertura da valvula, que faz com que a massa de ar que
entra na cimara, nos instantes iniciais do processo de lavagem, seja inferior a massa de gases
que deixa a mesma, provocando esta queda de pressdo. Esta caracteristica gera mais um
desvio com relagdo ao modelo analitico apresentado no Cap. 2, onde foi considerado que o

processo de lavagem e admissdo ocorre a pressdo constante.
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Figura 4.22 - Variagdo de temperatura em uma cdmara de
combustdo durante um ciclo de operagao.

Para a analise da turbina em condigdes de carga parcial, manteve-se a freqiiéncia de
ciclos utilizada na condigdo de projeto e considerou-se a operagdo a rotagdo constante.
Utilizando-se entdo as curvas de funcionamento do compressor e da turbina analisou-se a
variagdo dos parametros de desempenho, bem como da poténcia produzida, para diversas

relagdes de pressdo do compressor, sobre a sua linha de rotagdo constante.

Na Figura 4.23, mostra-se a eficiéncia térmica em fungéo da poténcia, para operagéo a
rotagdo constante, podendo ser observado que a eficiéncia do ciclo Holzwarth também ¢é
significativamente maior que a da turbina operando sob o ciclo Brayton, mesmo para
operagao em cargas parciais. Este comportamento € influenciado pelo melhor desempenho da
turbina a explosdo a baixas relagdes de pressdo, aliado ao fato de que a redugdo da relagdo de
pressdo leva ao aumento da vazdo do compressor e, como a freqiiéncia de ciclos € constante,

obtém-se relagdes de lavagem ligeiramente superiores.
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Figura 4.23 - Eficiéncia térmica para condig¢des de carga parcial
(turbina com duas camaras).

Na Figura 4.24, ¢ mostrado o consumo especifico de combustivel, em fun¢do da
poténcia produzida, também constatando o potencial do ciclo Holzwarth. Pode-se observar
que a turbina a explosdo apresenta menor consumo especifico de combustivel na condi¢do de

projeto, e também menor aumento de consumo com a redug¢do da carga.

1.0
——— Holzwarth
0.8 —
________ Brayton
g 0.6 —
ﬁ' "‘-*--‘...,.,__..>.~
[2]
02 =
. L [l . oo [ A e o | T M L

B @4 WS o6 07 8 09 e il
Fragao da Poténcia de Projeto

Figura 4.24 - Consumo especifico de combustivel para condigdes de
carga parcial (turbina com duas cimaras).
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Figura 4.25 - Poténcia em fun¢do da temperatura média na
entrada da turbina.

Na Figura 4.25 é mostrada a poténcia produzida, em fungéo da temperatura na entrada
da turbina, considerando operagdo a rotagéo constante. Observa-se que a poténcia produzida
pela turbina operando sob o ciclo Holzwarth € bastante superior a da turbina operando sob o
ciclo Brayton, para as mesmas condigdes. Por exemplo, considerando a temperatura de
projeto (1200 K), a poténcia da turbina a explosdo é da aproximadamente 112 kW, enquanto

que a da turbina com combustio a pressdo constante € de aproximadamente 85 kW.

Com relagdo a temperatura média dos gases na descarga da turbina, constatou-se que
esta ¢ da ordem de 850 K, para a condigéo de projeto considerada, isto €, relagdo de pressdo

no compressor igual a 4,0 e temperatura média na entrada da turbina de 1200 K.

4.3 - Turbina a explosiao com trés cimaras de combustio.

Além da configuragdo apresentada na se¢do anterior, também foi analisada uma
configuragdo da turbina a explosdo dotada de trés camaras de combustdo, como mostra a

Figura 4.26.
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O volume das camaras de combustdo foi fixado de forma que se mantivesse um
volume total proximo do utilizado para a configuragio com duas cimaras, isto &, a soma do

volume das trés camaras é aproximadamente igual & soma do volume das duas cimaras

utilizadas nos itens anteriores.
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Figura 4.26 - Turbina a explosao com trés cimaras de combustdo.

Tabela 4.5 - Valores utilizados para a anélise da turbina
com trés camaras de combustao.

Pardmetro Valor
Riay 1,00
% 0,15
Mo 99,0%
Mo 98,0%
APoim 2,0%
APy 2,0%
AP, 4,0%

Na Figura 4.27 e a Figura 4.28, mostra-se a variagdo da eficiéncia térmica e do
trabalho especifico util em fungdo da relagdo de pressio no compressor, utilizando-se a
configura¢do da Figura 4.26 e os valores dos parametros listados na Tabela 4.5. Como pode
ser observado, a utilizagdo de trés cimaras de combustdo resulta em um pequeno aumento da
eficiéncia térmica e do trabalho especifico util, com relagdo a utilizagdo de duas cAmaras de
combustdo. Porém este aumento é menor do que o obtido quando se compara a turbina com

duas cdmaras e o modelo analitico, que ndo considera os efeitos de defasagem entre mesmas.
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Figura 4.27 - Eficiéncia térmica em fungéo da relagdo de pressdo para
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Figura 4.28 - Trabalho especifico util em fungdo da relagdo de pressdo
para a turbina com trés cAmaras de combustao (T3y =1200 K).

Como no caso anterior, para que ndo ocorra interferéncia entre os processos de
lavagem e admissdo, devido a defasagem dos seus ciclos de operagdo, € necessaria a

utilizagdo de uma pausa na sequéncia de eventos que ocorrem no interior das cimaras de
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combustdo. Porém, para a turbina com trés cdmaras de combustdo estd pausa ocupa uma

maior porcentagem do tempo total de um ciclo, com mostra a Figura 4.29.
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Figura 4.29 - Seqiiéncia de eventos em uma cdmara de combustdo da
turbina com trés camaras,

Para as mesmas condigdes de projeto estabelecidas no item anterior, isto €, relagdo de
pressdo no compressor igual a 4,0 e temperatura média na entrada da turbina de 1200 K,

foram utilizados dutos com dimensdes iguais as listadas na Tabela 4.6.

Tabela 4.6 - Dimensdes dos dutos utilizados na turbina com trés
camaras de combustao.

Duto Comprimento [mm] Diametro [mm]
DALl 200 50
DA2 200 50
DA3 200 50
DA4 200 50
DEI 450 50
DE2 400 50
DE3 450 50

DE4 400 60
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Figura 4.30 - Eficiéncia térmica para condigdes de carga parcial
(turbina com trés camaras).
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Figura 4.31 - Consumo especifico de combustivel para condi¢des de
carga parcial (turbina com trés camaras).

Na Figura 4.30 e na Figura 4.31 mostra-se a variagdo da eficiéncia térmica e do
trabalho especifico til em fungdo da carga da turbina, mantendo-se fixas as dimensdes da

Tabela 4.6, e para as mesmas condi¢des de projeto da turbina com duas cdmaras de
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combustdo. Como pode ser observado, a turbina a explosdo apresenta um melhor desempenho
que a turbina com combustdo a pressdo constante, mesmo sob condi¢des de carga parcial,
sendo constatada ainda uma pequena melhora com relagdo a turbina com duas cimaras de

combustao.

Vale ainda registrar que para o célculo dos pardmetros de desempenho da turbina a
explosdo, em uma dada condigdo de operagdo, o tempo de processamento foi em média de 22
minutos, utilizando-se um microcomputador com processador Pentium II - 333 MHz e
compilador Fortran PowerStation 4.0. Foi constatado também que o calculo da composigdo e
das propriedades termodindmicas, para o equilibrio quimico, representa a maior parcela do
tempo mencionado acima, sendo este calculo um ponto que merece uma investigagdo para

otimizagdo do tempo de processamento.



S - Conclusdes e Comentarios.

Considerando a analise apresentada nos capitulos anteriores, pode-se concluir que a
utilizagdo de um sistema de combustdo intermitente, a volume constante, se apresenta como
uma alternativa de projeto para a eleva¢do da eficiéncia e do trabalho especifico de turbinas a
gas de pequena poténcia, como é o caso de acionamento automotivo e, principalmente para a
geragdo de energia elétrica em sistemas de pequena capacidade, isolados ou interligados

(distributed generation).

A utilizagdo da elevagdo de pressdo, a partir da combustdo a volume constante, para o
aumento da eficiéncia térmica de turbinas a gis é especialmente vantajosa para baixas
relages de pressdo no compressor, pois nesta condigdo ocorrem as menores temperaturas do
ar na admissdo da cdmara de combustdo, o que resulta em maior elevagdo de pressdo com a
combustdo. Para turbinas a gas de maiores poténcias, que trabalham com rela¢des de pressdo
mais elevadas, a combustdo a volume constante ndo € uma solugdo viavel, pois além de serem
mais complexas do ponto de vista mecdnico, a sua eficiéncia térmica se aproxima da

eficiéncia das turbinas que operam com combustdo a pressdo constante.

Ao mesmo tempo em que a combustdo a volume constante eleva a pressdo na entrada
da turbina, ela submete a mesma a um escoamento pulsante, sendo que este escoamento faz
com que o rendimento isentropico da turbina ndo seja fixo, para uma dada condicdo de
operagdo. Quanto maior a amplitude dos pulsos de pressio maior serd a varagdo do
rendimento isentropico, resultando em menor ganho de eficiéncia térmica quando se
consideram as curvas de funcionamento da turbina. Com relagdo a este aspecto, a utilizagdo
da turbina axial se mostrou mais vantajosa, pois se obteve menor reducdo de eficiéncia

térmica quando consideradas suas curvas de funcionamento.

Também foi verificado que a utilizagdo de mais de uma cdmara de combustéo,
operando de forma defasada, é essencial para o funcionamento satisfatorio da turbina a
explosdo, ndo somente pelo fato de se obter um melhor desempenho, o que se verifica pela
elevagdo da sua eficiéncia térmica e trabalho especifico util, mas para uma operagdo estavel
do compressor e da propria turbina. No entanto, foi constatado que a medida que se utilizam

mais cdmaras de combustdo aumenta-se a pausa que deve ser introduzida em seus ciclos de
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funcionamento. Este aumento do tempo de espera (pausa) pode levar a uma diminuigdo da
turbuléncia do ar no interior da camara, dificultando a formagdo da mistura e,
consequentemente da realizagdo de uma queima adequada, o que ja era uma preocupagio
manifestada por Holzwarth no inicio do século (Stodola, 1945). Para verificar a influéncia
desta pausa € necessaria a utilizagio de modelos mais complexos para as cimaras de
combustédo, considerando-se a formagdo do jato de combustivel bem como da turbuléncia no

interior das camaras.

Com relagdo a operagdo em carga parcial, pode-se constatar que a turbina operando
sob o ciclo Holzwarth também apresenta um melhor rendimento do que a turbina operando
sob o ciclo Brayton, pois, conforme mencionado anteriormente, a maior elevagdo de pressdo
com a combustdo ocorre para menores temperaturas do ar antes da queima, o que se verifica

para menores relagdes de pressao do compressor e maiores relagdes de lavagem.

A restrigdo imposta pelos materiais da turbina quanto a temperatura dos gases na sua
entrada, exige a utilizagdo de relagdes combustivel-ar bastante baixas, com valores proximos
dos valores globais utilizados em turbina a gas com combustdo a pressdo constante. No
entanto, para que se consiga uma queima satisfatoria, ¢ necessaria a manutengdo de relagdes
combustivel-ar mais elevadas, o que compromete a integridade da turbina. No caso de
turbinas com combustdo a pressdo constante este problema ¢ resolvido pela utilizagdo de uma
regido de diluigdo, na cdmara de combustdo, onde uma parcela do ar proveniente do
compressor € misturada com os gases, baixando sua temperatura. Quando se considera a
combustdo a volume constante, ndo € possivel utilizar o recurso mencionado acima e,
portanto, deve ser considerada a hipotese da utilizagdo de cdmaras de combustdo
estratificadas, que permitam a existéncia de uma regido com relagdo combustivel-ar
suficientemente alta, para uma queima adequada, ao lado de regides onde praticamente ndo
existiria combustivel, baixando a temperatura média dos gases, de forma que ndo se cause
danos aos materiais da turbina e aos materiais da propria cdmara de combustdo. Em termos de
modelagem, sdo necessarias apenas algumas modificagdes e ajustes no programa utilizado, ja
que o mesmo foi desenvolvido de forma a considerar a presenga de multiplas zonas nas

camaras de combustao.

Foi observado que, para uma condigdo tipica de operagdo de turbinas a explosdo de

pequena poténcia, a temperatura média dos gases de exaustdo esta em torno de 850 K, sendo
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que para estas mesmas condigdes foram obtidas eficiéncias térmicas da ordem de 27%.
Utilizando microturbinas a gas, com combustdo a pressdo constante, somente serdo obtidas
eficiéncias térmicas proximas da mencionada acima, através da utilizagdo de regeneradores de
calor, o que reduz a temperatura dos gases de exaustdo para valores em torno de 550 K.
Assim, as microturbinas operando com combustdo a volume constante, podem também se
tornar uma opg¢do para os sistemas de cogera¢ao de pequena capacidade, pois possuem valores
de eficiéncia térmica proximos das microturbinas com combustdo a pressdo constante que
trabalham ciclo regenerativo, porém com temperatura dos gases de exaustio bastante

superiores.

Com relagdo ao calculo da temperatura média na entrada da turbina, devem ser
efetuados estudos da transferéncia de calor em escoamento pulsante determinando-se qual € a
sua forma de calculo que melhor representa a temperatura constante existente no ciclo
Brayton, para uma dada condi¢do de operagdo. Conseqiientemente esta deve ser a temperatura
média utilizada como base de comparagdo. Se for constatado que a temperatura média com
relacdo ao tempo € mais representativa, o desempenho do ciclo Holzwarth melhoraria um
pouco mais, uma vez que no calculo dos pardmetros de desempenho da turbina operando sob
o ciclo Holzwarth, a temperatura média ponderada com relagdo ao tempo €, em média, 60 K
inferior a temperatura ponderara com relagdo a massa. Como pode ser observado, optou-se
neste trabalho pela utilizagdo da temperatura média ponderada com relagdo a massa de gases,
como base de comparagio com a turbina operando sob o ciclo Brayton, numa atitude

conservadora.

Ainda como sugestdo de trabalho futuro, propde-se a analise de outras configuragdes
para a turbina a explosdo, no que se refere a otimizagao do numero de cdmaras de combustéo
e da disposi¢ao do sistema de descarga, bem como do comprimento e do didmetro dos dutos,
buscando o tempo ideal de abertura e fechamento das valvulas de admissdo e escape. Uma
configuragdo a ser considerada é a de um sistema de descarga dividido, como os que sdo
utilizados nos coletores de exaustio de motores alternativos turboalimentados, onde sdo
utilizadas tubulagdes independentes para um determinado conjunto de cdmaras, sendo que

estas tubulagdes sdao conectadas a setores diferentes da turbina.

Deve-se observar que o modelo apresentado considera combustdo puramente a volume

constante, isto implica na existéncia de véilvulas na entrada e na saida das cdmaras de
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combustdo. A operagdo de uma vélvula na saida da cimara de combustdo, submetida a altas
temperaturas, pode ser um problema sério, como mencionado por Catchpole e Runacres
(1972). Uma alternativa para contornar este problema, seria trabalhar com a cdmara de
combustdo sem valvulas na descarga, o que em contrapartida reduziria os efeitos da elevagdo
de pressdo com a combustio, prejudicando ainda a operagdo de forma defasada das camaras.
Um estudo detalhado desta configuragdo, levando-se em consideragdo o tempo de queima e a
reducdo da elevagdo de pressdo com a combustdo, permitiria quantificar os efeitos da retirada

da valvula de descarga, sobre os parametros de desempenho da turbina a explosao.

E importante ainda considerar que o potencial das turbinas a gas, operando sob o ciclo
Holzwarth, para geragdo de energia em sistemas de pequena poténcia que foi evidenciado
neste trabalho, deve ser melhor quantificado através de estudos experimentais, sendo que o
modelo apresentado pode servir de ponto de partida para definigdo de uma configuragdo a ser

analisada experimentalmente.

Como 1ltima observagdo, vale ressaltar que os modelos apresentados para as cimaras
de combustdo, dutos, compressor e turbina, foram adaptados de modelos utilizados para a
simulagio de motores a combustdo interna turboalimentados. Assim, os codigos
computacionais desenvolvidos podem ser modificados, sem grandes dificuldades, o que
permitiria uma analise do comportamento destes motores sob diferentes condi¢des de

operagao.



APENDICE - A

A - Coeficientes utilizados nos polinémios para calculo dos calores especificos.

Faixa de Temperaturas

200 a 800 K 800 a 2200 K
Coeficientes [J/kg] D/kg]
Co +1.0189134E+03 +7.9865509E+02
C1 -1.3783636E-01 +5.3392159E-01
2 +1.9843397E-04 -2.2881694E-04
C3 +4.2399242E-07 +3.7420857E-08
C4 -3.7632489E-10 0.00E-+00
Cs 0.00E+00 0.00E+00
CPO -3.5949415E+02 +1.0887572E+03
CP1 +4.5163996E+00 -1.4158834E-01
CP2 +2.8116360E+00 +1.9160159E-03
CP3 -2.1708731E-05 -1.2400934E-06
CP4 +2.8688783E-08 +3.0669459E-10
CP5 -1.226336E-11 -2.6117109E-14
HO +6.2637416E+04 -1.7683851E+05
H1 -5.2903044E+02 +8.3690644E+02
H2 +3.2226232E-00 +3.6746206E-1
H3 -2.1670252E-03 +2.5155448E-4
H4 +2.4951703E-07 -1.2541337E-07
HS5 +3.4891819E-10 +1.6406268E-11

Fonte: Wilson (1984).



APENDICE - B

B - Cilculo da Composigio e Propriedades Termodinimicas de Produtos da Combustdo Em

Equilibrio.

Neste apéndice ¢é apresentado o método utilizado para o célculo da composigdo e das
propriedades termodinamicas dos produtos da combustdo em equilibrio, sendo considerados
combustiveis que tenham em sua formula carbono, hidrogénio, oxigénio e nitrogénio, isto é,

combustiveis do tipo CoHpO,NG.

Nesta analise, assume-se que o ar é composto de 21% de oxigénio, 78% de nitrogénio
e 1% de argénio em volume, sendo que a principal diferenca em relagdo ao ar real é a

presenga de agua em sua composi¢do, no entanto, esta presenca ndo sera considerada.

Segundo Ferguson (1986), para temperaturas de até 2500 K, se a relagdo de
equivaléncia (¢) é menor que 3,0, as tinicas espécies relevantes formadas pela dissociagdo so
O, H, OH, NO e N. Portanto, a reagdo de combustdo considerada para o célculo da
composi¢do em equilibrio pode ser representada pela expressdo abaixo, onde y; € a fragdo

molar da espécie i, presente nos produtos.

0e Co HgO, N +(05 +Qny Ny +Qar Ar) - yiH+y50 + y3N+y4Hy +
y5OH+ ys CO + v7NO +
yg 0y +yg HyO +y;9 CO, +

y11Na + yppAr

Para o célculo das concentragdes das diferentes espécies que coexistem em equilibrio,
a uma determinada pressdo e temperatura, podem ser utilizados dois métodos principais: o da
minimizagdo da energia livre de Gibbs e o método das constantes de equilibrio (Ferguson,
1986). Ambos os métodos se baseiam no conceito de que para uma reagdo quimica reversivel,
em uma situa¢do de equilibrio quimico, a energia livre de reagdo deve ser igual a zero. O
primeiro método possui a vantagem de ndo necessitar de reagOes estequiométricas
independentes, porém apresenta maiores dificuldades matematicas (Lapuerta et al, 1999). O

segundo método requer a manipulagio de um maior niimero de dados bibliograficos e uma
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correta selegdo das reagdes de equilibrio. No entanto, este método € muito mais simples de ser
formulado matematicamente e ndo requer modelos computacionais complexos, o que levou a

sua adogao neste trabalho.

Uma vez conhecida a composigio do gas, pode se proceder ao calculo das
propriedades termodindmicas de interesse, tais como: entalpia, entropia, volume especifico,
energia interna, calores especificos e outras derivadas parciais Uteis na analise termodinamica,

como apresentado a seguir.

O calculo da composi¢do em equilibrio de cada uma das 12 espécies, listadas na
reagdo de combustdo acima, requer a utilizagio de 12 equagdes. As cinco primeiras equagoes

resultam da conservagdo do numero de atomos de C, H, O, N e Ar, como mostrado abaixo.

C: eda =(yg +y10) N (B.1)
H: edB =(y) +2y4+ ys+2y9)N (B.2)
O:  ehy+2 =(yy +ys+Ye +y7+2y8 +¥9+2y10) N (B.3)
N:  edy+2Qnz =(y3+ y7+2y1)N (B4)
Ar:  Qu = yp N (B.5)

1
g€ =
a+0,25-0,5y

onde:

Nas equagdes acima N é o niimero total de moles e y; € a fragdo molar da espécie i. A
partir da defini¢do de niimero total de moles tem-se que o somatorio de todas as fragGes

molares € igual a 1, o que resulta em:

gh =i=0 (B.6)
i=1
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A introdugdo de 7 (sete) constantes de equilibrio para as reagdes de dissociagdo resulta
num sistema com 12 equagdes, para os 12 valores das fragdes molares y; € para o nimero de

moles N. Sendo que as reagdes de dissociagdo consideradas sdo as seguintes:

1 yi Pl/2
~H, &H K= (B.7)
2 Y4
1/2
P
l02 -0 K2 :!lm—— (B-S)
2 Vg
I y3 pI/Z
—N2 < N K3 = 1/2 (Bg)
. Yii
1 Y5
lH;)_ +—0, < OH Ky =2 12 (B.10)
2 2 Yy Vg
1 1 Wi
'—02+—-N2 < NO KS:-—I/—Z—]_E (Bl])
2 £ Y8 Y1
H2 +—02(—) H20 K6 =—I—2**m .
2 Y4 st P
1 Y10 13)
CO+-0, «<>CO et ®.
PR 2 7 y18/2},1/2

Agraval e Gupta (1977), Ferguson (1986) e Lapuerta et al (1999), apresentam curvas
das constantes de equilibrio (K;) obtidas por interpolagdo dos dados apresentados nas tabelas

JANAF. Estas curvas sdo da forma da Eq. (B.14), onde T é a temperatura em Kelvin, e os
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valores dos coeficientes A, B, C, D e E para cada uma das constantes de equilibrio, sdo

listados na Tab. B.1, sendo que estes coeficientes sdo validos para temperaturas entre 300 e
4000 K.

2
long =A In I + 2 +C+D —-T— +E —T—- (B.14)
1000 ( 0 J 1000 1000

1000

Tabela B.1 - Coeficientes para o calculo de K (300 a 6000 K).

A B C D E

K, 0.432168 -11.2464 2.67269  -0.0745744  0.00242484
Kz  0.310805 12.9540 321779  -0.0738336  0.00344645
Kz  0.389716 -24.5828 3.14505 -0.0963730  0.00585643
Ky -0.141784 -2.13308 0.853461 0.0355015  -0.003102278
Ks 0.0150879 -4.70959 0.646096  0.0027281  -0.00154444
K¢ -0.752364 12.4210 -2.60286 0.259556 -0.0162687
K7 -0.0041530 14.8627 -4.75746 0.124699  -0.00900227

As equagdes das constantes de equilibdo podem ser trabalhadas de modo a
expressarem as fragdes molares de todas as espécies consideradas, exceto o argdnio, em
fungdo somente das fragdes molares de y, ¥s, ys€ yui, isto é, da fragdo molar do Hz, CO, Oz e

N,, respectivamente.

_ K
y1=c1yy =17 (B.15)
K
y2 =cpyi/? Gy =— (B.16)
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y3 =c3y11> o =p—[]</37 (B.17)
Y5 =cC4 yyzyélz cy =Ky (B.18)
Y7 =Cs yé""yi{z cs =Ks (B.19)
Y9 =C6 YaVg Co =K P2 (B.20)
Y10 =¢7 ¥6 Y};lz ¢y =Ky P2 (B.21)

O ntmero de moles pode ser eliminado da Eq. (B.2), através da sua divisdo pela Eq.

(B.1), o que resulta em:

y1+2y4+Ys +2Y9"§(Y6 +y10)=0 (B.22)

O mesmo procedimento pode ser aplicado as Eq. (B3), (B.4) e (B.5) para eliminag¢ao

do nimero total de moles, logo tem-se:

gy +2
Y2 +¥s +Yye +y7+2yg+y9+2yp0 —{‘b;w ](Y6+Y10)=0 (B.23)

£6+2Q
Y3i + Y7 = 2] "[d)—ﬁj(% i Y10)=0 (B.24)

VA = gfé*(% i YlO) | (B.25)
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Para facilitar o trabalho numérico, sdo definidos os seguintes coeficientes:

d; =

R |

= [¢SY+2] & =(¢88+2QN2J dg =9_Ai

dea bea bea

Substituindo as Eq. (B.15) até (B.21), nas Eq. (B.22) até (B.25) e na Eq. (B.6), obtém-
se 4 equacgdes e 4 valores desconhecidos, sendo estes: ys, ¥s, Ys € YiI. O sistema de equagoes

resultantes, que é nio-linear, é resolvido pelo método de Newton-Raphson.
As 4 equagdes, (B.22) a (B.24) e (B.6), podem ser escritas da seguinte forma:

fi(¥y3.¥4,Y5.¥6) =0 Jj=1234 (B.26)

Para aumentar a velocidade e garantir a estabilidade do método utilizado, adota-se
uma solugdo inicial aproximada para as espécies a baixas temperaturas, isto é, temperaturas

entre 300 e 1000 K (Hires et al. 1976). Esta solugdo inicial € dada pela Tab. B.2, onde estdao

listadas todas as espécies presentes.

Tabela B.2 - Produtos de combustdo a baixa temperatura (300<T<1000K).

i Espécie o<1 ¢>1

4 H, 0 0,42(¢-1) - y¢

6 CO 0 Y6

8 0} (1-9) 0

9 H,O Boe/2 0,42 - e(2a-7) + Y¢
10 CO, ae ade ~ Y

11 N, Qna +808/2 Qny +080e/2

12 Ar Qar Qar




141

Para misturas pobres e estequiométricas (¢ <1), um balango entre reagentes e produtos

da combustdo, pela conservag¢do dos atomos, € suficiente para se determinar a composi¢do dos
produtos a baixas temperaturas, como mostra a Tab. B.2. No entanto, para o caso de misturas

ricas (¢ > 1) deve-se introduzir a constante de equilibrio (K), para a reagio abaixo:

COZ +H2 <~ CO + Hzo
(B.27)

yio y4  (T/1000) (T/1000)2 (T/1000)}

K = Y9 Y6 ~ 243 1,761 1,611 5 0,2803

Para o caso de mistura rica, ys € determinado pela solugdo da equagdo quadratica

abaixo:

~b+4/b2 —4ac
Y6 — o (B.28)

a=1-K
b=0,42— ¢e(20—1)+K[0,42(0-1)+ ae]

c=-0,22a¢e(¢-DK

A solugdo inicial para o sistema de equagdes (B.26), obtida a partir da Tab. B.2, isto é,
a solugdo para produtos de combustdo a baixas temperaturas, € razoavelmente proxima da

solucdo final (Eq. B.30), o que aumenta a velocidade de convergéncia.
1 1 1 1

* * * *
Y4:Y6:Y8>YI1] (B.30)
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As fungdes que definem os valores de ya, Vs vs € yi1 (Eq. B.26), podem ser expandidas
em Séries de Taylor sobre o vetor solugdo conhecido. Desprezando os termos de segunda

ordem e superiores, obtém-se entdo quatro equagdes que permitem o calculo de aproximagdes

para Ay; (i=4, 6, 8 e 11), como mostrado abaixo.

Ay =yi -y (B31)
o o o o

fj+=L by +—Ayg +——Ayg +——dyy; =0 (B32)
0y4 0Y6 0y ayn

Este sistema de equagdes lineares, escrito na forma matricial, pode ser entdo resolvido
para Ay; (i = 4, 6, 8 e 11), utilizando-se o método de eliminagdo Gaussiana. A segunda

aproximagao se torna entdo:

y (B oy (D _py i=4,68¢ll (B.33)

1 1

Repete-se o procedimento, utilizando-se esta segunda aproximagdo como uma nova

aproximag@o, até que as variagdes estejam dentro da tolerdncia especificada (), isto €:

|Ayi| < & < (B.34)

Por conveniéncia, definem-se as seguintes derivadas parciais:

p. Wi i=1,2,3517910
1j ayJ j:4,6,8,]]

ay.
D) ——iz

= 1
1} ayj
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Das Eq. (B.15) a (B.21), obtém-se as seguintes derivadas ndo nulas:
1/2
1 ¢ 1 ¢ D 1 ¢3 D cq Yy
4= R = ===
2 1/2 1/2 1/2 1/2
Y4 2ys 2y 28
1/2 12 1/2
4 Y4 cs Y11 cs Yg 12
Disg S Dgi= e R ] Dgy =cgy
1/2 1/2 1/2 8
2y 2.yl 2yl
cCon Y o 1/2 a6
YRE Iz Digs =¢7y3 D3 == )
8 8

A forma matricial da Eq. (B.32) € do tipo IAJ[ZJ—[BJ:O, onde os elementos da

matriz sao:
[B]=[-r] [2]=[ay]
; o
An:—af—’]—ZDH +2+D54+2D94 AIZ:,, / =—dl(1+D106)
oV 4 Yy 6
1 g
Az =——=Dsg +2Dogg +d; Djgg A=l
dy 8 oy 11

of2
A =——=Ds4 +Doy
0y 4

of
Any =2 =142Djoe —d2(1 +DIO6)
oy 6

Az =%—=D28 +Dsg +Dg +2+Dgg +2D g3 —dy D108
8
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Ay :%-:Dm
v 11
of 3 of3

A3 =——=0 A32:‘_‘=‘d3(]+D106)
oy 4 W6
of 3 o

A3z ==———=Dqg —d3 D A34=(¢,y =D3j1 +Dgpp +2
Y8 11

A4 :?f—4=014 +1+Dsy +Doy
oy 4

o 4
Ay =——=1+Djps +d4(1+D106)
%6

of.

4
A43 :——:DZS +D58 +D78 +I+Dgg +D|03 +d4 DIOS
5

4
Aygq =——=D3y +D7y +1

%6
A solugio da equagio [A][Ay]+[f]=0, resulta finalmente nos valores de Ay;

necessarios a equagdo B.33. Repete-se o procedimento, com os novos valores das fragdes

molares (y;), até que a tolerdncia especificada seja obtida.

O calculo do calor especifico, bem como de outras propriedades termodindmicas,
quando atingido o equilibrio quimico, requer o conhecimento da variagdo da fragdo molar
com a temperatura. Assim, examinando as Eq. (B.22) a (B.24) e (B.6) constata-se que sdo

necessarias 4 derivadas independentes, as quais s&0:

X i=468 11
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As derivadas restantes podem ser expressas em termos destas derivadas

independentes, como mostrado nas equagdes abaixo.

%:D14%+y3/2% (B.35)
3;1? - 289”—3+y§’2% (B.36)
a(ynf :Dm%w}{z%}— (B.37)
?(;T—S:D“ %H)ss ?;Tgwllzy;“a% (B.38)
%:D'is %+D7n%+yy2yw% (B.39)
%:D%a;; +D98‘9;]§+y4y§’2:0% (B.40)
ay?,lro*:Dloe -a;r—éﬁ)los %W(,Yé/z%l (B.41)
%%—d{(HDloa JREATE %Hsy;/z% (B.42)

O sistema de derivadas independentes é obtido a partir da solugdo da equagdo

matricial, que resulta da diferenciagdo da Eq. B.26 com relagdo a temperatura (T).

éyj-*.@\j @’4+dj 6}’6_*_6-[]' 5.”8_{_@] ay”:O j=4,6,811 (B43)
Or Oyq OT 0Oy 0T dyg OT odyyy OF
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Na forma matricial, tem-se a equagdo abaixo, onde a matriz A, ¢ a mesma utilizada

anteriormente, nas iteragdes do método Newton-Raphson.

(2] 2]

Para calculo de%, por conveniéncia matematica, definem-se as variaveis x;, da

seguinte forma:

X ol = =
C1 Co C3 Cy4 (B45)
ey Y9 Y10
o s X 9= 10
Cs Cq Cc7

Examinando-se as Eq. B.15 a B.21, conclui-se que os valores de x; sdo fun¢des
somente de y; (i=4, 6, 8, 11). Substituindo-se x; nas Eq. B22 a B.24 e na Eq. B.6, e

diferenciando-as com relagdo a T, tem-se:

@rl aC] 604 ac ocy

T gLy e B e ORI S B.46
e e D e B.40)
of» ocy oc 4 ocs dcg ocy

—= = + - + +{2—-d — B.47
G 2 S an Y [ 2)x“’ar B
93 dacs dcy doeq

i3 S OO O B RO 48
M Lo e T (B

%MX] ~-?-:T—l-i—)(z-624—)(3%-*—Xs-cgr—.‘.+)(-,- %+X9%
(B.49)

ocy ocy
o (1 e
10 AT ( 4))(10 oT
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Das expressoes de c;, vem:

aC]_ 1 dK, 502_ 1 dK, o3 1 dK 3
aT  pl/2 4T or pli2 dr oT  pl/2 dT
Ocq _dKy des _dKs oco _p1ia 9K
oT dr or dT oT dT
7 _ 12 ¥Kg
oT dr

Onde as derivadas de K com relagdo a temperatura (T), obtidas a partir da Eq. B.14

sdo dadas por:

dl(.
- =2.302585K ; A 2ED
dr T 72

T

Uma mistura reagente de gases ideais tem suas propriedades dependentes da
temperatura (T), da pressio (P) e da relagdo de equivaléncia (). Assim, as derivadas parciais
com relagdo a pressdo e taxa de equivaléncia também sio uteis. Utilizando a mesma
metodologia que a utilizada para as derivadas parciais com relagdo & temperatura, pode-se
obter as derivadas parciais com relagao a pressao. E importante observar que tanto ¢ como Cs
ndo dependem da pressio e, portanto, as suas derivadas com relagdo a pressdo sdo nulas.

Desta forma, tem-se:

Gol 16 oy __1¢ 6% _ _1Cy
P 2P P 2P P
CcomIiCch dc7 lcg
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As derivadas parciais de y; (i= 1,2, 3, 5, 7,9, 10, 12) com relagéo a ¢, também podem

ser obtidas em funco das derivadas de s, ¥e, ys € Y11, como mostrado abaixo.

%‘—:DM% (B.50)
%}i:n%%ﬁ ®B51)
%:Dm ‘F’y&iljl (B52)
7;_=054%+958% ®53)
%=D78%+D7115{‘;1 B3
22 0y, 2Dy ‘};f (B.55)
2o D106%+D108% (®.56)

@—I—Z—Zd4[%—+D106@‘6—+D108-a—y"8—}——9ﬂ‘(y6 +C7Y6YQ];/2) (857)
o agh?

ob of 00

G G B
A solugdo das Eq. B.35 a B.57, resulta nos valores de —-, e arai= 1,2,
¢ q a’ e - % P
3, 4, ..., 12, que sdo utilizados no calculo das propriedades termodinamicas.

2 >
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O modelo desenvolvido para a cimara de combustdo, dutos e volumes termodindmicos
das turbinas a explosio exigem ainda o conhecimento de outras derivadas termodinamicas
com relagfio 4 temperatura, pressio e taxa de equivaléncia. Estas derivadas sdo apresentadas a

seguir (Ferguson, 1986).

M _ sy Fi (B.58)
Al = T

M_ Sy Fi (B.59)
P 2

oM L2 Oy =i
== A M (B.60)
o @ 0o

(B_R) -_RM (B.61)
Tl Jp.¢ M oT

[Q&j __RM (B.62)
oP /T4 M ¢P

(@j __RM B.6)
% )rp MO

Shie L 0y

(EJP =Cp —igl[yi Cp,i +hi —51‘—) (B.64)

(%JT s .lzl(h‘ %J (B.65)
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12 :
[@J = (h ; %J (B.66)
)rp -\ O
oe ch oR
G-l ol B.67
[m)p ¢ OT daT e
oe ch ~0R
=401 SgmieT .68
(5}’)14, oP oP g9
[@J =B op R (B.69)
o )rp b O
[alnv :1_1@_ (B.70)
olnT ) M oT
dlnv :_1_1@ B.71)
OlnP ) M oP

Nas equagdes acima o valor de c,; € h; representa, respectivamente, o calor especifico e
a entalpia para as espécies presentes nos produtos de combustdo, assim como s; e representa a
entropia. Estes valores sdo calculados em fungdo da temperatura, a partir de curvas obtidas
por interpolagdo polinomial, utilizando o método dos minimos quadrados, conforme indicado

nas equagdes que se seguem (Ferguson, 1986; Gordon e McBride, 1971).

Cp.i 4

T=a1+a2T+ a3 T2+ a, T3+ a5T (B.72)
h; a

e i, S Dl S5 D (B.73)

i 2 3 4 5 it
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a a a
=a;In(T)+ a, T+ —QiT2 +-34—T3 +—f—T4 +ag
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(B.74)

(B.75)

As constantes de integragdo as € a; sio determinadas de modo a ajustar a entalpia e a

entropia para determinada temperatura de referéncia. Os valores das constantes a; para as

espécies de interesse so listados na Tab. B.3, sendo que a temperatura de referéncia utilizada

€ 298K, com as entalpias do Hy, O, N, e C5) tomadas como iguais a zero.

acima, a sua energia interna especifica pode ser calculada por:

Uma vez determinada a entalpia especifica dos gases através dos polindmios listados

(B.76)

Tabela B.3 - Coeficientes para calculo das propriedades termodindmicas (300<T<4000 K).

Esp.

al

a2

a3

a4

as

a6

a7

H

N
H;
OH
CO
NO
0,
H,0
CO,
N,
Ar

2.500000
5.542060
3.468045
3.100190
2.910643
2.984070
3.189000
3.621954
2.716763
4.460804
2.896319
1.986988

0.0
-0.27551.10"
-0.85942.10”
0.511195.10°
0.959317.10°
0.148914.107
0.133823.10°
0.736183.10°
0.294514.10”
0.309817.10?
0.151549.10”
0.261489.107

0.0
-0.31028.10°
-0.25920.107
0.526442.107
-0.19442.10°
-0.57899.10°
-0.52899.10°
-0.19652.10°
-0.80224.10°
-0.12393.10°
-0.57235.10°
0.75531.10°°

0.0
0.45511.10™"
-0.26139.10™"°
-0.34910.10™"°
0.13757.10™"°
0.103646.10°
0.95919.10™"°
0.36202.10™
0.102267.10°
0.227413.10°
0.99807.10™°
0.71829.10°

0.0
-0.43680.10™°
092461.10™
0.36945.10™
0.14225.10™°
-0.69354.10™
-0.64848.10™
-0.28946.10™
-0.48472.10™
-0.15522.10™"
0.65224.10™
0.32422.10™

25471.63
29230.80
23451.90
-877.3804
3935.382
-14245.23
9828.329
-1201.983
-29905.83
-48961.44
-905.8618
-20612.86

-0.460118
4.920308
3.236120
-1.962942
5.442345
6.347916
6.745813
3.615096
6.630567
-0.986359
6.161515
-0.479520




APENDICE - C

C - Propriedades de Transporte Para a Mistura de Gases.

As relagdes que definem a transferéncia de calor correlacionam os coeficientes de
convecgdo com os numeros de Reynolds e Prandtl. Portanto, para o célculo do coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo é necessario, para o caso o considerado, o conhecimento

da viscosidade (j1), e de forma geral, da condutividade térmica dos gases (A.).

Segundo Ferguson (1986), a viscosidade de uma substancia pura pode ser calculada

com base na teoria cinética dos gases, sendo dada por:

g

n=2669310"7 —— (C.1)
c2Q

A unidade da viscosidade na Eq. (C.1) € [Poise], 6 € o didmetro molecular médio,
dado em [A], e Q é um pardmetro adimensional, que expressa as interagdes entre as forgas

intermoleculares. Segundo o modelo de interagdo de Lennard-Jones, tem-se:

Q=1,155 T-0.1462 103945 exp(~ 0,6672T )+ 2,05exp(~ 2,168T) (C2)

=

=y (C.3)
€

onde k € a constante de Boltzmann e € é a maxima energia de atragdo durante uma colisdo. Os

valores do diametro molecular médio e da relagao e/k s@o dados na Tabela C.1.

A viscosidade da mistura de gases, formada pelas espécies listadas na Tab. C.1, pode

ser calculada por:
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12 :
= 352 NOE (C.4)

(C.5)

Tabela C.1 - Parametros de colisdo para as espécies consideradas.

Espécie o [A] e/k [K]
H 2708 37,0
0] 3,050 106,7
N 2,195 714
H, 2,827 59,7
OH 3,147 79,8
CcO 3,690 91,7
NO 3,492 116,7
0)} 3,467 106,7

H,0 3 641 809, 1
CO, 3,941 195,2
N, 3,798 71.4
Ar 3,841 119.7

Para uma dada espécie da mistura gasosa a condutividade térmica (A), € dada pela

soma da parcela devido ao transporte de energia de translagdo (), e da parcela devido a

energia interna (A"):
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A=A +A" (C.6)
15 R
AN =—— (€.7)
s (C.7)
c
A”zOﬁS[%—E—l]k' (C8)
Quando considerada a mistura das espécies listadas na Tab. C.1, tem-se que:
12 N
A';ni.\' =2 l (C.9)
=1 12 Yj
1+ ZLP,"J‘ —
J=1 i
j#i
M; -M; \M; -0,142M ;
¥, =D 1+2;u( M JM : ) (C.10)
(M; +M;)
12 NH
Aix = 2 ' (C.11)
i=1_ 12 Yj
1+ Z(Di,j —
j=1 Yi

j#i

No caso de uma mistura reativa, isto é, para uma mistura onde a composi¢éo se altera

com a pressio e com a temperatura, para o clculo da condutividade térmica deve-se

considerar também os efeitos da dissociagdo e recombinagdo das moléculas. Este efeito pode

ser computado pela expressdo abaixo, onde ¢, é o calor especifico considerando equilibrio

quimico e c,¢ é o calor especifico para o caso de composigdo fixa (frozen state) (Ferguson,

1986):
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