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Resumeo: Este trabalho teve como objetivo realizar o dimensionamento de uma turbina a vapor axial
de simples estdgio. Para isso, foi determinada uma metodologia de projeto, obtendo as principais
caracteristicas técnicas do equipamento com o fornecimento de alguns pardmetros de entrada. Tendo
em vista uma padronizacdo dos cdlculos, e um maior detalhamento de cada etapa do dimensionamento,
foi desenvolvido um roteiro. Esse utiliza as equagées analiticas das turbomdquinas e o método
empirico de determinagdo de eficiéncia de |Ainley e Mathieson, formando um algoritmo iterativo de
aprimoramento do projeto. Os resultados obtidos sdo aproximagdes experimentais, sendo necessdrio
testes em um modelo fisico para sua validacdo. O roteiro apresentou um grande niimero de varidveis
relacionadas simultaneamente, sendo necessdrias algumas modificagbes nos pardmetros de entrada
da turbomdquina para a convergéncia dos resultados.
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1 INTRODUCAO

A demanda mundial por eletricidade cresceu 35,5% nos primeiros vinte anos do século 21,
conforme demonstrado na figura[I] No ano de 2021, 87,4% da eletricidade teve como principio
gerador uma fonte térmica (RITCHIE; ROSER| [2022)). Na grande parte dos casos, a conversdo de

energia térmica em mecanica tem como intermedidrio uma turbina a vapor. Logo, isso comprova

a importancia global desse tipo de turboméquina para a sociedade.
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Figura 1 — Consumo global de energia por fonte. Fonte: adaptado de |Ritchie e Roserl, |2022L




As turbomdquinas sdo dispositivos capazes de efetuar a transferéncia de energia de um
fluido com fluxo constante através de uma ou mais pés rotativas (DIXON; HALL| 2014). Esses
equipamentos podem ser classificados em axiais ou radiais, ou seja, quando o escoamento do
fluido ocorre em uma dire¢do paralela ou predominantimente perpendicular ao eixo do rotor,
repectivamente. Dentre essas mdquinas, uma das mais importantes € a turbina a vapor.

Uma turbina a vapor € um dispositivo capaz de absorver a entalpia de um fluxo de vapor
e converté-la em trabalho através de um eixo rotativo (TOTH; BOO, 2017). Apds o aquecimento
da dgua/vapor em um sistema de caldeira, o gas aquecido € direcionado até os expansores da
turbina. Esses expansores direcionam o jato de vapor em alta velocidade para as pas do rotor da
maquina, onde a energia cinética do gds € transformada em poténcia de eixo. Logo apds passar
pelo corpo da turbina, o gas pode passar por um condensador para a reutilizagdo no ciclo, ser
direcionado para outros processos ou descartado (BLOCH; SINGH, 2014).

A primeira turbina a vapor € atribuida a Heron, onde um pequeno globo de metal girava
devido a reagdo ao escape do vapor de dgua (HENN, 2006). No final do século XIX, Laval e
Parson desenvolveram as primeiras aplicagdes comerciais para esse tipo de maquina (BLOCH;
SINGH, 2014).

A turbina desenvolvida por Laval utilizava apenas um estigio, porém necessitava operar
em rotacdes elevadas para garantir a eficiéncia, chegando a 26.000 RPM. Isso gerava problemas
de fabricacdo e operacio do equipamento. Observando essas dificuldades, Parson desenvolveu
uma turbina de multiplos estdgios, capaz de operar na faixa de rotacdo de 4800 RPM e mantendo
a eficiéncia do conjunto elevada (DIXON; HALL, 2014).

A bibliografia presente sobre turbomdquinas apresenta um detalhamento maior para
os equipamentos radiais quando comparado com as maquinas axiais. Logo, fica evidente a
necessidade de uma demonstracdo do processo de projeto de uma turbina a vapor. Portanto, esse
trabalho ird auxiliar os estudantes de engenharia a entender melhor os conceitos do funcionamento
desse tipo de méaquina, que apresentam principios mais complexos que as radiais.

O trabalho desenvolveu uma metodologia de pré-projeto para uma turbina a vapor axial
de simples estagio. Através do fornecimento de alguns parametros de entrada, foi efetuado o
dimensionamento do expansor e do rotor da turboméquina.

Visando a padronizacdo do processo de calculo, foi necessario desenvolver um roteiro
especifico para a turbina axial. Ademais, isso ird permitir a um futuro projetista fazer as modifi-

cacoOes dos parametros necessarias conforme sua necessidade.

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Dentre os trabalhos académicos existentes sobre o assunto, selecionou-se alguns para a
revisdo bibliografica. Entre as abordagens apresentadas, consta o projeto analitico da turbina, o
numérico e um sistema de malha de controle. Com o foco do trabalho na forma analitica, foi

concedido uma maior €nfase nesse topico.



Em [Saad (2008) foi utilizada uma metodologia de cdlculo analitica para o projeto de
uma turbina a vapor axial. O fluxo do vapor foi dimensionado através da queda de entalpia,
adicionando o componente da perda posteriormente. Nas palhetas, o dimensionamento dos
angulos ocorreu através dos triangulos de velocidade, que foram modificados com a adi¢do de
uma eficiéncia empirica no escoamento. A geometria do canal foi determinada pela equagdo
da continuidade, mantendo a mesma velocidade de rotacdo média das pas para diferentes
volumes especificos de vapor no corpo da turbina. As dimensdes basicas das palhetas foram
determinadas com equagdes empiricas. O modelo de ineficiéncia da turbina utilizado foi o de
Ainley e Mathieson| (1952), sendo experimental mas apresentando uma aproximacao razoavel.

O trabalho de |Barbosa (2014) apresenta um procedimento analitico para o célculo de
uma turbina axial de simples estdgio. Através de alguns parametros de entrada, foi possivel obter
a queda de entalpia do vapor dentro da turbina. Com isso, a velocidade de saida do bocal foi
adquirida. A geometria basica das palhetas/bocais foi determinada pelos tridngulos de velocidade.
Um componente empirico de eficiéncia foi considerado para o cdlculo dessas. A forma final
das palhetas/bocais foram estabelecidas através de equacOes empiricas e métodos graficos para
a defini¢ao de curvaturas. As ineficiéncias da turbina foram computadas com aproximagdes
analiticas e experimentais.

Ambos os trabalhos utilizaram algoritmos iterativos para ajustes no valor da eficiéncia,
inicialmente atribuido. O trabalho de |Saad| (2008) comparou o resultado do algoritmo com uma
turbina comercial, apresentando aproximacdes razodveis com o modelo real.

Dulau e Bical (2014) apresentaram uma abordagem diferente de projeto, no qual o foco
foi a montagem de uma malha de controle para a simulagdo do comportamento da turbina.
Essa malha teve o objetivo de controlar a alimenta¢ao da turbomaquina conforme a variagao
da poténcia de eixo demandada, mantendo a rotagdo constante. Com a simulacao, foi possivel
realizar uma andlise grafica da eficiéncia da turbina.

A tese de Sarmiento (2016]) apresentou o projeto e a simulagdo de uma turbina radial
operando no ciclo Rankine orgédnico. Apds o projeto analitico da turbina, esse foi refinado
através de um algoritmo numérico, sendo possivel simular o comportamento do gés real. Em
seguida, outra rotina computacional foi implementada com técnicas CFD (dinadmica de fluidos
computacionais). Apds a constru¢cdo de uma malha tridimensional de componentes, verificou-se a
obtenc¢ado de superficies graficas com as caracteristicas de funcionamento da miquina, permitindo

uma avaliacao do projeto realizado.

3 FUNDAMENTACAO TEORICA

Uma turbina a vapor possui diversos componentes necessarios para o seu funcionamento.
Entre eles, os principais s@o os expansores, estatores e rotor, conforme detalhado abaixo. Com
foco do trabalho em uma turbina de simples estagio, ndo serd necessario dimensionar o estator.

A figura[2]apresenta a localizagdo desses componentes. A seguir, é detalhada a fungio de cada



componente:

* Expansor: direcionar o fluxo de vapor em alta velocidade para o rotor da turbina através

da queda de pressao;
» Estator: redirecionar o fluxo de vapor entre os estagios;

* Rotor: converter a energia cinética do vapor em poténcia de eixo.
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Figura 2 — Componentes de uma turbina a vapor.

O ciclo de poténcia que estd presente nas turbinas a vapor € o Rankine, sendo responsavel
por representar a conversdo do calor em poténcia de eixo. O ciclo Rankine ideal, ou seja sem
perdas, pode ser representado pela compressao adiabdtica, adi¢do de calor, expansdo adiabdtica e

rejei¢do de calor (SHAPIRO; MORAN, 2009).

Em uma situacdo pratica, o ciclo Rankine apresenta diversas irreversibilidades. Isso tem

como consequéncia a diminuicio de sua eficiéncia. A transferéncia de calor entre a turbina/meio
na expansao do gés, ineficiéncias no escoamento e a transmissao de entropia da bomba para o
fluido de trabalho na compressao sdo exemplos de ineficiéncias.

O comportamento do vapor no interior da turbina pode ser de impulso ou de reacdo. Nas
méaquinas de impulso, a queda da pressdo do vapor no rotor € pequena ou quase inexistente,
sendo que essa ocorre nos expansores. Nos equipamentos de reacdo, a queda de pressdo ocorre

nos rotores e expansores (BLOCH; SINGH, 2014).

A méquina de impulso apresenta maior eficiéncia em altas pressodes, enquanto a de reacado

se comporta melhor em baixas pressoes. As turbinas comerciais apresentam uma estrutura
impulso-reagdo, visando maximizar a eficiéncia do equipamento. A figura [3 apresenta uma

comparacao entre os dois tipos de turbinas.
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Figura 3 — Comparacdo das turbinas de impulso (a) e de reagao (b).

As turbinas podem ser de simples estdgio, com um unico rotor, ou de multiplos estgios,
com dois ou mais rotores. As mdquinas de multiplos estdgios podem apresentar uma combina-

cao de secoes de impulso ou/com reagdo. As combinagdes de estdgio de impulso podem ser

classificadas como Curtis ou Rateau.

O estagio Curtis apresenta uma queda subita de pressdo nos expansores € uma queda de
velocidade gradual conforme avanga nos estdgios, sendo usual a denominacio de composicao de
velocidade. J4 o Rateau apresenta uma queda gradual de pressao do vapor nas partes fixas da
turbina, variando a sua velocidade na secao conhecida como composicio de pressdao (BLOCH;
2014). A figura [ apresenta o comportamento do vapor na combinacdo desses dois
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Figura 4 — Detalhamento do estagios Curtis € Rateau. Fonte: |Bloch e Singhl, |2014L




Devido a natureza rotativa de uma méquina de fluxo, uma particula pode apresentar um
sistema de coordenadas absoluto ou relativo. Conforme apresentado nas figuras [5aje [5b] esses
dois sistemas de coordenadas podem ser representados por vetores. Apds algumas simplificacoes,
¢ possivel aplicar a equagdo [I] para obter as velocidades de uma particula no interior de uma

turbina (HENN| 2006).

(b)

Figura 5 — (a) Sistema de coordenadas com referencial absoluto e relativo. (b) Triangulo de
velocidades. Fonte: Henn (2006)).

C=W+U (1)
= velocidade absoluta da corrente fluida;

velocidade da corrente fluida relativa ao rotor;

= velocidade tangencial do rotor no referido ponto.

Onde:

=
I

4 METODOLOGIA

A sequéncia de célculo pode ser sintetizada pela figura[6]
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Figura 6 — Fluxograma de célculo.

4.1 DEFINICAO DE PARAMETROS INICIAIS

Para o inicio do cdlculo, é necessdrio estabelecer algumas restricdes para a turbina a
vapor. Os parametros de entrada estdo discriminados a seguir. Importante destacar que o vapor

admitido deve estar no estado superaquecido.

Pressao de admissao;

* Temperatura de admissao;

Pressdo de escape;

Rotagdo da turbina;

* Vazdo mdssica de vapor;

Velocidade tangencial média do rotor;

Angulo de entrada entre os vetores de velocidade absoluta do fluido e tangencial do rotor;



A eficiéncia deve ser inicialmente arbitrada, sendo ajustada de forma iterativa conforme

o desenvolvimento dos calculos.

4.2 QUEDA DE ENTALPIA

A entalpia inicial e final do gds em uma turbina a vapor pode ser obtida pelos parametros
definidos para um vapor superaquecido. A equacao [2|apresenta a queda de entalpia total.

A entalpia de saida do vapor do expansor deve ser determinada por um limitante na queda
de pressdo, sendo esse 54,6% da pressao inicial (FOX; PRITCHARD; MCDONALD, 2009). O
processo que o vapor sofre pode ser considerado isoentrépico nessa etapa. A equagao [3apresenta
a queda de entalpia no expansor.

O saldo resultante da subtracdo entre a queda de entalpia total e do expansor representa a

variacdo de entalpia no rotor, podendo ser representada pela equacaod].

AHurping = Hinicial — Hfinal ()
A[_Iexpansor = Hjnicial — Hsaidafexpansor 3)
AH,p10r = AI_Iturbina - AHexpansor “4)
Onde: AH;,1pina = queda de entalpia total do vapor na turbina em J/kg;
AH xpansor = queda de entalpia do vapor no expansor em J/kg;
AH,pt0r = queda de entalpia do vapor no rotor da turbina em J/kg;
Hicial = entapia do vapor na admissdo em J/kg;
Hfinal = entalpia do vapor no escape da turbina em J/kg;

Higida—expansor = €ntalpia do vapor na saida do expansor em J /kg.

4.3 EXPANSOR

Através de uma transformacao isoentrépica, foi possivel considerar que a energia do gés
na entrada e na saida do expansor sdo iguais. Com isso, a lei da conservacdo de energia para um
volume de controle em regime permantente foi simplificada com a equagdo 5| Desconsiderando
a velocidade de entrada, a equacao @ foi obtida (SHAPIRO; MORAN| 2009)).

C2 C?
he+782hs+75 o)

Cs = Z(AHexpansor) (6)



Onde: h = entalpia do vapor em J/kg;
C = velocidade do vapor em m/s;
AH gy pansor = queda de entalpia do vapor no expansor em J/kg;
e = subindice de entrada do expansor;

s = subindice de saida do expansor.

O processo real do fluxo de vapor no expansor contém perdas. As equagdes empiricas

e [§] apresentam o valor da velocidade real na saida do bocal e a perda energética no canal,

respectivamente.
Cs,real = 07 95C; (7)
CZ
v =0, 1080375 (8)
Onde: y = perda energética do vapor em J/kg;
C = velocidade do vapor em m/s;
s = subindice de saida do expansor;

s, real = subindice de saida do expansor em condic¢des reais.

4.4 ROTOR

Utilizando a velocidade de saida do expansor e outros parametros de entrada, sdo obtidas
as equagdes [9]e[10] através de relacdes trigonométricas. O perfil das pés foi considerado constante

para a simplificagdo dos célculos.

W, = \/ C2+ U2 —2U,C,cos(%) 9)
Be = arcsin (% sin(oce)) (10)

Onde: W, = velocidade de entrada do fluxo de vapor relativa ao rotor em m/s;
C, = velocidade de entrada absoluta do vapor em m/s;
U, = velocidade de entrada tangencial do rotor em m/s;
a, = aAngulo de entrada entre os vetores das velocidades U e Cem graus;

B. = angulo de entrada entre os vetores das velocidades U e W em graus.

O angulo de saida entre os vetores de velocidade tangencial e relativa ao rotor geralmente
¢ menor, e pode ser definido pela equagéo [ 1] Inserindo o componente de ineficiéncia do rotor, a
velocidade relativa do fluido € obtida através da equagdo[I2] A velocidade absoluta de saida do
vapor e o angulo entre os vetores U e C sdo obtidos através das equacoes(13|e
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Bs = ﬁe —10 (1T)

Ws =nWe (12)

Cs = \/‘/VSZ + U52 —2UW; COS(BS) (13)
O = arcsin (? sin(ﬁs)) (14)

Onde: W; = velocidade de saida do fluxo de vapor relativa ao rotor em m/s;
W, = velocidade de entrada do fluxo de vapor relativa ao rotor em m/s;
Cs = velocidade de saida absoluta do vapor em m/s;
U; = velocidade de saida tangencial do rotor em m/s;
o, = angulo de saida entre os vetores das velocidades UeCem graus;
B. = angulo de entrada entre os vetores de velocidade UeW em graus;
Bs = angulo de saida entre os vetores das velocidades U e W em graus;

n = valor de eficiéncia atribuido ao rotor.

Utilizando as propriedades de conservacao de massa, foi possivel definir a area transversal
do rotor através da equagdo|[I5] considerando uma admissdao homogénea do rotor. Uma turbina de
impulso ndo apresenta variacdo de pressdo durante a passagem do rotor/estator, logo foi obtido a

densidade do gis nas posi¢des de entrada e saida.

mve7s

Apy = —0es
T Cogsin(ty)

15)
Onde: A = 4rea transversal do rotor em m?2;

C = velocidade absoluta do vapor m/s;

i = vazao massica do vapor em kg/s;

v = densidade do vapor em m° /kg;

o = angulo entre os vetores de velocidade UeCem graus;
s = subindice de saida do rotor;

e = subindice de entrada do rotor.

Ap6s a obtencdo das dreas, foi determinada a altura da pds do rotor através de relagdes

geométricas, conforme a equagao |16

(16)
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Onde: h = altura da p4 do rotor em m;
A = érea transversal na se¢io do rotor em m?;
N = rotagdo da turbina em rpm;
U = velocidade tangencial do rotor em m/s;
e — subindice de entrada do rotor;

s = subindice de saida do rotor.

Os raios inferiores e superiores sdo obtidos através da velocidade tangencial média do

rotor e sua altura. Isso pode ser simplificado através das equagdes [[7]e[18]

30U h,,

_ 2y Tes 17

Ses = 7N T 2 a7
30U h,,

R, = _Tes 18

ls =™ 2N — 2 (18)

Onde: Rg = raio superior do rotor em m;
R; = raio inferior do rotor em m;
N =rotacdo da turbina em rpm;
U = velocidade tangencial do rotor em m/s;
h = altura do rotor em m;
e = subindice de entrada do rotor;

s = subindice de saida do rotor.

A corda e o passo do rotor sdo medidas essenciais para a turbina, demonstradas na figura
O valor da corda pode ser definida pela equacdo empirica[I9} determinada por|Cohen et al.|
2017, O passo do rotor ¢ definido com a equagdo experimental [20] apresentada por Dixon e Hall,

2014, Com relacdes geométricas, foi encontrado o numero de pas do rotor pela equacao

Corda Passo

I\l

Figura 7 — Representacdo da corda e do passo em um rotor.
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=3 (19)
0,4c
$ = {cos2(a)) (tan(ay) 1 tan(at,)) 20)
y =Y @1)
s

Onde: ¢ = corda do rotor em m;
h = altura do rotor média em m;
s = passo do rotor em m;
U = velocidade tangencial do rotor em m/s;
® = velocidade angular do rotor em rpm;
a, = angulo na entrada do rotor entre os vetores de velocidade UeCem graus;

o, = angulo na saida do rotor entre os vetores de velocidade U e C em graus.

4.5 PERFORMANCE DA TURBINA

A eficiéncia da turbina pode ser obtida pelo método empirico demonstrado por |Ainley e
Mathieson, 1952, apresentando resultados aproximados. Para valores mais exatos € necessario
construir um modelo em laboratério. A trés ineficiéncias presentes em uma turbina sdo as perdas

de perfil, secundarias e folga de topo. O coeficiente de perda total da turbina pode ser descrito

pela equagdo 22

Y, =Y, + Y, +Ys (22)

Onde: Y; = fator de perda de total da turbina, adimensional;
Y, = fator de perda de perfil da turbina, adimensional;
Yy = fator de perdas secundérias da turbina, adimensional;

Yy = fator de perdas por folga de topo da turbina, adimensional.

As perdas de perfil sdo causadas pela geracdo e aumento da camada limite no rotor,
gerando turbuléncia. A equacdo [23|apresenta o coeficiente de perda de perfil. A razdo entre a
espessura do rotor e a sua corda deve ser mantida entre 0, 15 e 0,25 (DIXON; HALL!, [2014). Os
valores do coeficientes de perda por perfil do expansor e estator podem ser encontrados na figura

[Bal e [8Dl

e

2 -
Y, = <)’p1 + (%ﬁ) (ypz _yp1)> <z)/_;> % (23)



13

Onde: Y, = fator de perda de perfil da turbina, adimensional;
yp, = coeficiente de perda do perfil para expansor, adimensional;
yp, = coeficiente de perda do perfil para rotor de impulso, adimensional,
0, = angulo na entrada do rotor entre os vetores de velocidade UeCem graus;

o, = angulo na saida do rotor entre os vetores de velocidade U e C em graus.
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Figura 8 — (a) Coeficiente de perda de perfil para expansor. (b) Coeficiente de perda de perfil
para rotor de impulso. Fonte: Dixon e Hall, 2014

As perdas secunddrias sd@o escoamentos gerados entre as pds de um mesmo rotor devido
a existéncia de gradientes de pressdo e efeitos viscosos no gds. A equagdo [24]apresenta o valor
dessas perdas secunddrias. Nessa hd um coeficiente que deve ser determinado de forma gréfica

na figura[9] utilizando como meio a equag@o [25]
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cos?(o)(2tan(ot,) +tan(oy))?

Y, = 4L < <tan(0¢e) + tan(ay) )) @4
cos | arctan >
(AS cos(as))
Ae e
i lcosé(;c ) 25)
" Rs

Onde: Y; = fator de perdas secunddrias da turbina, adimensional;
A = coeficiente determinado de forma grafica, adimensional;
o = angulo entre os vetores de velocidade U e C do rotor em graus;
A = 4rea tranvesal do rotor em m?2;
Rg = raio superior do rotor em mi;
R; = raio inferior do rotor em m;
x = coeficiente auxiliar grifico, adimensional;
s = subindice de saida do rotor;

e = subindice de entrada do rotor.

003
002
A
0.01—
0 ! | 1 | :
0.1 02 03 04 05
X

Figura 9 — Relacdo entre o coeficiente X e A para perdas secunddrias. Fonte: Saad, 2008,

As perdas por folga de topo acontecem devido ao escape do vapor na folga entre o rotor
da turbina e a carcaga, gerando ineficiéncia. A equagdo[26|apresenta o valor dessa perda. A razdo

entre a folga de topo e a altura da turbina deve estar em um intervalo entre 0,01 e 0,02.

Yf:075£ 4cos? (o) (2tan(ot,) + tan( o) )?

26
hm cos (arctan (tan(aE) + tan(as) >) ( )

2



Onde: Y, = fator de perdas por folga de topo da turbina, adimensional;

k = folga entre o rotor e a carcaca da turbina em m;

h,, = altura média entre do rotor em z;

o = angulo os vetores de velocidade U e C do rotor em graus;

s = subindice de saida do rotor;

e = subindice de entrada do rotor.

4.6 POTENCIA
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A diferenca entre a entalpia de entrada e saida do gés, considerando sua eficiéncia, fornece

a taxa de energia fornecida pela turbina. A equagdo[2/|apresenta a poténcia de eixo da turbina.

Peixo — (0;95n)AHtomlm

Onde: P,i,, = poténcia de eixo em Watt;
AH, 1) = queda de entalpia total da turbina em J /kg;
n = eficiéncia do rotor da turbina, adimensional;
1 = vazdo mdssica em kg/s;

5 RESULTADOS

27)

Os parametros iniciais utilizados para os cdlculos foram baseados nos valores utilizados

por Saad, 2008. Esses estdo demonstrados na tabela [T}

Tabela 1 — ParAmetros iniciais.

Parametros de Entrada

Item Valor | Unidade

Pressio de Admissio 6000000 | N/m?

Temperatura de Admissao 500 °C
Pressédo de Escape 1000000 | N/m?

Rota¢ao da Turbina 6000 rpm

Velocidade Tangencial Média do Rotor 150 m/s
Vazéo Méssica 20 kg/s

Eficiéncia Inicial Arbitrada Rotor 0,3 -

Angulo de Entrada Arbitrado (Alpha E) do Rotor 30 graus

As quedas de entalpia foram calculadas para cada secao da turbina, sendo representados

pela tabela
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Tabela 2 — Queda de entalpia para cada secdo da turbina.

Quedas de Entalpia
Item Valor | Unidade
AH Turbina | 502490 J/kg
AH Expansor | 233160 | J/kg
AH Rotor | 269330 J/kg

Os resultados encontrados para o expansor estdo apresentados na tabela 3]

Tabela 3 — Resultados do expansor.

Resultados do Expansor
Item Valor | Unidade
Velocidade Ideal de Saida do Expansor 682,87 m/s
Velocidade Real de Saida do Expansor 648,73 m/s
y - Perda Energética do Vapor no Expansor | 25188,27 J/kg

Os valores para o rotor estdo representados na tabela 4]

Tabela 4 — Resultados do rotor 1.

Resultados Rotor 1
Item Valor Unidade
Coirada 648,73 m/s
Wontrada 524,22 m/s
Csaida 75,25 m/s
Wedida 157,26 m/s
Bentrada 38,22 graus
Olsuida 81,26 graus
Bsaida 28,22 graus
Area Entrada 0,005517 m*
Area Saida 0,020135 m?
Altura do Rotor Entrada 0,003678 m
Altura do Rotor Saida 0,013423 m
Raio Superior Entrada 0,240571 m
Raio Inferior Entrada 0,236893 m
Raio Superior Saida 0,245444 m
Raio Inferior Saida 0,232020 m
Numero de Pas 215 -
Fator de Perda Total (Ainley-Mathieson) | 0,7045 -
Eficiéncia da Turbina 29,55% -

A poténcia de eixo fornecida pela turbina € de 2821,23 kW.
A queda de velocidade do gis durante a passagem pelo rotor foi de 88,4%. Isso demonstra

a grande capacidade que o rotor tem de absorver a energia cinética do fluido.
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As dimensdes das pds apresentaram-se reduzidas devido a consideracdao de admissao
total de vapor pelo rotor.

A eficiéncia do conjunto foi baixa, tendo como principais causas a existéncia de apenas
um estdgio operando em uma baixa rotagdo. Essa era uma complicacao existente no projeto de

Laval, semelhante a concebida neste trabalho.

6 CONCLUSAO

A elaboragdo de uma metodologia de pré-projeto foi essencial para entender os conceitos
do funcionamento de uma turbina a vapor axial. O roteiro confirmou-se como uma ferramenta de
simples utilizagdo, obtendo os principais dados da turbina a vapor de maneira ripida e direta.

Os resultados do dimensionamento apresentados foram satisfatorios, com os dados
obtidos adequados aos parametros iniciais propostos. Alguns resultados requerem cautela por
parte do projetista. A existéncia de apenas um estdgio resultou em uma baixa eficiéncia da
turbina. Além disso, a presenca de um grande niimero de varidveis relacionadas dificultou a
convergéncia dos resultados. Isso teve como consequéncia a necessidade de algumas modificagdes
nos parametros de entrada da turbomdquina, demonstrando uma possivel dificuldade no uso do
roteiro para o cdlculo de turbinas de multiplos estdgios.

E importante salientar que o roteiro de dimensionamento néo substitui a simulag¢io CFD.
Essa é uma técnica mais complexa, ocorrendo o refinamento do projeto inicial. A figura [T0]

apresenta um exemplo de uma malha utilizada em simulagao CFD.

Figura 10 — Exemplo de malha para simulagio CFD. Fonte: Sarmiento, 2016,
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Por fim, sugere-se a constru¢do de um algoritmo computacional com as informagdes
do roteiro para o dimensionamento da turbina. Uma biblioteca com as propriedades do vapor
e os dos dados do método de Ainley e Mathieson|ird possibilitar maior agilidade nos célculos,

facilitando a convergéncia desses.
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SINGLE STAGE AXIAL STEAM TURBINE DESIGN
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Abstract: This paper aims to achieve the design of a single stage axial gas turbine. Therefore, a design
methodology was selected, by which it was obtained the equipment main technical features through the
input parameters. In order to achieve calculation model, as well as superior details in every stage of the
design, a script was developed. This script makes use of the turbomachine analytical expressions and
the Ainley-Mathieson empirical method of efficiency measurement, leading to an iterative algorithm
for desing improvement. The obtained results are estimated and its validation would require physical
model testing. The script also manifested a vast quantity of simultaneously related parameters, which
shows the need of a few turbomachines’s input parameter modifications in order to attain convergent
results.

Keywords: turbomachinery, steam turbine, axial turbine, design.
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