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RESUMO

O objetivo deste trabalho é o desenvolvimento do modelo de uma microturbina a gas
do tipo split-shaft com sistema de controle por retro-alimentacdo. Uma revisédo
bibliografica dos trabalhos sobre controle de turbinas a gas indicou que praticamente
inexistem trabalhos focando este tipo de turbina. O modelo foi desenvolvido a partir
da geometria basica da turbina, aplicando-se o0s fundamentamentos de
termodinamica, mecéanica newtoniana e mecanica dos fluidos mencionando os usos
da primeira lei da termodinamica, teoria de momento angular e atrito viscoso entre
outros. O trabalho descreve os componentes, materiais e controles que podem ser
usados em uma turbina split-shaft. O modelo foi simulado primeiramente sem
controle e posteriormente com controle. Através dos resultados da simulacdo do
modelo sem controle puderam ser vistos fendbmenos que podem ocorrer em um
sistemas desse tipo como picos de temperatura, influéncia de uma turbina sobre a
outra e a variacdo de injecdo de combustivel devido a variacdo de pressdo na
camara de combustéo entre outros. Para o modelo controlado, foram testados os
controles PI, PID, PI-D, I-PD e PI-PD com feedback negativo. A escolha dos
parametros de cada controle foi determinada pelo método ITAE dentro de um
intervalo para cada parametro. O controle escolhido foi o PI-D por seu melhor
desempenho e maior simplicidade. O controle fez com que as temperaturas de pico
abaixassem em relacdo ao sistema sem controle e a rotacdo do gerador de energia
elétrica foi mantida com uma variagdo maxima menor que 1% em relacédo a rotacao
de referéncia. Uma modelagem foi feita para um sistema lubrificante seguindo os
mesmos principios da modelagem da turbina split-shaft. Usou-se fundamentos de
mecanica newtoniana e mecanica dos fluidos, com o0 equacionamento da
conservacdo da quantidade de movimento, perdas de pressdo localizada e
distribuida entre outros. O modelo foi simulado primeiramente sem controle e
posteriormente com controle. Através do modelo sem controle viu-se os efeitos do
aumento da perda de carga em um dos ramos do sistema e os efeitos de uma
entrada de referéncia em degrau. Esses efeitos sdo as variacbes das perdas no
sistema e a variagdo do fluxo nos ramos do sistema. Para o modelo controlado

foram testados os controles Pl e PI-D com feedback negativo. Utilizou-se o método



ITAE dentro de um intervalo para escolha dos parametros. O controle escolhido foi o
Pl porque a diferenca de desempenho nédo foi significativa e a parte derivativa
poderia tornar o erro maior devido a forma como o sistema foi modelado. A variavel
de processo foi controlada e os efeitos da variacdo de perda de carga em um dos
ramos do sistema pdde ser observada. Os modelos séo constituidos de varias
partes simples, cada qual pode ser substituida por um modelo mais preciso. Assim,
a modelagem funciona como um guia, mostrando as partes principais do sistema e

podendo fornecer dados para para a elaboracdo de novos modelos.

Palavras-chave: Turbina split-shaft. Modelagem. Simulac&o. Controle PID.



ABSTRACT

The objective of the present work is the development of the model of a split-shaft
micro gas turbine with feed back control system. A bibliographical review of the works
on control of gas turbines indicated that there are very few works dealing this type of
gas turbines. The model was developed starting from the basic geometry of the
turbine and applying the fundamentals of thermodynamics, newtonian mechanics
and fluid mechanics. The components, materials and controls which can be used in a
split-shaft turbine are described. The model is simulated firstly without control and
later with control. The results showed that, for the uncontrolled model, typical
phenomena which may happen in this type of system are seen such as temperature
peaks, influence of one turbine on the other and fuel injection variation due to
combustion chamber pressure variation amongst others. For the controlled model,
the controls PI, PID, PI-D, I-PD and PI-PD with negative feedback are tested. The
parameters choice of each control is determined by the ITAE method whitin an
interval for each parameter. The PI-D control was chosen for its best performance
and simplicity. The control made the peak temperatures lower than the uncontrolled
system and the electricity generator rotation error was kept under 1% with respect to
the reference value. A modeling is done for a lubrification system following the same
principles of the split-shaft turbine modeling. Conservation laws of mechanics and
fluid mechanics are used, such as momentum conservation and energy conservation
equations (pressure loss). The model is simulated firstly without control and later with
control. For the uncontrolled model, the effects on increasing the head loss in one
branch of the system and the effects for a step reference was showed. These effects
are the variations of system losses and the flow variation in the system branches. For
the controlled model, the PI and PI-D controls with negative feedback were tested.
The parameters choice of each control is determined by the ITAE method whitin an
interval for each parameter. The PI control was chosen because the performance
difference was not significant and the derivative part could turn the error bigger due
to the way the system was modelled. The process variable was controlled and the
effects on the variation head loss in one of the system branches was observed. The
models have many simple parts; each one can be replaced by a more complex one if



necessary. Thus, the present modeling may be used as guide for future

improvements.

Keywords: Split-shaft turbine. Modeling. Simulation. PID Control.
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1 INTRODUCAO

Devido a crescente demanda de energia e a escasses de recursos renovaveis
como usinas hidrelétricas e edlicas torna-se necesséario o uso de termelétricas. As
termelétricas tém uma grande vantagem por poderem ser implementadas perto dos
centros onde ha a demanda por esse tipo de energia.

As termelétricas podem funcionar com diversos tipos de combustiveis. As
termelétricas convertem o calor fornecido pela queima do combustivel em energia
para movimentar as turbinas e compressores. As turbinas por sua vez produzem
energia necessaria para movimentar um gerador de energia elétrica e assim esta
energia pode ser distribuida entre os consumidores. Nessas termelétricas, em geral,
sao usadas turbinas de grande porte do tipo Heavy-duty.

Atualmente com a necessidade de energia elétrica mais localizadas em certas
fabricas e industrias, e com o barateamento dos materiais e custos de implantacéo e
manutencdo de microturbinas, essas se tornam uma solucdo interessante. As
poténcias dessas microturbinas podem chegar até 350 kW.

Ha varios esquemas de turbinas e microturbinas que podem ser usadas.
Podem ser citadas turbinas com multi-estagios de expansdo com eixo Unico e com
compressores também de multi-estagios, com ou sem refrigeracdo das pas, tomadas
do fluido de trabalho para regeneracgéo ou refrigeracao para aumentar a eficiéncia do
ciclo e turbinas com mais de um eixo. Esse ultimo tipo de configuracdo, onde ndo ha
conexao entre os eixos, é geralmente utilizada para tracdo mecanica, mas pode ser
usada para producdo de energia elétrica também. Como exemplo de tracao
mecanica podem ser citados os tanques de guerra, 0s helicOpteros, as locomotivas e
as embarcacgoes.

Essas turbinas com eixos desconectados s&o conhecidas por turbinas split-
shaft ou multieixos. As mais simples possuem um turbocompressor (compressor e
primeiro estagio da turbina) e mais um estagio separado também conhecido como
turbina de poténcia, enquanto que o turbocompressor pode ser chamado também de
gerador de gas. Os estagios da turbina podem ter velocidades totalmente diferentes
devido a auséncia do eixo conectando-o0s. Ha turbinas desse tipo que podem ter trés

ou até mais que cinco eixos independentes.
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O objeto do presente trabalho é uma microturbina split-shaft de dois eixos.

A modelagem é importante para projeto de controladores e para uso
adequado nos pontos fora da faixa de operacdo, sem que para iSSO seja necessario
construir um prototipo. A modelagem deve ser o mais simples possivel com o
resultado suficientemente acurado. Portanto, ao menos os fenbmenos envolvidos
devem transparecer nos resultados, como, por exemplo, os efeitos sobre o sistema
guando uma carga € adicionada.

Este texto foi dividido nos seguintes capitulos de forma a organizar suas
partes.

O capitulo 1 mostra uma breve introdugéo, o objetivo do trabalho e a revisédo
bibliografica de trabalhos relacionados a modelagem, simulagcéo e controle de micro-
turbinas a gas.

O capitulo 2 mostra a descricdo do esquema da turbina modelada e as
caracteristicas e tipos aplicaveis dos componentes da turbina. Os componentes sao:
compressor, camara de combustdo, turbina de alta pressdo e turbina de baixa
pressdo. Esse capitulo ainda abrange uma descricdo suscinta sobre a evolucéao de
materiais e revestimentos dos componentes, instrumentagdo, controle da turbina,
sistema de lubrificagdo e caixa de reducdo. Caso o leitor jA conheca o
funcionamento dos componentes, materiais, instrumentacdo e controle de uma
turbina a gas, esse capitulo pode ser ignorado sem prejuizos para o entendimento
da modelagem da turbina.

O capitulo 3 mostra como foi concebida a modelagem. O capitulo pode ser
dividido em cinco partes: a modelagem do sistema térmico, onde o ciclo
termodinamico € descrito; a modelagem matematica do ciclo térmico, onde séo
mostradas as equacOes e consideracbfes usadas; a modelagem do sistema
mecanico, onde sdo definidas as partes que estao contidas no sistema mecanico; a
modelagem matemética do sistema mecéanico, onde sdo mostradas as equacgdes e
consideragdes usadas; os diagramas do simulink, onde sdo mostradas as interagdes
entre 0s sistemas.

O capitulo 4 mostra os resultados de simulacdes para 0s sistemas nao
controlados e discussdes sobre estes.

O capitulo 5 mostra como foram escolhidos os controles, os sistemas com
controle, resultados das simulacbes com os controles e discussfes sobre os

resultados.
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O capitulo 6 contém a conclusao e as sugestdes para trabalhos futuros.

1.1 OBJETIVO

O objetivo do presente trabalho é propor uma modelagem do sistema termo-
mecanico de uma microturbina a gas do tipo split-shaft e de um sistema lubrificante.
Os modelos serao criados sem o0 uso de modelos precedentes, pois nenhum modelo
desse género que pudesse ser usado foi encontrado. Esse modelo deve ser versatil,
porém simples e deve prever o funcionamento de uma turbina antes que seu
protétipo seja construido. A modelagem da turbina € fundamentada em principios da
termodinamica, mecanica newtoniana e mecanica dos fluidos. Uma alternativa para
modelar a influéncia de uma turbina sobre a outra, assim como o estado do fluido de
trabalho entre elas sera proposta. A modelagem do sistema lubrificante tem base em
mecanica newtoniana e mecanica dos fluidos. Os modelos devem poder ser usados
para o projeto de controles. Para que tal objetivo seja atingido, as seguintes etapas
foram realizadas:

- Modelagem matematica e em diagrama do simulink do sistema.
- Especificacdo de controle PID
- Simulacao

A proposta das modelagens € feita para regime permanente, mais

especificamente para uma faixa de operacdo e ndo para o regime transitorio de

startup e shutdown.

1.2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Foi feita uma pesquisa bibliografica nos sitios de busca de trabalhos
cientificos e livros correspondentes ao periodo de antes de 1900 a 2009. Entretanto,
foram encontrados poucos trabalhos sobre modelagem de turbinas a gas do tipo
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split-shaft. Verificou-se que esse tipo de configuracdo é utilizada em locais onde a
tracdo mecéanica € importante. Exemplos de uso sdo alguns helicopteros, navios,
locomotivas e tanques de guerra. E provavel que as empresas que produzem suas
turbinas néo tenham interesse em compartilhar os dados e know-how das mesmas.
Outro motivo, que pode explicar o fato de haver um numero grande de
trabalhos a respeito de turbinas de eixo Unico e poucos trabalhos sobre turbinas
split-shaft, € o conhecimento das variaveis envolvidas na modelagem. A explicacdo

se tornara mais compreensivel com ilustracoes.

comb
1 2 3 4T

Figura 1.1 — Modelo fisico de turbina de eixo Unico

A figura 1.1 representa o modelo fisico de uma turbina de eixo Unico. Os
nameros indicam as etapas dos processos pelos quais o fluido passa. Entre 1 e 2 se
encontra o compressor (C). Entre 2 e 3 se encontra a camara de combust&o. Entre 3
e 4 se encontra a turbina (T). “comb” indica a vazao massica de combustivel. A linha
que liga o compressor diretamente a turbina representa o eixo que liga os dois
componentes fisicamente.

Com a rotacéo (w.) sendo conhecida, sabe-se a vazdo massica de ar (m,) e a
razdo de pressao entre 1 e 2 (RP.). O rendimento do compressor (1) e turbina (n),
calor especifico (cp), temperatura (T,) e pressao (P;) em 1, vazdo massica de
combustivel (Mym,p) € pressao em 4 (P,) sao conhecidos. Assim € possivel se obter
todas as variaveis que faltam para se obter a poténcia liquida na turbina (Wu-q). As
variaveis calculadas sao pressdo em 2 (P,), temperatura em 2 (T,), poténcia no
compressor (W), presséo (P, P,) e temperatura (T3, T,) em 3 e 4 e por fim a poténcia

na turbina (W;) e consequentemente a poténcia liquida (Wliq).
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Tabela 1.1 — Variaveis de uma turbina de eixo Unico

Variaveis conhecidas Varidveis utilizadas  Varidveis calculadas
we, Py, Ty, e M Meomp Pa wWe My, RP¢, My, RPr
mq, RP;,m,, RPy RP;,P;,nc Ty P,,T,, Ps
P,,T,, Py Ty, Ty, 14 W,
We 1M1, Meomp: Tz Ty, Ths, 1ty
T3, mg, my RPr, 7, T3 T,
T, My, T3, Ty, Wc WT' Wliq

onde: m, é a vazdo massica de gas em 2, ms é a vazao massica de gas em 3, m, €
a vazao massica de gas em 4, RP; € a razao de pressao entre a saida da turbina (4)

e a entrada da mesma (3).

comb

1 2 13 4y—l 5 1

Figura 1.2 — Modelo fisico de turbina split-shaft

A figura 1.2 representa o modelo fisico de uma turbina split-shaft. Os nimeros
indicam as etapas dos processos pelos quais o fluido passa. Entre 1 e 2 se encontra
o compressor (C). Entre 2 e 3 se encontra a camara de combustdo. Entre 3 e 4 se
encontra a turbina de alta presséo (TA). Entre 4 e 5 se encontra a turbina de baixa
pressao (TB). “comb” indica a vazdo massica de combustivel. A linha que liga
diretamente a turbina de alta pressdo ao compressor representa o eixo que os liga.

Para o caso de uma turbina split-shaft, até o ponto 3 é possivel encontrar as
variaveis como no caso de eixo unico. A partir do ponto 4 € que surge o problema. A
pressdo (P,) nesse ponto ndo é conhecida e portanto, ndo é possivel calcular a
temperatura (T,) e consequentemente ndo é possivel calcular a poténcia nem da
primeira turbina (W;,) e nem da segunda (W;z), nem a temperatura em 5 (Ts). A
Unica coisa que se sabe € que a pressédo em 4 (P,) deve ser algo entre a pressao em
3 (P;) e em 5 (Pg). Existe uma influéncia da primeira turbina sobre a segunda e da
segunda sobre a primeira. Isso torna a modelagem desse tipo de turbina mais

complexa.
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Por esse motivo a modelagem € quase sempre baseada em dados
experimentais da turbina que se pretende modelar. Um modelo empirico simples é,

entdo, adotado para as andlises subsequentes.

Tabela 1.2 — Variaveis de uma turbina split-shaft

Variaveis conhecidas Variaveis utilizadas  Variaveis calculadas
we, P1, Ty, e, Mras e Meomp, Ps W¢ my, RP;,m,
mq, RP;,m, RP;,ne Ty, Py P,,T,, P;
P,, Ty, Ps T,, Ty, 11y W,
WC mcomb' mlr TZ T3' Th3, Th4, ms

T4 :?'TS :?’WTA :?,

Wrg z?'Wliq,CTA =?

T3,Th3,7’f’l4,m5 T3,P4 =?

onde: w. é a rotacdo do compressor, P; € a pressao no ponto “i”, T; € a temperatura
no ponto “i”, n. é o rendimento do compressor, 1y, € 0 rendimento da turbina de alta
pressao, nrg € 0 rendimento da turbina de baixa pressao, m.,,, € vazao massica de
combustivel, m; é a vazdo massica de gas no ponto “i”, RP; é a razdo de pressao no
compressor, Wliq,cm € a poténcia liquida no turbocompressor (compressor e turbina
de alta presséao).

Os pontos de interrogacéo (?) indicam que as variaveis que nao podem ser
encontradas de forma trivial.

Lazzaretto e Toffolo (2008) estudaram uma turbina split-shaft (LM2500-PE) de
grande porte. O funcionamento e caracteristicas da turbina foram descritos no
trabalho. Essas caracteristicas sdo 0s numeros de estagios do compressor e
turbinas, a poténcia do sistema, a vazdo massica de ar, a injecao de agua, o fluxo de
ar dos estagios de compressao para refrigeracdo das pas das turbinas e frequéncia
de rotacdo do eixo ligado ao gerador. Através de dados experimentais aquisitados
ao longo de alguns meses uma andlise foi feita para se obterem as eficiéncias dos
componentes em carga normal e carga parcial, um modelo empirico simples foi
criado com base em fungbes de transferéncia. Os dados foram obtidos com
controladores agindo no sistema da turbina. As propriedades térmicas do fluido
foram consideradas constantes. SO foi possivel construir o modelo empirico porque
a temperatura e a pressao entre a turbina de alta pressao e a turbina de baixa
pressédo foram medidos, possibilitando a associacdo desses dois componentes com
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funcdes de transferéncia. O principal interesse é a simulacdo de emissbes de
poluentes e previsao de desempenho.

Cocco, Deiana e Cau (2006) estudaram uma turbina de eixo Unico para
avaliacdo de desempenho. A turbina tem poténcia maxima de 100kW, vazao
massica de ar de 0,75 kg/s, razdo de pressao variando de 3,25 a 4,5 e é acionada
por combustdo externa ao sistema. Temperaturas de 800°C, 1000°C e 1200°C foram
utilizadas para testes de eficiéncia. A turbina tem um estagio de expanséo e um de
compressdo, nao usa lubrificagdo nem caixa de reducdo e ndo séo refrigeradas. O
gerador é integrado com um controle de poténcia para regulacdo da frequéncia de
rotacdo. O trabalho apresenta um esquema do sistema desenvolvido, mas ndo ha
diagrama de blocos nem aprofundamento na modelagem desse sistema. A idéia
principal do trabalho é avaliar a influéncia dos parametros de operacdo mais
importantes, como razao de pressao e temperatura de entrada na turbina.

O trabalho de Song et al.(2002) utiliza uma turbina de eixo Unico (GE 7F) de
grande porte. O controle da turbina é feito através das pas guias de entrada no
compressor e vazao massica de combustivel. O trabalho faz uma analise exergética
da turbina, mostrando em quais pontos existe maior ou menor destruicao de exergia,
ou seja, modela os componentes da turbina para uma andlise exergética. Estuda os
casos onde ha carregamento total e parcial. A parte onde ha maior destruicdo de
exergia € a camara de combustao. Além disso, mostra que o ar de refrigeracdo das
pas da turbina destroe uma quantidade consideravel de exergia. A analise da
exergia ajuda a melhorar a eficiéncia de ciclos combinados.

Maldonado (2005) utiliza uma modelagem e simulacdo com comparacao de
resultados experimentais para uma microturbina a gas de eixo unico. A turbina tem
30kW, sua velocidade de rotacéo € variavel de 45000rpm a 96000rpm e seu mancal
€ aerostatico. O objetivo do trabalho é achar os parametros de controle para avaliar
o comportamento da turbina para combustiveis de baixo poder calorifico (diesel e
alcool, por exemplo). O controle é feito para gerar energia elétrica diretamente na
rede elétrica ou operar sozinha. Um fator interessante na modelagem € o uso da
poténcia como disturbio de entrada do sistema, isso foi necesséario devido a grande
amplitude da faixa de rotacdo da turbina. A modelagem como um todo falha ao ser
aplicada em uma turbina do tipo split-shaft pelo explicado anteriormente.

O livro de Soares (2007) descreve os componentes de uma microturbina,

materiais utilizados, aplicacbes, analises econbmicas e fatores de mercado.
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Descreve ainda sobre os parametros de projeto, desempenho do sistema, tipos de
combustiveis e emissfes. O trabalho comenta as etapas de instalagdo, manutencao
e ciclo de vida. Infelizmente, ndo ha modelos de microturbinas, apenas descri¢cdes
sobre as caracteristicas de desempenho em cargas parciais. A idéia principal é
apresentar uma microturbina e suas caracteristicas, e explicar onde, como e em
quais cituagdes € interessante de ser utilizada como solugéo.

O trabalho de Camporeale, Fortunato e Mastrovito (2006) € o que mais se
assemelha ao presente. Este trabalho € o Unico encontrado que trata de um tipo de
modelagem que pode ser usado para turbinas a gas do tipo split-shaft.

A modelagem tem a proposta de auxiliar na construcdo de controle e mostrar
o0 comportamento do sistema quando este opera nos pontos fora da faixa de
operacao.

Sao considerados modulos independentes para cada estagio do compressor
e das turbinas. Os moédulos sdo considerados como “modelos aerotérmicos” com
amortecimento. A turbina e 0 compressor sdo considerados sem volume e a camara
de combustao é considerada como um acumulador de energia. Os valores de saida
s6 dependem dos valores de entrada. Quando ha divisbes, nos estagios por
exemplo, a perda de entalpia e pressao sao considerados com o adicional de uma
variavel auxiliar que é funcdo dos escoamentos de saida.

Os calores especificos foram considerados variaveis com a temperatura e a
pressdo da mistura de gases é a soma das pressdes parciais. As propriedades
termodinamicas consideradas foram: temperatura, pressao, vazao massica e fragdo
massica dos produtos estequiométricos.

A variacdo no compressor foi considerada como quasi-estacionaria para se
poder usar o mapa de estado estacionario. O moédulo permite uso de separadores
para refrigeragcdo das pas da turbina. A turbina também foi considerada quasi-
estacionaria. O médulo considera o rotor e o0 estator com expansao adiabatica do
gas. Para a dinamica dos eixos, foi considerada a poténcia como parametro para
aceleracdo dos mesmos. A modelagem leva em conta a influéncia da valvula, duto
de admisséo de combustivel e tempo de respostas dos termopares.

Sao usados métodos numéricos para solucdo dos sistemas. Foram usados o
meétodo de Euler de 12ordem e o método de Heun de 2%ordem. O mapa de estados
do compressor foi aproximado também. As simula¢cdes foram feitas para uma turbina

de eixo Unico do tipo heavy-duty e uma turbina aeroderivativa split-shaft.
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Na turbina split-shaft foram considerados 2 compressores, extracdo de ar
para refrigeracdo, turbina de alta pressdo com 2 estagios refrigerados, turbina de
baixa pressdo sem refrigeracdo, 0 espaco existente entre as duas turbinas, um
controlador PIl. A pressdo na entrada da turbina de baixa pressdo € usada de
entrada para a turbina de alta pressao para se determinar a queda de entalpia.
Cargas foram aplicadas para as simulagdes.

Os gréficos foram feitos com o controlador ativo.

GAS GENERATOR
I
T

D *_"b‘ 3

2 gb Inlat Qutlel _I_.
Outiel Bu Inlet
B |—r"— @

HP cooling HP coaling
Outlet
Inlet LP cooling LF cooling
in
Pmg e & o E —o{ 4 Pt
Inlet o Generato 5 :
conditions ompressor . shaff HP Turbine
rU—iF'dD
4
p4
@D—Pg load 1 i Pml Inlet [
Py Power| ] = 5
Mechanical Turbine = =1 (D) —{Outet
Load shait = 5

% Power Turbine
n_LP

Figura 1.3 — Diagrama do simulink da turbina  split-shaft retirada de Camporeale et al. (2006)

A figura 1.3 mostra a modelagem do sistema estudado por Camporeale,
Fortunato e Mastrovito (2006). Através dessa figura, se tornam mais claros quais 0s
parametros e relacdes entre as partes do sistema da turbina.

O trabalho de De Mericia (2007), estudou uma turbina a gas split-shaft feita a
partir de 2 turbocompressores aumotivos. Um turbocompressor foi utilizado como
gerador de gas e o outro foi apenas a turbina foi utilizada para o sistema de
poténcia, enquanto que o compressor se tornou a carga de demanda do sistema.

Isso esta representado na figura 1.5.
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Figura 1.4 — Modelo fisico da bancada da turbina  split-shaft de De Mericia. (figura modificada
de De Mericia, 2007)

De Mericia focou-se no controle de operacdo (controle em regime
permanente) que foi considerado o mais importante para o funcionamento do
sistema. Trés estratégias de controle foram apresentadas: o controle de carga-
frequéncia (controle de velocidade), controle de temperatura e controle de
aceleracdo. O controle principal € o controle de velocidade, enquanto que 0s outros
dois funcionam como controles de seguranca. Os dois ultimos controles ndo foram
incluidos porque manteve-se o funcionamento da turbina para valores onde esses
controles ndo seriam necessarios. Para o projeto de controle de velocidade,
modelou-se empiricamente a turbina através de dados experimentais. O controle
escolhido foi um PI. Este foi suficiente para manter a rotacdo do sistema proxima a
rotagcéo de referéncia.

De acordo com De Mericia (2007, p. 108):

[...] uma andlise do funcionamento dessa microturbina, a partir das leis de
mecanica dos fluidos e termodinamica, pode ser usada para se obter mais
informacdes do processo, que aplicadas em conjunto com os dados

observados tendem a melhorar o desempenho do sistema.
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Sem duvida os trabalhos sobre microturbinas estdo crescendo, porém ainda
h& muito a ser melhorado e estudado. Véarios tipos de andlises sobre desempenho e
aplicacoes, assim como experimentos, sdo descritos e executados, porém muito
ainda pode ser feito para a modelagem da dinamica de microturbinas split-shaft a
gas. Esse tipo de turbina é pouco estudada, mas pode ter um grande potencial em
diversas aplicacdes, seja para geracdo de energia elétrica, seja para transporte.

Os controles PID sédo largamente utilizados nas industrias para as mais
diversas aplicacbes. No caso de turbinas a gas eles também sédo utilizados. A
descricdo e principios de funcionamento deles ja foram bem estudados e suas
descricbes podem ser encontradas em diversos livros especializados em controle
PID (ASTROM e HAGGLUND, 1995) e Controle Moderno (OGATA, 2003).
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2 DESCRICAO DE UMA TURBINA A GAS

Este capitulo apresenta uma descricdo sucinta de uma turbina a gas e foi
baseada no livro de Boyce (2006).

O sistema de turbina a gas do tipo split-shaft possui esse nome devido a
auséncia de um eixo ligando o primeiro estagio da turbina com o segundo estagio.
Sendo assim, esses estagios podem ter velocidades de rotacdo totalmente
diferentes.

O sistema consiste de um compressor ligado a uma turbina (primeiro estagio),
uma outra turbina (segundo estagio) e camara de combustéo.

O primeiro estagio € utlizado para fornecer poténcia para 0 compressor,
enguanto que o segundo estagio é utilizado para gerar poténcia.

O sistema também pode ser utilizado para produzir energia elétrica. Para isso,
devem ser acrescentados uma caixa de reducédo e um gerador. O gerador deve ser
mantido a uma rotacéo especifica para o caso estudado e a caixa de reducao tem o
papel de reduzir a velocidade de rotacao da turbina para o gerador.

Todo o sistema € controlado pela inje¢cdo de combustivel. O monitoramento e
as variaveis de controle séo feitas por sensores de pressdo, temperatura e vazao
espalhados pelo sistema.

O esquema da figura 2.1 representa o sistema da turbina a gas modelada.

comb

!

Ger

Figura 2.1 — Modelo fisico da turbina  split-shaft modelada
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7

Onde “C” é o compressor, “CC” é a camara de combustao, “TA” é turbina de
alta presséo, “TB” é a turbina de baixa pressédo, os numeros e setas indicam dutos e
as diferentes etapas que o sistema tem. “comb” indica a injecdo de gas combustivel.
“CR” é a caixa de reducéo, “Ger” € o gerador de energia elétrica. “M” representa um
mancal.

O fluido percorre sempre o0 mesmo caminho. O ar nas condi¢cdes ambiente
entra no compressor por “1”, € comprimido e sai do compressor por “2”. O ar
aguecido entra na camara de combustao por “2”, o gas combustivel é injetado por
“‘comb”, e a mistura dos gases de combustdo e ar sai da camara de combustao por
“3” a alta temperatura. Essa mistura entra na turbina de alta presséo por “3”, sofre
expansao e sai da turbina de alta presséo por “4”. Por “4”, a mistura entra na turbina
de baixa pressao, sofre expansao e sai por “5” com uma temperatura mais alta que a
temperatura ambiente e com a pressao estatica igual a ambiente.

Ainda pode ser citado o sistema de lubrificacdo que é vital para o
funcionamento do sistema mecanico da turbina. O fluido lubrificante passa pelos
mancais “M” e também por processos de filtragem e troca de calor, e depois voltam
para um reservataorio.

As principais partes do sistema térmico s&o: compressor, camara de
combustdo, turbina de baixa pressao e turbina de alta pressdo. Do sistema
mecanico: as massas e inércias dos componentes girantes que englobam as
turbinas, compressor, caixa de reducédo e gerador; o lubrificante e o ar que daréao
atrito viscoso. Para o sistema de lubrificacdo as partes sdo: inércia e massa dos
componentes, como a bomba, por exemplo, e do préprio fluido, perdas viscosas em
valvulas, mancais, tubulagdes, filtros e trocadores de calor.

Apesar de haver configuracfes diferentes para um mesmo componente, esse

sempre mantera sua fungéo bésica.

2.1 COMPRESSOR

Existem dois tipos principais de compressores para turbinas a gas: o

compressor axial e o compressor radial. Ha muita complexidade se forem
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consideradas caracteristicas peculiares dos componentes dos compressores. No
caso de compressores radiais essas peculiaridades sao: a curvatura das pas do
rotor e escoamento do fluido nas mesmas, as pas-guia de admissdo de ar e
difusores, vazamentos, largura do vdo entre as pas de qualquer componente, a
voluta. J& para compressores axiais podem ser citados os estatores, angulo e perfil
das pas, métodos de refrigeracdo das pas.

Os compressores axiais sao constituidos por varios estagios como mostra a
figura 2.2. Cada estagio é constituido por uma fileira de pas do rotor e uma fileira de
pas do estator. O rotor tem 0 papel de transmitir energia cinética para o fluido e o
estator tem o papel de transformar essa energia em entalpia, aumentando a pressao
do fluido. Assim, cada estagio € responsavel por aumentar a pressdo do fluido. A
razdo de pressdo de um estagio para o outro varia de 1,1 a 1,4 e com varios
estagios é possivel atingir, no compressor como um todo, uma razdo de pressao

acima de 40.

Turbina axial de
baixa presséo

Turbina axial de
alta pressdo

Compressar axial
de alta pressao

Compressar axial
de baixa pressao

Figura 2.2 — Compressor axial (BOYCE, 2006)

Geralmente esse tipo de compressor € utilizado em turbinas de médio a
grande porte, onde as vazfes massicas de gases sao elevadas, mas também pode

ser visto em alguns compressores de pequeno porte. O compressor € denominado



30

axial porque o fluxo de fluido atravessa o equipamento na direcdo axial (paralela ao
eixo de rotagéao.

As principais perdas séo o atrito nas paredes do disco que contém as pas, as
proprias pas do rotor e estator, o atrito nas paredes anulares, o angulo de incidéncia
do fluido nas pas do rotor e estator, perdas devido ao perfil das pas e carregamento
das mesmas, perda devido ao vazamento entre a carenagem e as pas da turbina e a
perda de energia cinética do fluido que deixa o estator.

Os compressores radiais sdo geralmente utilizados em turbinas de pequeno
porte e muitas vezes podem constituir o Unico estagio de compressao presente no
sistema. A razao de pressdes pode ser de 3 até 13 em casos experimentais, sendo
que os valores mais comuns ficam entre 3 e 7. O escoamento para relacdes de
pressdo acima de 5 pode ser supersonico exigindo que o difusor tenha uma forma
especial.

O principio de funcionamento é forcar o fluido sobre as pas do rotor devido a
rotacdo do compressor fazendo com que aumente a pressao do fluido tanto pelas
pas quanto pelos difusores.

No compressor radial (figura 2.3), o fluido entra no sentido axial e sai no
sentido radial. As pas-guia de admissdo tém o papel de diminuir o nimero de Mach
relativo na boca do rotor evitando ondas de choque. O ar entra no indutor (parte
inicial do rotor), passa pelas pas e disco. Quando o fluido sai do difusor (parte final
do rotor e inicio da voluta) ele entra em um coletor (voluta) que passara para um
préximo estagio ou outro processo, para camara de combustao, por exemplo.

As principais causas para as perdas de eficiéncia no rotor sdo o choque do
fluido na entrada do rotor, o angulo de incidéncia no indutor, atrito viscoso no disco,
descolamento da camada limite, vazamentos por espacos entre a turbina e a
carenagem, perdas por atrito viscoso turbulento. No estator, as perdas estéo
relacionadas a recirculagdo do fluido na saida do rotor, os angulos de incidéncia e
atrito viscoso nas paredes do difusor e as perdas de energia cinética na saida do

difusor.
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Figura 2.3 — Esquema de compressor radial (BOYCE, 2  006)

O compressor axial € mais eficiente do que o radial, porém o radial tem uma
estabilidade maior. Ter maior estabilidade significa ter uma faixa de opera¢ao maior,
onde a vazdo ndo seja blocada devido a rotacdo da turbina e nem a razdo de
pressao atinja a linha onde ocorre o fendmeno de “surge”. Diz-se que a vazao é
blocada quando esta atinge um maximo e esse maximo ocorre geralmente quando a
velocidade de escoamento atinge a velocidade do som (Mach = 1). O fenbmeno de
“surge” ocorre quando a razado de pressdo € maior do que um certo nivel para uma
dada vazao. Entdo, em curtos espacos de tempo o fluido inverte seu sentido
causando vibracOes excessivas e ruidos. Geralmente o ponto de operacdo é

préximo ao ponto de “surge” porque € ai que sua eficiéncia é maior.

2.2 CAMARA DE COMBUSTAO
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A camara de combustdo ou combustor € a parte que fornece energia para o
sistema, mantendo o seu funcionamento. Se a camara de combustdo parar de
funcionar, o sistema todo para imediatamente.

Como mostra a figura 2.4, tipicamente as camaras de combustdo para
turbinas a gas tem 4 partes principais: a transicdo de entrada, a zona primaria, a
zona secundaria e a transicao de saida. A transi¢éo de entrada é onde o ar com alta
pressdo que sai do compressor entra na camara de combustdo. A zona primaria
onde ocorre a combustéo do gas. Ai se encontram o sistema de ignicdo da chama e
os injetores de combustivel. Essa parte € importante porque se nédo for projetada
corretamente a chama perdera estabilidade e portanto pode apagar ou deixar o
sistema menos eficiente ou até instavel. A zona secundaria € onde ocorre a diluicdo
dos gases de combustdo vindos da zona primaria. Essa diluicdo é responsavel por
homogeinizar a mistura e por conservar a camara de combustdo sem danos por
manter a temperatura da chama dentro de uma faixa segura. A transicdo de saida é
onde os gases advindos da zona secundaria preparam-se para entrar no primeiro
estagio da turbina. Sempre existe uma perda de carga na camara de combustéo

devido principalmente a turbuléncia gerada por sua configuracao.

ignitor carenagem

/ / revestimento
Combustivel . ;f

w o 0 o o o
00| © o o o
\\...__ o o o O |
"q..._‘___
transic&o zona primaria zona secundaria transic&o
de entrada (combustio) (diluig&o) de saida |

Figura 2.4 — Zonas de uma camara de combustdo (BOYC E, 2006)

Existem 3 tipos principais de camaras de combust&o: tubular, tubo-anular e
anular.
As tubulares (figura 2.5) oferecem simplicidade de projeto e vida longa por

causa da baixa taxa de liberacdo de calor. Podem variar de pequenos exemplares
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com 15 centimetros de diametro até maiores do que 3 metros de didmetro. Podem
ser de escoamento direto (“Straight-through”) ou reverso. A maior parte dos
combustores tubulares sdo de escoamento reverso. Esses sdo mais curtos que os
de escoamento direto. Quase 10% do ar entra na zona primaria para queimar o
combustivel, 30 a 40% ¢€ utilizado para fins de resfriamento e o restante € utilizado
na zona secundaria para diluicdo. Unidades grandes geralmente possuem mais que
um bocal.

Figura 2.5 — Camara de combustéo tubular (BOYCE, 20 06)

As camaras tubo-anulares, ilustrada na figura 2.6, sdo os tipos mais comuns.
Sua principal vantagem é a facil manutencdo. Elas tém melhor distribuicdo de
temperatura do que as tubulares. Podem ser de escoamento direto ou de
escoamento reverso, sendo este o tipo mais comum. Em avides, os combustores
sdo de escoamento direto, pois estes possuem uma menor area frontal. Os
combustores tubo-anulares precisam de maior escoamento do que os anulares e
tubulares. Para gases combustiveis de baixa energia, a quantidade de ar requerido
na zona primaria pode ser mais do que 35% do total de ar necessario na camara.
Assim, haverd menos ar disponivel para fins de resfriamento. Portanto, quando as

temperaturas se elevam, comecam a se tornar mais atrativas as configuracdes
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tubular e anular. A combustdo nas tubo-anulares s&o mais uniformes. Seu
desenvolvimento é mais barato do que os outros dois porque apenas um
compartimento pode ser testado ao contrario dos outros que precisariam trocar a

unidade inteira.
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Figura 2.6 — Camara de combustéo tubo-anular (BOYCE , 2006)

As camaras anulares (figura 2.7) sdo mais comumente aplicadas em turbinas
aeronauticas por causa da sua pequena area frontal. Geralmente sao de
escoamento direto. A necessidade de menos ar para resfriamento, comparado com
o combustor tubo-anular, faz com que sua importancia cresca para aplicacbes a
altas temperaturas. Por outro lado, sua manutencdo € muito mais dificil e tende a
produzir um perfil radial e circunferencial menos favoravel para a combustdo se
comparado com os tubo-anulares. Os combustores tem sido usados em algumas
turbinas a gas industriais. As temperaturas mais elevadas e o uso de gases
combustiveis de menor energia fardo com que haja cada vez mais desenvolvimento

deste tipo de camara no futuro.
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Figura 2.7 — Camara de combustdo anular (BOYCE, 200 6)

2.3 TURBINA DE ALTA PRESSAO E DE BAIXA PRESSAO

Héa dois tipos de turbinas a gas: as turbinas radiais e as turbinas axiais. As
turbinas axiais séo utilizadas em mais de 95% dos casos.

Uma vantagem da turbina radial sobre a axial € que o trabalho produzido por
um estagio Unico é equivalente a dois ou mais estagios de uma turbina axial. Outra
vantagem é seu custo menor. As turbinas radiais tem uma eficiéncia geralmente
menor do que as axiais, porém custos iniciais podem ser um incentivo para a sua
escolha. As turbinas radiais tornam-se especialmente atrativas quando os numeros
de Reynolds sdo baixos (Re = 10° — 10°), onde a eficiéncia delas se torna maior do
gue as axiais.

As turbinas radiais tém muitos componentes similares aos compressores
radiais, porém mudam de nomes e funcdes. Ha dois tipos de turbinas radiais as

“cantilevers” e as de escoamento misto.
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As cantilevers sdo muito pouco usadas por causa da baixa eficiéncia e
dificuldades de producéo.

A turbina radial de escoamento misto (uma parte radial e uma parte axial),
ilustrada na figura 2.8, tem o coletor, as pas do bocal, o rotor, o exdutor e o difusor
de saida. O coletor geralmente tem uma é&rea da secdo que diminui ao longo da
circunferéncia. Este recebe o fluido de um unico duto. As pas do bocal de entrada
sdo colocados ao redor do rotor para direcionar o escoamento com uma
componente rotacional desejada. O rotor pode ser dividido entre ndcleo e pas. O
nacleo é a parte axissimétrica do rotor e também € conhecido por disco. As pas sao
integradas ao disco e exercem uma for¢ca normal sobre o escoamento. O exdutor é a
parte final da pa do rotor. Ele é curvado de forma a diminuir a velocidade tangencial
de saida. O difusor de saida é utilizado para transformar a alta velocidade do fluido
gue sai do exdutor em pressédo estatica e assim garantir uma eficiéncia maior para a

turbina. O escoamento deve ser o mais axial possivel.

Figura 2.8 — Turbina radial de escoamento misto (BO  YCE, 2006)

As perdas de eficiéncia sdo devido ao aumento da perda de quantidade de
movimento pelo carregamento das pas (entre 7% e 12%), perdas por escoamento
viscoso (entre 1% e 2%), diferentes direcbes de escoamento em relagdo ao
escoamento principal (menos de 1% em turbinas bem projetadas), perdas pelo

vazamento entre a carenagem e as pas (entre 1% e 2%), perda de calor, perdas por
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angulo de incidéncia (entre 0,5% e 1,5%) e perdas na saida da turbina (entre 2% e
5%).

Perdas devido a fatores externos sdo o atrito no disco (em torno de 0,5%), a
vedacdo, rolamentos e engrenagens, os Ultimos trés somados tém uma perda
percentual entre 5% e 9%.

As turbinas radiais sdo utilizadas em turbocompressores automotivos e
turbinas de helicopteros, por exemplo.

As turbinas axiais podem ser divididas em turbinas de acéo e reacdo. Nas
turbinas de acéo, toda a transformacdo da entalpia em energia cinética ocorre no
bocal proporcionando um escoamento de alta velocidade na entrada do rotor. Nas
turbinas de reacdo a transformacdo de entalpia ocorre parcialmente no bocal e o
restante no rotor.

A turbina de agdo, como mostra a figura 2.9, consiste de um grupo de bocais
seguidos de uma fileira de pas. O gas € expandido no bocal transformando energia
térmica em energia cinética. A pressado estatica decresce no bocal enquanto a
velocidade absoluta aumenta. O gas a alta velocidade choca-se contra as pas do
rotor convertendo a energia cinética em trabalho no eixo. A velocidade absoluta
diminui no rotor, mas a presséao estética e velocidade relativa se mantém constantes.
Para obter um grande eficiéncia a velocidade das pas deve ser ao menos metade da
velocidade de saida do gas no bocal. Podem se usar varias fileiras de pas com pas-

guia entre elas para diminuir as tensdes e a velocidade na ponta das pas.

Moving
Blades

Nozzle

DD

Figura 2.9 — Esquema de uma turbina de acédo (BOYCE, 2006)
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7

A turbina de reacdo, mostrada na figura 2.10, € o tipo de turbina mais
utilizada. Nela tanto o bocal quanto as pas agem como bocais de expansdo. A
pressdo estatica cai ao longo das pas estaticas e moveis. As pas estaticas agem
como bocais direcionando 0 escoamento para as pas moveis. A velocidade relativa

entre as pas moveis e 0 escoamento € praticamente paralela ao eixo de rotacao.

Nozzle | Moving | Nozzle | Moving
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Labyrinth Seals[
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Figura 2.10 — Esquema de uma turbina de rea¢édo (BOY CE, 2006)

A maioria das turbinas axiais possuem mais de um estagio. Os primeiros
estagios sao de acao e os finais tem quase 50% de reacao. A parte de acdo gera o
dobro da saida se comparado a parte de 50% de reacdo compativel, porém a
eficiéncia do estagio de acdo é menor do que a eficiéncia do estagio de 50% de
reacao.

A causa principal da perda de eficiéncia € o desenvolvimento da camada
limite nas pas e nas paredes da turbina. Muitas vezes esse aumento da camada
limite gera vértices no interior da turbina. Essa perda depende principalmente do
perfil das pas e dos gradientes de pressao.

Outras perdas sdo causadas pelo espaco existente entre a ponta das pas da
turbina e a carenagem da turbina. O escoamento que passa por esse espaco gera
perda de pressao, vazamento e turbuléncia que acaba atrapalhando o escoamento
principal. A ndo coincidéncia do angulo de incidéncia do escoamento e das pés, e a
dissipacgdo viscosa no disco também geram perdas.
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As perdas mencionadas podem variar de 8% até 18% das perdas totais.
Os sistemas de resfriamento das pas ndo sdo um topico do trabalho e ndo
serdo descritos. Esses métodos séo utilizados geralmente para turbinas axiais de

grande porte, alta eficiéncia ou/e alta temperatura.

2.4 EVOLUCAO DOS MATERIAIS E REVESTIMENTOS

Os materiais e os sistemas de resfriamento tém sido dois fatores importantes
para o0 aumento da temperatura de combustdo e portanto no aumento da eficiéncia
da turbina. O primeiro estagio da turbina requer propriedades de materiais mais
extremas que o resto do sistema por causa da temperatura e tensdo mecanica
serem mais altas. Uma grande melhora foi a mudanca da forma como o cristalino
nas péas era desenvolvido. No inicio, os grdos do material cresciam sem um sentido
preferencial, entdo, surgiu a solidificacdo direcional que proporcionava graos que se
formavam paralelamente ao eixo principal. Isso proporcionou maior resisténcia a
fadiga e ao escoamento. O préximo passo foi a criacdo de pas com monocristais, ou
seja, eliminacdo dos gréos e mais uma vez houve a melhora na resisténcia a fadiga
e ao escoamento. Para melhorar ainda mais sdo usados aditivos na superficie das
pas aumentando também a temperatura de fusdo das mesmas. Atualmente as
ceramicas Sao 0s materiais que conseguem atingir as maiores temperaturas com as
melhores propriedades para uma alta eficiéncia nas turbinas.

Os revestimentos sdo também muito importantes devido a sua funcdo de
protecdo contra corrosao, oxidacdo e degradacdo das propriedades mecanicas. Ha
trés tipos basicos de revestimentos: revestimentos de barreira térmica, de difusdo e
spray de plasma. Os revestimentos térmicos sao feitos com uma camada isolante

térmica e podem reduzir a temperatura das pas em torno de 50°C até 150°C.

2.5 INSTRUMENTACAO
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As turbinas mais modernas sdo controladas digitalmente e tem
monitoramente em tempo real. O maior problema das turbinas é a temperatura das
pas. Pirbmetros, transdutores dindmicos de pressdo e acelerdbmetros sédo alguns
sensores usados para monitoramento e controle.

Os pirbmetros ainda estdo sendo investigados para uso em turbinas a gas
para medicdo direta da temperatura do metal das pas. Atualmente sdo medidas as
temperaturas dos gases de exaustdo para se controlar a turbina. O uso de
pirdometros faz com que o parametro mais importante seja controlado e assim pode
ser usada a capacidade maxima de operacédo da turbina.

Os transdutores dinadmicos de pressao sao Uteis para detectar problemas no
compressor antes que eles ocorram. Devido a pressao nos compressores, o risco de
blocagem e de “surge” aumentam devido a pequena faixa de operacdo entre esses
dois pontos. Na camara de combustdo sdo usados para garantir que cada
gueimador esteja queimando o combustivel igualmente entre si e assim mantendo
um funcionamento mais suave.

O monitoramento de desempenho € importante porque prolonga a vida da
turbina, diagnostica problemas, eleva o intervalo de tempo entre revisdes e
principalmente economia de combustivel, assegurando que esta esta trabalhando no
ponto de maior eficiéncia. E interessante notar que no ciclo de vida de uma turbina
0S gastos iniciais sdo 8% do total, os custos de operacédo e manutencao sao 17% e
0 custo do combustivel 75%, como mostra a figura 2.11. Portanto, o investimento em

controle é algo que deve ser levado muito em consideracao.

Custo inicial
8%

Custo de manutencéo
17%

| Custo inicial
B Custo de manutencéo
O Custo de combustivel

Custo de combustivel
TEY

Figura 2.11 — Custos ao longo da vida de uma planta  de ciclo combinado (BOYCE, 2006)
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2.6 CONTROLE

O sistema de controle de uma turbina pode ser dividido em trés fungdes
fundamentais: controle de sequénciamento de start-up e shutdown, controle de
protecdo da turbina e controle de regime permanente. Todos 0s sistemas usam
sensores (exemplo, termopares) e atuadores (exemplo, valvula de combutivel).

O sistema de controle pode ser feito em malha aberta ou em malha fechada.
O controle em malha aberta manipula a variavel de controle dependendo da entrada
e nao utiliza nenhuma medicdo. O controle em malha fechada utiliza uma ou mais
medicbes para manipular a variavel de controle.

O controle em malha fechada pode ser em alimentagdo direta ou
realimentacdo ou ambos. No controle com realimentacdo, as variaveis a serem
controladas sdo comparadas com valores de referéncia. A diferenca entre essas
variaveis e a referéncia é utilizada pelo controlador e este tem o objetivo de
minimizar esta diferenga. No controle com alimentagdo direta, o controle usa o
carregamento medido para posicionar a variavel de controle de modo a minimizar o
desvio resultante. Muitas vezes os dois tipos de controle sédo usados juntos.

A figura 2.12 mostra um diagrama de blocos tipico:

Controle
de Carga
pré-alimentacéo ‘
(feedforward)
Referéncia Erro Controlador Varidvel
da Planta controlada ’
realimentacéo Variavel
manipulada

&

Laco de Realimentacéo
(feedback)

Figura 2.12 — Diagrama de bloco com controle de ali mentacéo direta e realimentacao
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Um controle classico pode ter parametros proporcionais, integrais, derivativos,
de atraso entre outros. Os parametros devem ser cuidadosamente escolhidos para
gue ndo haja nem inefetividade e nem instabilidade da planta.

O controle de sequénciamento tanto de “start-up” quanto de “shutdown” tem a
funcdo de comandar a seqUéncia dos processos necessarios para 0 inicio do
funcionamento da turbina e desligamento da turbina, respectivamente. Por exemplo,
0 “start-up” poderia ter a seguinte sequéncia: ligar sistema de lubrificacdo (evita
contato mecanico), ligar motor auxiliar para que o compressor comece a rodar e
comece a comprimir o ar (faz com que o fluxo caminhe no sentido correto), apos
certa rotacdo ou pressdo o combustivel é injetado na camara de combustédo, a
ignicdo é iniciada, o motor auxiliar é desacoplado e a rotacdo da turbina é
aumentada sem carga até o ponto 6timo de funcionamento (faz com que o sistema
funcione independentemente), a partir desse ponto € possivel colocar carga na
turbina. Ja o “shutdown” poderia ter a sequéncia inversa: tirar a carga da turbina,
diminuir sua rotacdo até o ponto que o motor auxiliar puder ser acoplado, cessar a
injecdo de combustivel, apds o rotor parar desligar o sistema de lubrificacao.
Principalmente para turbinas com grande diametro, mas também para de pequeno
porte, o0 motor auxiliar mantém seu funcionamento durante um intervalo de tempo e
0s gases de combustdo fornecem calor gradual e vagarosamente a turbina para que
nao haja gradientes grandes de temperatura e evitar dilatacbes que possam fazer
com que as pas do estator encostem nas pas do rotor, quebrando-as. Ainda, esse
método previne que o gerador elétrico, que fica geralmente do lado do compressor,
superaqueca e que os sensores, do mesmo lado, sejam danificados.

O controle de protecdo tem a funcdo de monitorar todos os parametros
importantes do sistema e forgar um “shutdown” se necessério. Este sistema é
independente dos outros. O sistema de protecédo protege contra sobrevelocidade,
sobretemperatura, vibracéo, extingdo da chama, e perda de lubrificac&o.

O sequénciamento de “start-up” e “shutdown”, assim como o controle de
protecdo ndo sao objetivos deste trabalho e portanto ndo serdo modelados.

O controle de regime permanente é o mais usado dos trés porque ele é o que
funciona por mais tempo continuo. Esse controle deve manter uma rotagdo
especifica porque assim fornecera energia para a rede elétrica com frequéncia
constante. O controle ndo deve permitir que a rotacdo oscile muito, isso porque,

além de ser ruim por perder a eficiéncia, pode provocar blocagem ou “surge” no
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compressor e na turbina. O controle atua principalmente na valvula de injecdo de
combustivel. Ainda poderia controlar a injecdo de vapor de agua no sistema, mas
esse também néo é foco do trabalho.

Geralmente, controladores PID séo suficientes para controlar uma turbina em

regime permanente.

2.7 SISTEMA DE LUBRIFICACAO

A principal funcdo de um sistema de lubrificacdo € manter o atrito baixo entre
todas as partes que tém movimento relativo. Assim, maior disponibilidade de
trabalho e menor desgaste entre as pecas é garantido. O sistema de lubrificacéo
pode servir ainda como um sistema de troca de calor, ou seja, este retira calor de
partes onde esquentam devido ao atrito mecéanico e viscoso, e partes quentes do
sistema térmico, como as turbinas, mantendo a viscosidade do 6leo controlada e
também sua pressdo em pontos determinados.

Um sistema tipico de lubrificacdo compreende um reservatorio de Oleo
lubrificante para alimentar as bombas, trocadores de calor, filtros, distribuicdo de
fluxo de 6leo para cada componente do sistema e retorno do 6leo dos componentes
para o reservatorio. Entende-se por componente, por exemplo, a lubrificacdo do
mancal da turbina ou caixa de reducéo.

O reservatério deve ser fechado para que o 6leo ndo seja contaminado por
sujeira e agua. O ponto de saida de 6leo do reservatério para a bomba deve ser na
parte mais inferior do reservatorio e o ponto de entrada de 6leo deve ser longe do
ponto de saida para ndo haver perturbacdes e interrupcdes no fornecimento de 6leo
para a bomba. A quantidade de volume de 6leo no reservatorio deve ser suficiente
para preencher todos os componentes do sistema (dutos e componentes).

Ha varios tipos de bombas que podem ser usadas cada qual com a
necessidade do projeto. Os tipos sdo: bombas radiais, bombas de deslocamento
positivo, bombas de engrenagem entre outras. As bombas tém o papel de fornecer
fluxo de Oleo lubrificante e manter certas pressées em pontos especificos do

sistema.
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Os filtros seguram particulas indesejaveis que entram no 6leo lubrificante.
Essas particulas surgem devido ao contato do ar contaminado com 6leo em partes
abertas do sistema, a combustdo do gas na turbina, a sujeira no sistema e
desprendimento de partes de tubos e componentes em contato com o 6leo. O filtro
também insere uma perda de carga significativa no sistema de lubrificagéo.

Os trocadores de calor retiram o calor do 6leo fazendo com que este trabalhe
na temperatura ideal para que o sistema lubrificante mantenha o bom
funcionamento. O 6leo esquenta devido a atritos viscosos e principalmente ao calor
trocado com a turbina, compressor e caixa de reducao.

As vedacdes mecénicas também tem papel importante que é impedir a
contaminacdo do 6leo e manter uma pressao de 6leo no mancal ou rolamento. Ha
algumas vedacdes que aumentam seu potencial conforme a rotacdo do rolamento

aumenta sendo necesséario o0 aumento continuo da presséo na vedacao.

2.8 CAIXA DE REDUCAO

A caixa de reducdo é utilizada quando o eixo de rotacdo da turbina gira com
frequéncia diferente da frequéncia da rede elétrica para a maxima eficiéncia da
turbina. Geralmente ela é utilizada em turbinas de médio e pequeno porte. As
turbinas de grande porte para terem uma eficiéncia mais alta evitam o uso de
reducées porque estas sao fontes de resisténcia mecanica. Portanto, utilizam
rotacoes mais baixas do que as microturbinas e diametros maiores.

A caixa de reducdo ou caixa de engrenagens possui um conjunto de
engrenagens que é acoplado a saida da turbina que gira algumas vezes mais rapido
do que a frequéncia de rede, e a outra extremidade da caixa € acoplada ao gerador.
As frequéncias de rede sdo geralmente de 60Hz e 50Hz, portanto o gerador deve
girar em uma dessas freqiiéncias dependendo do caso. E uma caixa selada com

vedacOes e ha entrada e saida de 6leo lubrificante.
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3 MODELAGEM

A modelagem da turbina a gas foi baseada em principios de conservacgao
derivados da termodindmica, mecéanica classica e mecéanica dos fluidos. O modelo
da turbina split-shaft foi criado utilizando os mesmos principios de Morishita e Faria
(2006), onde um modelo foi criado a partir de equacdes funamentais de
conservagcao, sem se basear em qualquer outro modelo. Para termodinamica foi
utilizado o livro de Van Wylen, Sonntag e Borgnakke (2003), para mecanica classica
foi Beer e Johnston (1994) e para mecanica dos fluidos foi Fox e McDonald (2001).
A modelagem da turbina a géas split-shaft € o tema principal, portanto o sistema de
controle serd simples. Serdo utilizados alguns controles tipo PID. Sendo o mais
simples um Pl e o mais complexo um PI-PD. A modelagem do sistema de
lubrificacdo ter4d base em mecénica dos fluidos (FOX e MCDONALD, 2001) e
mecanica classica (BEER e JOHNSTON, 1994), e seu controle serd no caso mais

complexo um PI-D.

3.1 MODELAGEM DO SISTEMA TERMICO DA TURBINA

O ciclo padrdao a ar é o ciclo Brayton. Este consiste de dois processos
isobaricos e dois processos isoentropicos, como mostrado na figura 3.1. Os
processos isobaricos ocorrem na camara de combustdo e nos trocadores de calor
ou torres de resfriamento. Os processos isoentropicos sao a compressao do gas no
compressor e a expansao deste na turbina.

No caso do ciclo Brayton aberto, o gas que sai da turbina ndo volta para o
compressor. Sendo assim, ndo é necessario o uso de trocadores com a finalidade
de reduzir a temperatura do gas na saida da turbina e fazer com que este volte a
uma temperatura baixa na entrada do compressor.

O ciclo real de uma turbina possui algumas diferencas do ciclo Brayton (figura
3.2). As principais sao: ineficiéncias do compressor e da turbina, e perda de presséo

na camara de combustdo. Isso significa que o compressor necessitara de mais
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poténcia para trabalhar nas mesmas condicées do ciclo Brayton e a turbina

produzira menos trabalho. A perda de pressédo na camara faz com que o trabalho na

turbina se torne ainda menos eficiente do que no ciclo Brayton ideal.
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Figura 3.1 — Ciclo Brayton Padréo (BOYCE, 2006)
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O funcionamento térmico de uma turbina do tipo split-shaft pode ser explicado
por um ciclo Brayton. A principal diferenca entre o ciclo split-shaft e o ciclo simples &
o fato de haver dois estagios de expansao ao invés de um. O sistema pode ser
dividido em duas partes: o turbocompressor ou gerador de gas que compreende o
compressor e a turbina de alta pressao, e a turbina de baixa pressao ou gerador de
poténcia. A figura 3.3 ilustra o caso da turbina split-shaft e mostra que ha 3

processos isoentropicos e 2 isobaricos para o caso ideal.

Q
— :
1 2 3 4
\ ] "]
i
/ T
compressor turbina de turbina de
alta presséo baixa presséo

S

Figura 3.3 — Esquema da turbina split-shaft com gréafico da comparacgéo do ciclo tedrico com o
real. O indice “a” indica os pontos onde o ciclo re al difere do tedrico (BOYCE, 2006)

Quando uma turbina split-shaft esta funcionando em regime permanente, a
turbina de alta pressdo produz uma poténcia igual a poténcia consumida no
compressor. O restante da energia sera utilizada para mover a turbina de baixa

pressao.
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O problema surge quando o sistema esta em regime transitorio. A turbina de
alta pressdo deve produzir trabalho para poder acelerar a rotacdo do
turbocompressor e fazer com que o compressor aumente o fluxo de ar e a razdo de
pressao.

No caso de uma modelagem simples de um ciclo simples, a pressao na
entrada e saida do sistema sdo conhecidas e iguais, portanto € possivel aplicar
diretamente a teoria de termodinamica nesse tipo de sistema. Ja no caso de um
ciclo split-shaft, a presséo entre a turbina de alta presséo e a de baixa pressao nao é
conhecida. Além disso, a turbina de alta presséo exerce influéncia sobre a turbina de
baixa pressao e vice-versa.

Nesse espaco entre a turbina de alta pressdo e a turbina de baixa pressao, a
pressdo € determinada principalmente pela pressao originada do compressor com
uma pequena variacdo dependendo da perda de carga devido a turbina de baixa
pressao. Ja, a poténcia necessaria no compressor para uma dada situacao € gerada

na turbina de alta presséao.

3.2 MODELAGEM MATEMATICA DO SISTEMA TERMICO

Algumas consideracdes foram feitas para a modelagem do sistema. Essas
consideracdes sao relacionadas as propriedades dos gases, efeitos de transferéncia
de calor e rendimentos. Essas consideragcdes serdao comentadas conforme as
descri¢cbes forem exigindo-as.

O fluido de trabalho (ar) foi considerado como um gas perfeito, com calores
especificos constantes. Além disso, o ar e o lubrificante foram considerados como
fluidos newtonianos.

A diferenca de entalpia de um gas pode ser definida de tal forma que seja
representada aproximadamente como a diferenca de temperatura absoluta

multiplicada pelo calor especifico a pressao constante (eq.(3.1)).

h — hi =Cp- (T - Tl) (3.1)
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onde: h; é a entalpia no ponto “i”, cp € 0 calor especifico a pressédo constante e T; €
a temperatura do gas no ponto “i”.

A diferenca de energia interna de um gas também pode ser definida de tal
forma que seja representada aproximadamente como a diferenca de temperatura

absoluta multiplicada pelo calor especifico a volume constante (eq.(3.2)).

u—u;=c¢, (T—T) (3.2)

onde: u; € energia interna do gas no ponto i, ¢, € o calor especifico a volume
constante.
A temperatura e a pressdao na entrada do compressor sao iguais a

temperatura e a pressao ambiente (eq.(3.3)).

Tomp = T1

Pomp = P4

(3.3)

onde: T,,,» € @ temperatura ambiente, T; é a temperatura na entrada do compressor,
P, € @ pressao ambiente, P; € a presséo na entrada do compressor.
A primeira lei da termodinamica para volume de controle pode ser

representada como se segue na eq.(3.4):

WA : 4 . Vi?
E=Q—W+Zme-(he+7+g-Ze)—st-(hs+7+g-ZS) (34)
onde: E é a variacdo de energia no volume de controle, Q é a taxa de calor recebido
pelo volume de controle, W é a poténcia produzida pelo volume de controle, m, é a
vazao massica que entra no volume de controle, m, € a vazdo massica que sai do
volume de controle, V, € a velocidade da massa que entra no volume de controle, V;
€ a velocidade da massa que sai do volume de controle, Z, € a altura que a massa
entra no volume de controle, Z; é a altura que a massa sai do volume de controle, g
€ a aceleracdo da gravidade.
Os termos de velocidade e altura de entrada e saida de massa séo

geralmente desprezados para uma turbina estacionaria. Esses valores séo
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pequenos em relacdo a variacdo de entalpia ou os valores de entrada e saida
acabam se cancelando. N&o ha acumulo de energia no sistema, ou seja, £ = 0.

Para um determinado processo politrépico, tem-se a eq.(3.5):

n-1
Tarn _ (ﬂ) " (3.5)
T;

P;
onde: T(;41) € a temperatura do gas em “i + 1", T; € a temperatura em “i”, P;;; € a
pressdo em “i + 17, P; € a pressao em “i” e n € o coeficiente politropico.

A eficiéncia do compressor é calculada a partir do processo isoentropico. Foi
considerado que no processo isoentropico, o coeficiente politrépico n € constante

para qualquer temperatura (eq.(3.6)).
n=k=— (3.6)

A temperatura na saida do compressor, no processo isoentropico, adiabatico

e reversivel é:
k—1

P\ k-
Tpe =T, - (P_Z) (3.7)
1

onde: T, é a temperatura isoentrépica em 2, P, € a pressédo em 2.

O rendimento do compressor (1) € entao:

TZS - Tl

= 3.8
Nc T,—T, (3.8)

onde: T, é a temperatura em 2.
Combinando as equacdes (3.7) e (3.8) chega-se a temperatura que deveria
efetivamente sair do compressor se este fosse adiabatico.

E com esta temperatura que o trabalho no compressor é calculado.
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We = m, - cpar * (T —T1) (3.10)
onde: W, é a poténcia consumida pelo compressor, cpar € 0 calor especifico a
pressao constante para o ar.

A temperatura na saida do compressor € menor pois existem perdas que
devem ser consideradas. A perda de calor ocorre por conveccao entre o gas e a
parede do componente, radiacdo e convec¢cdo do componente para o ambiente, e
conducgdo na parede do componente. Portanto, a temperatura real de saida deve ser
sempre menor do que a calculada pelo metodo de eficiéncia isoentropica com
processo adiabatico.

T, +T
=21 T1> (3.11)

Tyreaqt = T2 — g2 < >

onde: T, .4 € atemperatura real dos gases na saida do compressor.
As constantes a;;4; tem o objetivo de incluir a perda de calor em um
processo. Elas sdo sempre positivas. O indice “i,i + 1" representa o ponto de

entrada e saida respectivamente de um processo.
Qi+ >0 (3.12)

Embora a variagdo da perda de calor tenha uma certa inércia, essa foi
desconsiderada na modelagem, ou seja, pode haver um erro ha magnitude do calor
perdido.

A diferenca de poténcia entre a vazdo massica que entra no compressor e
qgue sai do compressor é dada pelas vazbes massicas multiplicadas pela entalpias

reais respectivas:

Z me,C : he,C - 2 ms,C : hs,C =m (hl - hz,real)

= Thl . Cp,ar . (Tl - Tz,real)

(3.13)

onde: m, ¢ € a vazdo massica que entra no compressor, h, ¢ € a entalpia da massa
que entra no compressor, Mg € a vazao massica que sai do compressor, h;c € a

entalpia da massa que sai do compressor.
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A perda de calor no compressor pode ser calculada pela eq.(3.14).
QC =my Cpar " (Tz,real - TZ) (3.14)

A vazdo massica no ponto 2 (m,) é considerada igual a vazao massica em 1

(m,), ou seja, ndo ha vazamentos:

A eq.(3.16) representa 0 processo de aquecimento do ar ao passar pela
camara de combustdo. O primeiro termo da equacdo representa a energia dos
gases de combustdo na saida. O segundo termo inclui trés partes. A primeira parte
representa a energia do ar em 2, a segunda parte representa a energia de entrada
de combustivel e a terceira parte representa o potencial de energia disponivel no

gas combustivel, o poder calorifico inferior (PCI).

(ml *Cpar T Meomp Cp,comb) - T3
=my - Cp,ar : Tz,real + Meomp Cp,comb : Tcomb + Meomp (3.16)

- PCI

onde: ¢, 4 € 0 calor especifico a pressao constante do ar, m,m,, € a vazao massica
de combustivel, ¢, .,mp € 0 calor especifico a pressao constante do combustivel, T; €
a temperatura adiabatica do gas na saida da camara de combustéo, T,,,, € a
temperatura do combustivel na entrada da camara de combustao.

A vazao massica de ar € muito maior que a vazao massica de combustivel. A
relagdo massa de ar sobre massa de combustivel € muito maior que 50. Portanto, o

erro introduzido por tal consideracao € pouco significativo.

Mecomb * Cp,comb Kmy - Cp,ar - (ml *Cpar + Meomp * Cp,comb) ~Mmy - Cpar (3.17)

Aplicando a eq.(3.17) na eq.(3.16) chega-se a seguinte equacao:

my - Cpar* T; =m, - Cpar* Tz,real + Meomp - PCI (3.18)
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A temperatura de saida da camara de combustdo considerando o sistema
adidbatico e sem perda de presséo é dada da seguinte forma:

T. = ml “Cpar” Tz,real + mcomb - PCI (3.19)
3 = ; .
my - Cpar

Considerando a perda de calor na camara de combustéo devido a conveccgao,
conducdo e radiacdo, a temperatura de saida real se torna menor do que a

calculada para o caso adiabatico.

T; + T
3 2,real _ Tl) (3.20)

T3rea1 = T3 — 23 - < 5

Na camara de combustdo é onde ha maior perda de calor por radiacédo devido
a alta temperatura que esta atinge por causa dos gases de combustédo (chama), que
podem passar de 1200 K.

A diferenca de poténcia entre a vazdo massica que entra na camara de
combustéo (m,c) € que sai da camara de combustéo (m;.c) € dada pelas vazdes

massicas multiplicadas pela entalpias reais respectivas (h, ¢, hs cc):

Z me,CC : he,CC - Z ms,CC : hs,CC = ml “Cpar” (T3,real - Tz,real) (3.21)
A perda de calor respectiva & camara de combustao (QCC,Sai) é:

QCC,S =Mmy - Cpar* (T3,real - T3) (3.22)

O calor que entra na camara de combustao (Qcc,entm) € equivalente ao poder

calorifico inferior (PCI) multiplicado pela vazdo massica de combustivel.
QCC,e = Meomp - PCI (3.23)

A troca de calor total na cAmara de combustio (Q..) é a soma do calor que

entra e do calor que sai, pois ndo ha trabalho na camara de combustao.
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Qcc = Qcc,e + Qcc,s (3.24)

Como mencionado anteriormente a vazao massica de ar € muito maior que a
vazao massica de combustivel. Portanto, é razoavel considerar que a vazdo massica
na saida da camara de combustédo € igual a vazdo massica de ar. Assim, a injecao

de combustivel se torna, apenas, uma injecédo de calor no sistema.
Thl > Thcomb o Thg = Thl + Thcomb = ml (325)

Seguindo a logica da eq.(3.25), tem-se que em todos os pontos a vazao

massica € igual a vazao massica na entrada do compressor.
ms = Tfl4 = Th3 = mz = ml (326)

A temperatura de saida da turbina (T,s), considerando-a isoentropica,

adiabatica e reversivel, € dada por:

k-1
k

P,
Tys = T3,real ) (P_> (3.:27)
3

onde: P; é a pressao na saida da camara de combustdo e P, € a pressao na saida
da turbina de alta pressao.

O rendimento isoentropico da turbina de alta pressao (nr4) é:

T4 - T3,real

Nra = T, (3.28)

s T3,real

onde: T, € a temperatura de eficiéncia isoentropica.
Reconfigurando a eq.(3.28), o valor da temperatura de saida da turbina para o

calculo da poténcia referente a mesma pode ser obtido pela eq.(3.29).

T, = T3,real + N4 (T4s - T3,real) (3.29)
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A poténcia gerada pela turbina de alta presséo (W;,) € calculada da seguinte

forma:

WTA =m, Cpar " (T4 - T3,real) (3.30)

A perda de calor também deve ser considerada para a obtencdo da
temperatura real de saida da turbina de alta presséo (T,,.q ). Portanto, a
temperatura real € menor do que a calculada para o sistema adiabatico e com
eficiéncia isoentroépica.

T, + T
4 3,real _ Tl) (3.31)

Tyreat =Ty — Qzq - ( >
onde: a3, € 0 coeficiente de perda de calor para a turbina de alta presséo.

A variacdo da energia total do gas na turbina de alta presséo é proporcional a
vazao massica de ar e a diferenca entre as temperaturas reais na saida e entrada da
turbina de alta presséao.

A diferenca de poténcia entre a vazdo massica que entra na turbina de alta
presséo (m.r,) € que sai da turbina de alta pressédo (m,r,) € dada pelas vazdes

massicas multiplicadas pela entalpias reais respectivas (he 4, hs14):

Z me,TA : he,TA - Z ms,TA : hs,TA =m, Cpar - (T4,real - T3,real) (3.32)

A perda de calor na turbina de alta pressdo (Qr,) é calculada através da
seguinte equacéao:

QTA =m, - Cpar " (T4,real - T4) (3.33)

A temperatura de exaustdo dos gases da turbina de baixa pressao (Tss) no

processo adiabatico, isoentrépico e reversivel € dado por:

P\ k-
Tss = Tyrear * (_> (3:34)
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onde: P, € a pressao do gas na saida da turbina de baixa pressao, P; é a pressao na
saida da turbina de baixa presséao.

O rendimento isoentropico (nrg) da turbina de baixa presséao é:

Nrp = TS — T4,real (3.35)
e TSs - T4,real .
Reescrevendo a eq.(3.35) de forma a obter Ts, tem-se:
Ts = T4,real + B * (TSS - T4,real) (3.36)

A poténcia gerada na turbina de baixa pressdo (W;g) € calculada da seguinte
forma:

WTB =m, - Cpar " (TS - T4,real) (3.37)

Essa é a poténcia que serd utilizada para mover o gerador que produziri
energia elétrica.

A temperatura real de exaustéo do gas na turbina de baixa pressao (Ts,eq:).
considerando que ha perda de calor, é dada por:

T + T,
5 4,real _ T1> (3.38)

Tsrear = Ts — Qys - ( )

A diferenga de poténcia entre a vazdo massica que entra na turbina de baixa
presséo (m,rp) € que sai da turbina de baixa presséo (m;rp) € dada pelas vazdes

massicas multiplicadas pela entalpias reais respectivas (h, rp, hs rp):

Z me,TB ’ he,TB - Z ms,TB : hs,TB = ml “Cpar (TS,real - T4,real) (3.39)

A perda de calor (Q;5) é calculada com base na diferenca entre a temperatura

real e a temperatura que seria obtida para um sistema adiabético.

QTB =m, - Cpar " (TS,real - TS) (3.40)
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3.3 MODELAGEM DO SISTEMA MECANICO

Os principais fatores que definem como essa variagdo ird ocorrer sao
relacionados com a massa do corpo e 0 amortecimento que o mesmo sofre. A
modelagem é feita com base na mecanica classica e na teoria de mecanica dos
fluidos de atrito viscoso.

A modelagem do sistema pode ser dividida em turbocompressor (compressor
e turbina de alta pressao), turbina de baixa presséo, caixa de reducao, valvula de

admissao de combustivel e gerador de energia elétrica.

3.4 MODELAGEM MATEMATICA DO SISTEMA MECANICO

O turbocompressor, a turbina de baixa pressao e os demais componentes tém
apenas um grau de liberdade.

A modelagem dos corpos que giram em torno de um eixo, no caso
unidimensional que € suficiente para descrever o sistema do trabalho, € feito da
seguinte maneira:

M=] - &+B-w (3.41)

Isso significa que o torque (M) é igual ao momento de inércia do corpo (J)
multiplicado pela aceleracdo angular (w), mais o coeficiente de amortecimento (B)
vezes a velocidade angular (w). A poténcia em um eixo € igual ao torque
multiplicado pela velocidade angular do mesmo. A poténcia (i) utilizada na equagéo
vem da poténcia térmica gerada pela combustdo. Sendo assim, multiplicando-se a

eq.(3.41) pela velocidade angular obtém-se a equacao seguinte:

M-wo=W=] @& -w+B-w? (3.42)

A eq.(3.42) ndo € uma equacao linear. Portanto, o método numérico de Euler

foi utilizado para aproximar a solucdo. O método de Euler é suficiente para as
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primeiras analises do sistema sem controle. O método de Euler pode ser encontrado
em Humes et al. (1984).

Para um pequeno intervalo de tempo é plausivel considerar que a aceleracao
angular constante. Assim, a velocidade de um ponto posterior sera considerada
como a velocidade atual mais a aceleracdo angular multiplicada pelo intervalo de

tempo.

i+1
Wiy = w; + f O.Jl'dt =w;+ d)i - At (3.43)
i

onde: w;;, € a velocidade angular no tempo “i + 1", w; € a velocidade angular no

tempo “i”, At é o intervalo de tempo entre “i + 1" e “i".
Rearranjando a eq.(3.42), pode-se obter a aceleracdo angular (w;) em fungéo

da velocidade angular (w;).

, W B o (3.44)
w, = —— .

' ] w;
Entdo, a aceleracédo angular (w;) pode ser substituida e a eq.(3.43) pode ser

reescrita somente em funcéo de w;.

W - B - w?

T o At (3.45)

Wiy = W; +

A caixa de reducao tem algumas engrenagens de diferentes tamanhos que
tem a finalidade de aumentar ou diminuir a velocidade angular ou o torque na ponta
de um de seus eixos.

A intencdo de modelar a caixa de redugdo é introduzir sua dindmica no
conjunto. Para exemplificar a caixa de reducdo sera representado um conjunto com
duas engrenagens.

A velocidade tangencial no ponto de contato entre as duas engrenagens é
considerado igual.

0)1 * Tl = _(UZ * rz o (UZ = _0)1 = _(Ul . le (346)
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onde: w; € a velocidade angular da engrenagem “1”, r; € 0 raio primitivo da
engrenagem “1”, w, é a velocidade angular da engrenagem “2”, r, € 0 raio primitivo
da engrenagem “2”, N;, € a reducdo entre as velocidades angulares das
engrenagens.

O diagrama de corpo livre mostra que a for¢ca que a engrenagem “1” aplica na
engrenagem “2” (F;,) € igual em valor, porém tem sentido contrario a forca que a

engrenagem “2” aplica em “1” (F,;). Isso ocorre devido ao principio de acéo e

M,
F21
2
1

Figura 3.4 — Diagrama de corpo livre para um par de engrenagens

reacao.

Fip = =F5 (3.47)

Fazendo a igualdade para os torques envolvidos e colocando em forma de

sistema de equacdes, obtém-se:

My —Fy -1 =]1-w+ By wq

. 3.48
My —Fy -1y =]; Wy + By - wy (3.48)

Combinando as equacdes (3.47) e (3.48), chega-se a seguinte igualdade:

My—]i-w1 =By wy —My—J, w;— By w,

(3.49)
4] L)

Substituindo w, da eq.(3.46) na eq.(3.49), rearranjando os termos e igualando

a equacdo a zero, tem-se:
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My +M, Ny =1y +N& - Jo) —wy - (By+ Ny -By) =0 (3.50)

onde: (J; + N4 -J,) € o momento de inércia equivalente, (B;+ Ny, -B,) é 0
amortecimento equivalente.
A poténcia na engrenagem “1” (W,) é igual ao torque aplicado diretamente

(M;) nela multiplicado pela sua rotacéo (w-).
Wl = Ml . (,Ul (351)

Multiplicando o segundo termo da eq.(3.50) por w,; e substituindo com os
valores da eq.(3.46), chega-se a conclusdo de que esse valor é igual a poténcia

aplicada na engrenagem “2” (w,).

N12 .
wq Mz . N12 = _Mz Wy N_ = _WZ (352)
12

Multiplicando a eq.(3.50) por w;, combinando as equagdes (3.50), (3.51) e
(3.52), e fazendo com que a aceleracao angular da engrenagem “1” (w,) seja escrita

em funcdo da velocidade angular da engrenagem “1” (w,), obtém-se:

Wl _Wz —a)f - (By +N122 *By)
wy - (Jq +N122 J2)

0, = (3.53)

A analogia pode ser usada para sistemas com mais engrenagens. Portanto, a
caixa de reducdo € modelada com a analogia apresentada e conforme sua
configuracdo. Trazendo todos os termos de inércia (/) e os amortecimentos viscosos
(B) para a turbina de baixa pressdo, ou seja, somando o valor de momento de
inércia da turbina de baixa pressdo com o momento de inércia refletido devido a
caixa de reducédo e ao gerador, e fazendo da mesma forma para o amortecimento

ViSC0s0, a seguinte equacao € obtida:

. . 2
i Wrp = Wyem — w7p - BTB,total (3.54)
TB — :

WTtp ']eq
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Um exemplo para um momento de inércia refletido ou equivalente (J.,) com o

gerador (Js.r), Caixa de reducado com trés lances de engrenagens (Jz) € mais a

turbina de baixa pressao (J;z) €:

Jeq =Jr8 +Jg1 + Jg12 + Niz - (]EZ + Je23 + N33 - Ugs +]Ger)) (3.55)

onde: J;; € 0 momento de inércia da engrenagem “1”, Jz1, € 0 momento de inércia
da engrenagem que conecta a engrenagem “1” com a engrenagem “2”, N;, é a
reducdo entre as engrenagens “1” e “2”, Jz, € 0 momento de inércia da engrenagem
“2", Jg23 € 0 momento de inércia da engrenagem que conecta a engrenagem “2” com
a engrenagem “3”, /g3 € 0 momento de inércia da engrenagem “3”, N,5; é a reducao
entre as engrenagens “2” e “3”.

As constantes N;;,; s80 as redu¢des que ocorrem na caixa de engrenagens,
ou seja, sao as relagbes de diametro primitivo da engrenagem “i” (d;) sobre o

diametro primitivo da engrenagem “i + 1" (d;;1)-

(3.56)

A proxima etapa mostra como séo baseados os calculos dos amortecimentos
viscosos. Ha dois fatores principais a serem considerados. Um € o atrito devido a
viscosidade do 6leo e o outro é devido a viscosidade do ar. O atrito do ar poderia ser
considerado como um arrasto, mas isso acarretaria em saber como o ar escoa pelas
pas e corpo do rotor. Assim, o atrito viscoso é mais simples e consegue ao menos
exemplificar essas perdas.

As viscosidades dos fluidos variam muito com a temperatura e muito pouco
com a pressdo. Apesar de a variacdo de temperatura do 6leo ndo ser pequena é
possivel, para fins de modelagem com controle, considerar que a viscosidade desse
€ constante ao longo do tempo e do trajeto. Para o ar, a diferenca de temperatura
nos diversos componentes foi considera porque a viscosidade do ar tem influéncia
no sistema da turbina.

A tensao de cisalhamento de um fluido em um mancal com eixo girante, pode

ser considerada como o deslizamento de uma placa plana sobre outra com fluido
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entre elas. Essa consideracdo é tdo mais precisa quanto menor for a espessura do
filme de 6leo e quanto maior o raio do eixo, e 0 quanto mais proximo o fluido é de
um fluido newtoniano.

A area de cisalhamento € aproximadamente a area interna do mancal de

deslizamento onde o eixo é apoiado.

d U; Wi T
T; = HUfiuido H = Ufido

€A:2'T['T'i'Ll' (3.57)

i i

onde: A é a area de contato do mancal com o fluido, t; € a tensdo de cisalhamento

, . . A s . du; ., . .
do mancal, psp,iq, € @ viscosidade dinamica do fluido, d—;‘f é a derivada da velocidade
L

do fluido em relacéo a altura do lubrificante a partir do eixo, r; € o raio do mancal e L;
€ a largura do mancal.

O momento viscoso associado ao mancal e o eixo (M,,;s.) € obtido a partir do
segundo termo do lado direito da equacao (3.41). Esse momento é igual a forca de
cisalhamento (t;-A) multiplicada pelo raio de atuacdo da mesma (r;). Entéo,
substituindo os termos na equagéao (3.57), chega-se que o amortecimento viscoso

(B;) € aproximadamente:

2.1 - ..L..’r.g
Myisce =Bi-w; =1, A-1; ~ By = ‘u)l/. —
l

(3.58)

Visto que ha imprecisdes relativas as areas, viscosidades e outros fatores nao
considerados, um fator multiplicativo de ajuste (a4;.,) Se torna necessario. O fator
visa ajustar o amortecimento de forma proporcional ao amortecimento viscoso. Com
estudos fenomenoldgicos mais profundos do sistema de mancal e/ou o uso de
comparagdes com experimentos, esse fator poderia ser determinado.

Como mencionado anteriormente, o 6leo foi considerado como tendo uma

viscosidade constante e portanto o0 amortecimento viscoso (B; 4¢,) € da forma:

2. Ly
Bi,(’)leo = Agleo * v, (3.59)
i
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O ar nas pas e corpo do rotor modifica amplamente sua viscosidade em
funcdo da temperatura. Portanto, a equagdo para calculo do termo de
amortecimento viscoso (B; ;) inclui a viscosidade em funcéo de uma temperatura

média (T;). Esta sera descrita posteriormente.

2-m-L; 1P

Vi

Bi,ar = Qgr " Ui (Tl) ) (3.60)

onde: r; € 0 raio médio de atuacdo das pés da turbina, L; € o comprimento da
turbina, y; € 0 espacgo entre a carenagem da turbina e o rotor, a,,- € 0 coeficiente de
ajuste.

A eq.(3.61) de viscosidade do ar proposta por Sutherland (FOX; MCDONALD,
2001) se torna bem util para o caso apresentado. O Unico termo que deve ser

colocado na equacéao é a temperatura absoluta do ar.

S
~
N w

k
b= 1,458 - 10-6F‘9K05 e S=1104K (3.61)

Ugr =

t
+
~

onde: u,,- € a viscosidade dinamica do ar, b e S sdo os coeficientes da equacao de
Sutherland para o ar.

No caso dessa modelagem foi utilizada a temperatura média estimada para
cada componente. Como o compressor € a turbina de alta presséo estdo conectados
por um eixo, a viscosidade deve ser referente a média do conjunto (T.r,). Portanto, a
temperatura média € o valor que devolve o valor da viscosidade média na eq.(3.61).

A temperatura, entdo, pode ser calculada como:

T1+T2+T3+T4

= 3.62
Tera = 2 > 2 ( )

Substituindo na equacao de Sutherland:

1,458 - 1076 - T2,

= _ (3.63)
Har,cTa 110,4 + Tors
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onde: uq, cra € a viscosidade dindmica do ar para o turbocompressor.
A Unica parte do segundo estagio que tem influéncia da viscosidade do ar € a

prépria turbina de baixa pressdo. A média de temperatura (T;5) é calculada como:

_ T, + T

Substituindo na equacao de Sutherland:

1,458 - 1076 - Ty

= — 3.65
HarTB = 1704 + Typ (369

onde: u,,rp € a viscosidade dinamica do ar para a turbina de baixa presséao.

Tendo o valor das viscosidades nos pontos de interesse € possivel calcular
em cada instante 0 amortecimento viscoso devido ao contato do ar com as paredes
e pas dos componentes.

Seguindo as equacles apresentadas, para o calculo do amortecimento devido
ao Oleo lubrificante, contando com a caixa de reducdo, para a turbina de baixa

pressao (Beg sie0), t€M-se:

— 2
Beq,()leo - BTB,éleo + BEl,éleo + N12

, (3.66)
: (BEZ,éleo + N23 : (BE3,()leo + BGer,éleo))

O amortecimento viscoso total para o turbocompressor (Bcratora) € @ SOMa

do amortecimento viscoso devido ao 6leo lubricante do compressor (B¢ ge0) € da
turbina de alta presséo (Br,e0) € da soma do amortecimento viscoso devido ao ar

do compressor (B¢ 4,) € da turbina de alta pressao (Bra qr).

BCTA,total = BC,c’)leo + BTA,c’)leo + BC,ar + BTA,ar (3.67)

O amortecimento viscoso total para a turbina de baixa pressao (Brp ¢ora1) € @

soma da parcela do amortecimento devido ao ar na turbina de baixa presséo (Brg 4)
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e da parcela devido ao 6leo (B.410), Que € 0 amortecimento equivalente na turbina

de baixa pressao dada pela eq.(3.66).

BTB,total = Beq,()leo + BTB,ar (3.68)

O compressor tem duas fungBes principais nos sistemas de turbina a gas. A
primeira € suprir as perdas de carga de todo o sistema e a segunda é aumentar a
pressdo do ar e assim a eficiéncia do ciclo.

Para simplificar a modelagem do compressor foi considerado que a vazao
massica de ar (1m,) é proporcional a rotacdo do compressor (wer4). A vazao massica
maxima (my ;,4,) dividida pela rotacdo maxima do compressor (wcramax) fornece o
coeficiente angular e a rotacdo do compressor multiplicada por esse coeficiente

fornece a vazao massica de ar.

. ml,méx
m1 = (UCTA (369)
WeTAmax

A razdo de pressao entre saida (P,) e entrada do compressor (P,) tem uma
relacdo linear, porém esta inicia da unidade visto que a pressao na saida € sempre
maior que a pressdo na entrada. No caso limite onde o compressor se encontra

parado, a pressao é igual nos dois pontos.

P, 1
RPc(wcra) = P o (RPC,méx “Wera t 1) (3.70)
1 WceTAmax

Uma das maiores dificuldades desse tipo de sistema € encontrar a pressado no
ponto “4”, ou seja, a pressao entre a turbina de alta pressdo e a turbina de baixa
pressao. Isso ocorre porque a pressao nessa regido varia com a pressao gerada
pelo compressor e com a diferenca de rotacdo entre a turbina de alta presséo e de
baixa pressao. Definir como e quanto essas influéncias atingem esta pressao é algo
muito complexo. Portanto, o presente trabalho propde uma forma simples de estimar
esse valor.

A influéncia na variacdo de pressao em 4 (P,) é estimada pela diferenca de

rotacdo entre o turbocompressor (wcrs) © a turbina de baixa pressdo (wrg). As
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rotacBes sdo normalizadas dividindo cada uma por sua respectiva rotacdo maxima
possivel ( Weramax Wrmax )- A diferenca entre a rotagdo normalizada do
turbocompressor e da rotagdo normalizada da turbina de baixa pressado é
multiplicada por um fator de influéncia (@, fuencia)- E razoavel considerar-se essa
influéncia visto que uma maior vazdo de ar pode fazer com que o angulo de
incidéncia do ar nas pas da turbina de baixa pressdo mude aumentando a perda de

pressao entre os pontos 4 e 5.

w w
CTA TB > (3.71)

Arp,TB = Ainfluéncia < -
Wceramax  WTBmax

A razao de pressdo na saida da turbina de alta pressdo sobre a pressédo na
camara de combustdo (RP;,) é proporcional a razdo de pressdo no compressor e
tem a influéncia do fator de influéncia das rotacdes da turbina de alta presséao
(arpra4) € da turbina de baixa pressao (arprg). A presséo na saida da turbina de alta
pressdo deve ser um valor intermediario entre a pressao de saida do compressor

(P,) e da presséao atmosférica (P;).

RPy, = Lt !
TA =5 — (3.72)
P, 1- (aRP,TA + aRP,TB) + RP¢ - (aRP,TA + aRP,TB)

Os fatores de influéncia devem ser valores entre O e 1.

Resumindo, as relagbes de pressédo nos pontos de interesse sao obtidas da

seguinte forma:

RPe =22 ¢ RP =24 . Rppy=—. -5 D 3.74
c=p ¢ MraTp  NTET o RPLT P P, (3.74)

Para a razdo de pressdo da turbina de baixa pressdo com a pressao
atmosférica (RPrg), nota-se que esta € a pressao atmosférica (P;) dividida pela

pressao na saida da turbina de alta pressao (P,).
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A vélvula proporcional de combustivel foi modelada como um sistema de
segunda ordem utilizando-se a referéncia Ogata (2003). Para se obter as
caracteristicas da valvula foi considerado o maximo sobre-sinal e o tempo de
acomodacao.

No exemplo, considerou-se um sobre-sinal (M, ) de 5% e tempo de

acomodacéo (ts) de 1 segundo.

Y G
M,=e <\/1—€2) = 0,05 (3.75)
ts = * =1 3.76
s = a)n . ( - S ( . )

As equacdes (3.75) e (3.76) fornecem os valores do coeficiente de

amortecimento (¢) e da frequéncia natural (w,,).
¢(=06901 e w, =579 rad/s (3.77)

A frequéncia natural (w,,) € também:

k.-
w, = |2 (3.78)

Mysw

Colocando-se uma massa para a valvula (m,;,,), obtém-se a constante de

mola (k,s;,) € 0 amortecimento (b,4;,,), da seguinte forma:

Myaw = 0,2 kg (3.79)

N
kyaw = 6719% e by =2 -w,-{ -myz, =1,600N-m-s (3.80)

Com todas as constantes do sistema encontradas, pode-se escrever a

equacado do movimento da valvula (x(t)).

wy oo
x(t)zl——(z.e Cont. sen(wy, /1 —7%-1) (3.81)
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Quanto mais aberta a valvula mais combustivel esta deve injetar no sistema,
porém aqui encontra-se mais uma dificuldade. Como a pressdo na camara de
combustéo é variavel com a rotacdo do compressor para uma mesma abertura de
valvula, o fluxo de combustivel diferirh. Se a pressao fosse constante, entdo, a
valvula trabalharia como uma valvula proporcional comum.

Para descrever como varia a injecdo de combustivel foi utilizada a teoria de
perda de pressdo em dutos com fluidos incompressiveis. Apesar de 0 gas
combustivel ser compressivel, a forma como o escoamento deste ocorre na valvula
nao € conhecido e, portanto, para considerar algum efeito causado no sistema por
esta optou-se por tal teoria. Portanto, para uma primeira aproximacao e analise dos
efeitos da variacdo da pressédo na camara de combustdo, esse modelo é suficiente.

A velocidade do combustivel antes da injecao deste na camara é:

m

h=vol - p=A-V-0 ~ V= 3.82
m=wvol -p P A (3.82)

A perda de carga do combustivel imediatamente antes da saida da valvula é
igual a diferenca da pressdo (AP) do combustivel antes de passar pela valvula e a
pressao na camara de combustdo. A valvula insere uma perda de carga proporcional
(K) a velocidade de escoamento (V). Entdo a vazdo massica de combustivel (m.ymp)

pode ser escrita como:

onde: g é a aceleracdo da gravidade, A é a area do duto, p é a massa especifica do
fluido, m € a vazdo massica de fluido.

Como os parametros de area (4) e massa especifica (p) sdo constantes para
0os pontos escolhidos, mostra-se que a vazdao de combustivel varia
proporcionalmente com a abertura da valvula e com a raiz quadrada da diferenca de

pressdo do combustivel e da camara de combustéo.
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. 1
Meomp = Coatw * \/_? VAP = Cpapy * Xpaw - Y, PInjComb - P, (3.84)

A constante C,;;,, € calculada como a vazdo massica maxima de combustivel
(Mcomb,max), dividida pela abertura maxima da valvula (x,4,max) € raiz quadrada da
diferenca maxima de pressao para o regime permanente. Portanto, a vazao maxima
real pode ser maior do que a estimada quando a valvula abre rapidamente e

totalmente.

C _ Mcomb,méx (3.85)
valv — .
Xvalv,max * \/PlnjCOmb - PZ,méx

onde: P jcomp € @ pressdo do combustivel antes da valvula, P, s, € @ pressao

maxima na saida do compressor.

3.5 MODELAGEM DO SISTEMA LUBRIFICANTE

A base principal para a modelagem do sistema lubrificante foi Fox e
McDonald (2001) para a parte de mecanica dos fluidos e Beer e Johnston (1994)
para a parte de mecénica classica.

O sistema lubrificante deve manter as partes onde ha atrito mecanico (caixa
de reducdo, por exemplo) e onde quer se evitar o atrito mecanico (mancal
hidrostatico, por exemplo) com escoamento de lubrificante. Devido ao cisalhamento
do lubrificante e o contato deste com partes quentes do sistema, este deve ser
resfriado em um trocador de calor para se manter a temperatura relativamente baixa
e conservar as propriedades desejadas.

O sistema lubrificante tem varias partes e fungcdes como mencionado na
secdo 2.7. No caso, considera-se as singularidades do sistema lubrificante, como
tés, valvulas e mancais hidrostaticos, o tipo de fluido lubrificante e suas
propriedades, como viscosidade e massa do fluido, e o tipo de bomba, como bomba

de pistdo, bomba de engrenagens ou de outro tipo.
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3.6 MODELAGEM MATEMATICA DO SISTEMA LUBRIFICANTE

Inicialmente na modelagem deve-se se descobrir os fatores que influenciam o
sistema lubrificante e a bomba utilizada. As principais variaveis sao: velocidade do
fluido nos dutos, pressao na bomba de lubrificante e rotacdo da bomba. A eq. (3.86)
mostra esses fatores. Esta € a equacdo base para a modelagem de um sistema de

lubrificacao.

WB=PB'A1'V1+mlub'V1'V1+UB'wB'd)B-I_BB'w%) (386)

onde Wy é a poténcia da bomba, P; é a pressdo na bomba, A, é a area da sec¢éo do
duto na saida da bomba, V; é a velocidade do fluido na saida da bomba, m;,;, € a
massa de lubrificante no sistema de lubrificac&o, V; é a aceleracdo do fluido na saida
da bomba, J; € 0 momento de inércia da bomba, By € 0 amortecimento viscoso da
bomba, wy € a velocidade de rotacdo da bomba e wy € a aceleracdo de rotacdo da
bomba.

O objetivo do sistema lubrificante, nesse caso, é variar a pressdo no mancal
do turbocompressor para que esse continue sempre lubrificado e, por ser
hidrostéatico, sem contato do eixo com o mancal de forma que néo vase lubrificante
pelo selo mecéanico. Para cada velocidade de rotagédo do turbocompressor deve-se
ter uma pressdo no mancal compativel com esta velocidade. A lubrificagdo do
mancal da turbina de baixa pressao néo é tao importante porque o eixo desta turbina
gira a uma velocidade bem inferior a velocidade do turbocompressor. Para a
producdo de energia elétrica, a rotacdo da turbina de baixa pressdo deve ser
praticamente constante.

A bomba sera representada por “B”, “TC” € o trocador de calor, “B1” e “B2”
sdo os tés que dividem o fluxo para 0s mancais e junta 0S novamente,
respectivamente, “M1” e “M2” sdo 0s mancais do turbocompressor e turbina de baixa
pressao respectivamente, “valvl” é a valvula manual para modificar a vazdo em “M1”
com variagdo da perda de carga, L; é a linha 1 e corresponde ao trecho entre a
entrada de 6leo do sistema e a entrada de “B1”, L, € a linha 2 e corresponde ao

trecho entre a saida de “B1” e a entrada do mancal “M1”, L; € a linha 3 e
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corresponde ao trecho entre a saida de “M1” e a entrada de “B2", L, € a linha 4 e
corresponde ao trecho entre a saida de “B1” e a entrada de “B2”, L é a linha 5 e

corresponde ao trecho entre a saida de “B2” e a saida de 6leo do sistema.

TC
Bomba

Reservatorio v

Figura 3.5 — Modelo fisico do sistema lubrificante

O nuamero de Reynolds (Re) é importante para se definir se 0 escoamento &

turbulento ou laminar. No caso de um duto circular obtém-se a eq.(3.87).

e:V1'D1'P:4'Q1'P
U pu-m- Dy

(3.87)

onde: D; € o didmetro do duto em 1, u é a viscosidade dindmica, p € a massa
especifica do fluido e Q, é a vazao volumétrica do fluido. A viscosidade dinamica é
considerada constante porque considera-se que os efeitos do modelo ja possam ser
vistos dessa forma e que o trocador de calor € suficiente para trocar o calor
necessario para manter o fluido a uma temperatura estavel.

Para qualquer ponto pode-se achar a velocidade do fluido (V) em funcéo da

vazao volumétrica (Q) para um duto circular atravées da eq.(3.88).

0=A-V= VeV =— (3.88)

Para o caso onde ha escoamento laminar, a perda de carga pode ser descrita
pela eq.(3.89).
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—p'L'V:C1'L'V (3.89)

Para o caso onde ha escoamento turbulendo, a perda de carga pode ser

descrita pela eq.(3.90):

p-V?

3.90
5 (3.90)

APpyrp = K, -

Para se conseguir saber qual a pressdao em “M1” deve-se descobrir qual a
velocidade do fluido na linha 2. Fazendo a igualdade das diferencas de pressoes

antes de “B1” e depois de “B2” como mostra a eq.(3.91).
AP23 = AP4 (391)

onde AP,; é a diferenca de presséo referente ao caminho que contém “M1” e AP, é a
diferenca de presséao referente ao caminho que contém “M2”.

Utilizando a perda de carga em cada trecho reespectivo, a e€q.(3.91) se torna
a eg.(3.92). Os K; sao as constantes de perda de carga no ponto “i". Supde se que

para um lubrificante, de alta viscosidade, o escoamento nas linhas € laminar.

p- V¢ p- V3
Kpi12 > +C Vo (Ly+L3) + (KMl + KBZ,35) S

2

p-Vi

= Kp114 - +Cy Ly Vi + (Koawr + Kyz + Kpaas)  (3:92)

p- Vi
2

onde Kp, 1, € a perda de carga em “B1” quando o escoamento vai da linha 1 para a
linha 2, K3, 14, € a perda de carga em “B1” quando o escoamento vai da linha 1 para
alinha 4, Kp, 35 € a perda de carga em “B2” quando o escomento vai da linha 3 para
a linha 5 e Kp, 45 € a perda de carga em “B2” quando o escoamento vai da linha 4

para a linha 5.
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Como o fluido lubrificante é considerado incompressivel e todos os dutos tém
o0 mesmo diametro, a velocidade na linha 1 é igual a soma das velocidades na linha

2 e nalinha 4.

V1 = Vz + V4_ o V4 = V1 - Vz (393)

Substituindo a eq.(3.93) na eq.(3.92).

(KMl + Kp2,35 — Kvaiw1 — Kuz — K32,45) P
Vi
2
A
+ (C1 “(Ly + L3+ Ly + (Kvalvl + Ky + K32,45) P Vl) Vs
B (3.94)
(Kvalvl + Ky + Ko as + Kp1,14 — KBl,lZ) P V12>
2

+_(Cl'L4_'V1+

Assim, uma equacdo do segundo grau € obtida. Os termos podem ser
definidos como “A”, “B” e “C” para facilitar a visualizagcdo. O termo “A” deve ser
positivo para se achar V,. Com a formula de Bhaskara, o valor de V, € encontrado.

Na eq.(3.95), o termo +A é positivo porque ndo ha sentido fisico se V, for

negativo. O fluido escoa em apenas um sentido.

—B + VA
2-A

A=B?—4-4-C e V, = (3.95)

Como as constantes sdo geralmente positivas, com excecdo de Kp,35 €
Kp, 45, que em alguns casos podem ser negativas, “B” € sempre positivo e “C” é
sempre negativo. O caso onde uma dessas constantes pode ser negativa é quando
no té o fluxo direto € muito maior do que o fluxo do ramo lateral. Nessa situacao, o
fluxo do ramo direto tem mais energia e se mistura com o fluxo do ramo lateral que
tem menos energia, fazendo com que esse aumente sua energia de acordo com

Ding et al.(2005). Isso poderia ocorrer em “B2”.
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B>0e C<0 (3.96)

Caso “A” seja negativo, entdo para se usar o mesmo método deve se
substituir V, na eq.(3.92) e assim obter o valor de V,. Desta forma, “A” se torna

positivo novamente.

(Kvalvl + Ky + Kz a5— Ky — K32,35) P

2
A

+ (C1 “(Ly+ Ly +Ly) + (KMl + KBZ,35) P V1) -V
B

(KB1,12 + Ky1 + Kpz 35 — KBl,14) P V12> ~0
> =

V7

(3.97)

+_<Cl(L2+L3)V1+

Por Bhaskara chega-se a eq(3.98). Nota-se novamente que o termo VA é

positivo porque nao ha sentido fisico no valor negativo de V,.

—B + VA

Utilizando a eq.(3.99), chega-se ao valor de V.
V, =V, =V, (3.99)

Tendo agora V, fica possivel encontrar a pressdao em “M1”. Percorrendo o

caminho contrario ao fluxo de lubrificante desde o reservatério chega-se ao valor de

Py1.-

p- VP
Puy = Pagm + Cy - Ls - Vi + (K + Kataa) - —— + (Kozas + K1)

, (3.100)

p-V;
2

+C-Ly-V,—Hys-p-g
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onde P,,, € a pressdo atmosférica, K44, € a perda de carga na saida da linha 5
para o reservatoério, Hy, € a altura do mancal em relacdo ao nivel de lubrificante no
reservatorio e g é a aceleracdo da gravidade.

Continuando a percorrer 0 percurso no contra-fluxo obtém-se a pressao na

bomba.

p- VP
Pg=Pys —Pyem +C1 - Ly - Vo +Cy - Ly - V1 + (K31,12 +Kent) T (3.101)

+Hyi-p-g

onde K,,,; € a perda de carga na entrada da linha 1 do reservatario.

Com as informacfes obtidas consegue-se achar o primeiro termo do lado
direito da eq.(3.86).

Para o segundo termo do lado direito da eq.(3.86) deve-se achar a massa de
lubrificante no sistema. Como o fluido € considerado incompressivel, sabendo-se os
volumes de cada trecho,somando eles e multiplicando pela densidade do lubricante

obtém-se a massa.

My, = voly - p +voly - p+vols-p+wvoly-p+vols-p+volre - p
(3.102)
+volg - p

onde vol; € o volume da parte "i" e p é a densidade do fluido lubrificante.
Como os dutos séo circulares, entdo pode se calcular o volume facilmente

sabendo-se o diametro do duto e o comprimento da linha.

T - Df

3.103
2 (3.103)

UOli=Ll"Ai=Ll"

Calculados os dois primeiros termos da eq.(3.86), passa-se para os dois
altimos, que séo referentes a bomba. Supde-se que J; e By sdo conhecidos,
restando descobrir a relagdo entre a rotacdo da bomba e a velocidade do fluido na
linha 1.

Considerando que a bomba é de engrenagens, a vazdo desta deve ser

continua. O aumento da vazado aumenta com o aumento da rotacdo da bomba,
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porém 0s escoamentos secundarios aumentam e portanto, a vazao de lubrificante
aumenta menos do que a rotacdo da bomba. A rotagdo em fungédo da velocidade
pode ser escrita como na eq.(3.104), pois a velocidade pode ser facilmente obtida
pela eq.(3.88).

wg(N=a; - Vi+a, V (3.104)
Devido ao considerado anteriormente:
a;>0 e a, >0 (3.105)

As constantes a; e a, podem ser obtidas tirando-se dois pontos distintos do

mapa de uma bomba e fazendo a seguinte igualdade.

-1

2
[al] _ lvpontol Vpontoll ) wB,pontol] (3.106)

a 2 w
2 Vpontoz Vpontoz B,ponto2

Outra forma de obter @, e a, € pegar varios pontos do mapa da bomba e
aproximar por uma equacdo do segundo grau utilizando o método dos minimos
quadrados. O método pode ser visto em Humes et al.(1984).

Derivando-se a eq.(3.104) obtém-se:

wg(V)=2-a;-V-V+a, -V (3.107)

Fazendo-se as devidas multiplicacGes para posteriormente serem substituidas

na eq.(3.86), tem-se:
wB'd)B =2-0(%-V13-V1+3-0(1-0(2'Vlz'Vl-I—a%'Vl-Vl (3108)
wi=af Vi+2-a,-a, VP+as -V (3.109)

Substituindo os termos calculados na eq.(3.86) e colocando V; em evidéncia,

tem-se:
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v Wy =Py A Vi —Bp-(af Vit +2-a;-a, VP +af V) (3110
e mlub'V1+]B'(z'af'Vf+3'a1'a2'V12+a%'V1) .

Aplicando-se o0 método de Euler para se obter o movimento do fluido no

sistema lubrificante, tem-se:
i+1 . .
Vi+1 = Vi + f Vi -dt = Vi + Vi - At (3.111)
i

E substindo a eq.(3.110) na eq.(3.111):

Viit1
—V +WB—PB-Al'Vl’l-—BB-(af-Vfi+2'a1-a2-V13:i+a%-Vlz‘i) (3112)
= Vi .
l My Vi +Jp- (2-a V3 +3-ay-ay -V + a3 - Vi)
- At

onde V, ;4, € a velocidade do fluido na linha 1 no tempo “i + 1" e V;; € a velocidade
do fluido na linha 1 no tempo “i".

“B1” e “B2” devem ser colcadas no sistema de forma a permitir que o fluxo em
“M1” seja facilitado. Assim, a pressdo em “M1” é aumentada para um menor fluxo de
lubrificante exigindo menos da bomba de lubrificante. Portanto, “B1” deve ser
colocado de forma a permitir que o fluxo da linha 1 passe pelo ramo direto para a
linha 2 e “B2” deve ser colocado de forma a permitir que o fluxo da linha 3 passe
pelo ramo lateral para chegar a linha 5. De qualquer forma essa diferenca € pequena
se forem analisadas as constantes de perdas de carga das valvulas que podem
chegar a ser mais de 100 vezes a perda nos tés.

“M1” e “M2" foram desenhados (figura 3.5) e modelados como valvulas
porque, para o escoamento de fluido, estes podem ser considerados como valvulas

e suas constantes de perda de carga também.
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3.7 APRESENTACAO DOS DIAGRAMAS DO SIMULINK DO SISTE MA DA
TURBINA SPLIT-SHAFT

Os diagramas do simulink do Matlab mostram como as equagbes
apresentadas se relacionam. A intencdo aqui € facilitar a compreensdo do
funcionamento do sistema como um todo. Sendo assim, serdo apresentados 0s
blocos de um nivel mais geral para um nivel mais especifico.

O primeiro diagrama a ser apresentado é de apenas um bloco. Esse bloco
representa o sistema como um todo, incluindo a valvula de inje¢cdo de combustivel.
Essa simplicidade se justifica porque é pretendido o uso deste bloco como uma
caixa preta, onde as entradas séo o sinal para a valvula de injecdo de combustivel e
a poténcia de demanda. Esta é considerada como o disturbio do sistema. A saida de

interesse € a rotacdo que o gerador deve manter.

> Poténcia de Demanda

Rotacédo do Gerador

N

Sinal para Valwla de Combustivel

Planta com Valwila e Turbina Split -Shaft

Figura 3.6 — Diagrama do simulink principal da turbina split-shaft

Abrindo o bloco, podem ser vistos, a valvula, a relacdo de fluxo de
combustivel e o sistema da turbina split-shaft, que inclui o turbocompressor, camara
de combustéo, a turbina de baixa presséo, a caixa de reducdo e o gerador. Nesse
estagio podem ser ajustados os valores de pressdo atmosférica e temperatura

atmosférica.
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Sinal para Poténcia de
Valwla de Demanda
Combustivel (1)
L} Poténcia de Demanda
N Raiz Quadrada da Diferenca de Presséo
Funcéo de k Raiz Quadrada da Diferenca de Presséo . .
Tranferéncia j Vazdo de Combustivel
da Valwla m.s2+h.stk Vazio de Combustivel
Abertura da Valwla m
Rotagao do Gerador
Vazéo de P1
Combustivel - -
Turbina Split -Shaft
Temperatura Presséo
P Tl P1

Atmosférica Rotag&o
do
Gerador

Atmosférica

Figura 3.7 — Diagrama do simulink com vélvula de combustivel

E interessante olhar por dentro do bloco “Turbina Split-Shaft” para se ter
nocéo de sua complexidade (figura (3.8)).

O bloco “Poténcia Liquida de CTA” é a diferenca entre a poténcia produzida
na turbina de alta pressédo e a poténcia consumida no compressor. Isso resulta na
poténcia que vai ser utilizada para aumentar ou diminuir a velocidade de rotacédo do
turbocompressor.

O bloco “Poténcia Liquida de TB” é a diferenca entre a poténcia produzida
pela turbina de baixa pressao e a poténcia de demanda. Isso resulta na poténcia que
vai aumentar ou diminuir a velocidade de rotacédo da turbina de baixa pressao, assim
como a velocidade de rotagc&o do gerador.

Os blocos “Temperatura Média de CTA” e “Temperatura Média de TB” sao
utilizados para o calculo da viscosidade média do ar, que por sua vez depende da
temperatura do mesmo em cada ponto

O bloco “Camara de Combustédo” representa o aumento de temperatura
causado pela queima de combustivel e o valor desta temperatura na entrada da
turbina de alta presséo.

O bloco “Reducéo” representa a relacdo entre a rotacdo do gerador e a
rotacdo da turbina de baixa pressdo. Esse ganho € provocado pela caixa de

reducao.
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Figura 3.8 — Diagrama completo da turbina
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Reducéo
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O bloco “Raiz Quadrada da Diferenca de Pressdo” utiliza internamente a

pressdo de combustivel, que é constante, e calcula a diferenca dessa pressédo de

combustivel e da pressédo interna da camara de combustdo. Desse resultado é



81

extraida a raiz que sera utilizada para o célculo da vazdo massica de combustivel na
camara.

O bloco “Temperaturas e Poténcias de TA e TB” mostra que as temperaturas
e poténcias no ponto entre a turbina de alta presséo e turbina de baixa presséo, e o
ponto de saida da turbina de baixa pressdo sdo func¢des da razdo de pressédo no
compressor, vazdo massica de ar, da temperatura na saida da camara de
combustéo e das influéncias das rotacdes da turbina de alta presséo e da turbina de
baixa pressao.

O bloco “Poténcia do Compressor” quando expandido (figura 3.9), mostra que
a razdo de pressdo e vazdo massica sao funcdes da rotacdo. Além disso, mostra
gue o calculo da poténcia do compressor é feito com base na eficiéncia isoentropica
do compressor e vazao massica de ar.

RPC RPCompressor T1 Tl o

Rotagdo de CTA RPC P RPC T2 isoentropico T2

Rotacéo
do CTA

T2 Real

—

Vazdo Rotagdo de CTA Vazdo Massica de Ar P T2 isoentropico
Méssica
—
>

de Ar Vazdo Méassica de Ar 1 T1 Poténcia do Compressor 4@

-2 . Vazdo Massica de Ar Poténcia
do Compressor

Poténcia do Compressor 1

Figura 3.9 — Diagrama do simulink para o compressor

Os blocos “Rotacdo de CTA” e “Rotacdo de TB” recebem a temperatura
média como entrada para célculo do amortecimento viscoso referente ao ar e a
poténcia liquida, que é o que determinard como variara a rotacdo respectiva. O
integrador é utilizado para se representar o método numérico de Euler. O momento
de inércia no caso da turbina de alta pressédo € o momento de inércia do
turbocompressor, ja no caso da turbina de baixa pressdo é o momento de inércia do
gerador e caixa de engrenagens refletidos para a turbina de baixa presséo. Isto

também é valido para o amortecimento viscoso devido ao 6leo lubrificante.
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; - Poténcia
Amortecimento Viscoso do Oleo w
Liquida
Rotacé&o
Oleo
Temperatura Média Amortecimento Viscoso do Ar X 1
- s |
Ar Integrador
: 2 Momento
u de Inércia
Temperatura

Média %

Figura 3.10 — Diagrama do simulink para 0 amortecimento viscoso

Os Dblocos “Poténcia do Compressor”, “Camara de Combustdo” e
“Temperaturas e Poténcias de TA e TB” internamente ja contam com a perda de
calor ocasionada pela alta temperatura dos componentes. Cada parte perde calor
devido a radiacdo, conveccado e condugao. Aqueles com maior temperatura tém

tendéncia de perder mais calor, como a camara de combustao por exemplo.

3.8 DIAGRAMA DO SIMULINK DO SISTEMA DE LUBRIFICACAO

O diagrama que sera utilizado para controle deve ser o mais simples possivel.

Este deve conter apenas as entradas e saidas do sistema.

N

Sinal para IF PM1

Planta com Inversor de frequiéncia
e
Sistema lubrificante

Figura 3.11 — Bloco principal do sistema de lubrifi ~ cacédo

Esse bloco recebe um sinal que varia de 0 a 1 e retorna a pressao no mancal
do turbocompressor. Esses sdo os dados necessarios para se poder fazer o

controle.
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rotB em VFluido

PW) B roBRef Vref | P Vref

. oP)=1
Sinal para

IF

rotBRef
WpB

F>
P Vi+l
—»

PBombal

PM1

SistLubrif

Bloco
Condicao

Figura 3.12 — Bloco principal do sistema lubricante detalhado

O bloco “IF” simula o inversor de frequéncia. Este recebe o sinalde O a le
tranforma em uma rotacéo de referéncia para a bomba.

O bloco “rotB em VFluido” utilizando a fungéo inversa da eq.(3.104) converte
a rotacdo de referéncia da bomba em velocidade de referéncia. A funcéo inversa é a
eq.(3.113).

—a, +aZ+4-a; wg

(3.113)
2 * al

A=a>+4-a, -wg e V(wg) =

O bloco “Bloco Condicao” tem a funcdo de enviar a poténcia que esta sendo
fornecida para a bomba para o sistema lubrificante.

O bloco “SistLubrif” é o bloco que recebe uma poténcia e faz com que o
sistema lubrificande se movimente e retorne a pressdo no mancal do

turbocompressor, a pressao na bomba e a velocidade do fluido.

@—} rotBRef

rotBRef PBomba WpBRef
Vref

PBomba WpBRef

Deltav  Cond %Ej\—@

GAP

Deltav  WpBMax —

WpBMax

Figura 3.13 — Bloco Condicdo do simulink detalhado
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O bloco “GAP” serve para definir qual a poténcia que deve ser fornecida para

a bomba. Enquanto a diferenca em modulo entre a velocidade de referéncia e a

velocidade real do fluido for maior que 0,01%, entdo o inversor de freqiéncia manda

toda a poténcia possivel para a bomba. Quando esta diferenca for menor, a poténcia
fornecida sera a poténcia minima para manter o sistema na velocidade de
referéncia, ou seja, utilizando apenas as partes da eq.(3.86) que nao tém derivadas.
Essas partes sdo: Pg-A; -V, e Bg-w3 . Essa é a responsabilidade do bloco
“WpBRef”.

O bloco “WpBMax” fornece a poténcia maxima para a bomba. Se a diferenca
entre a velocidade de referéncia e a velocidade real for positiva, entdo a poténcia

sera positiva e maxima, caso contrario a poténcia serd negativa e maxima.

PMum

PML
\%
PBomba |- PM1

PBomba
PBomba

Y% Vp P>
(1 pwpe

WpB Vp Vi+l

Figura 3.14 — Bloco SistLubrif detalhado do  simulink

O bloco “PMum” usa as equacoes (3.94) a (3.101). Este recebe a velocidade
do fluido lubrificante e devolve as pressdes importantes para o sistema: Py, € Pg.

O bloco “Vp” recebe as variaveis para o célculo de V; e permitindo que a
velocidade no proximo passo seja calculada. Esse bloco representa a eq.(3.110) e
incluindo o integrador, os dois blocos juntos representam a eq.(3.112).
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES PARA OS SISTEMAS SEM

CONTROLE

4.1 TURBINA SPLIT-SHAFT

As constantes utilizadas para os calculos dos momentos de inércia e

amortecimento viscoso do sistema da turbina split-shaft, assim como o calculo dos

mesmos, estdo no Apéndice A.

As constantes do modelo foram escolhidos de modo a ter valores proximos

aqueles frequentemente encontrados na literatura. Os graficos a seguir foram

obtidos para uma simulacdo de uma turbina com as seguintes caracteristicas:

rendimento do compressor: n. = 0,7

rendimento da turbina de alta presséo: nr, = 0,8
rendimento da turbina de baixa pressao: nys = 0,3
temperatura ambiente: T,,,, = 298 K

pressdo ambiente: P,,,, = 10° Pa

razdo dos calores especificos constante para o ar: k., = 1,4

o x : _ J
calor especifico do ar a pressao constante: ¢, 4, = 1100@—4{

constante de perda de calor para o compressor: a;, = 0,1

constante de perda de calor para a camara de combustao: a,; = 0,25
constante de perda de calor para a turbina de alta pressao: as, = 0,2
constante de perda de calor para a turbina de baixa pressao: a,s = 0,2
constante de influéncia de uma turbina sobre a outra: a;, fiyencia = 0,2

constante de razdo de pressdo para turbina de alta pressao: agpry = 0,5

poder calorifico inferior do gas combustivel: PCI = 50000:—;

~ , . oo . k
vaz&o massica de ar maxima: 1, s, = 2 Tg

~ - d
rotagdo maxima do turbocompressor: werg max = 10000%

~ ;. . . ~ d
rotagdo maxima da turbina de baixa pressao: wrg max = 6500%

razdo de pressdo maxima no compressor: RP; s, = 3
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- momento de inércia do turbocompressor: Jor4 = 1,55 - 1073 kg - m?

- momento de inércia equivalente para a turbina de baixa presséo: J., = 3,98 -
1073 kg - m?

- reducdo do primeiro conjunto de engrenagens: N;, = g

- reducgao do segundo conjunto de engrenagens: N,; = g

- amortecimento viscoso devido ao 6leo para o turbocompressor: Bergsieo =
1,51-107> W - s?

- amortecimento viscoso devido ao 6leo para o conjunto da turbina de baixa
presséo: Beygreo = 1,20 - 1073 W. s*

- amortecimento viscoso devido ao ar para 0 turbocompressor: Berggr =
.uar,CTA(TCTA) +0,0785 W - s?

- amortecimento viscoso devido ao ar para a turbina de baixa presséo: Brg o =
.uar,TB(TTB) +0,530 W - 52

- maximo sobre-sinal para a valvula de injecao de combustivel: M, = 0,05

- tempo de acomodacéo para a valvula de injecdo de combustivel: t; = 1s

- massa da véalvula de injecdo de combustivel: m;, = 0,2 kg

Os gréficos serdo mostrados e as discussdes respectivas serdo feitas logo
apoOs cada um.

comb

|

Ger

Figura 4.1 — Modelo fisico da turbina modelada
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Figura 4.2 — Comparacdo das temperaturas do sistema  para mesmo sinal de vazéo de
combustivel com e sem carga

A figura 4.2 mostra as diferencas entre as temperaturas dentro do sistema
com carga e sem carga. E possivel notar que a aplicacdo da carga ocasiona o
aumento de temperatura na camara de combustdo, na turbina de alta e de baixa
pressdo, e a diminuicdo da temperatura no compressor. A temperatura no
compressor cai devido ao aumento da perda de carga gerada pela diminuicdo da
rotacao na turbina de baixa pressao. Essa diminuicdo faz com que a turbina de alta
pressdo produza menos poténcia e consequentemente diminui a rotagcdo do
compressor e sua razao de pressdo. Como a rotacédo do compressor diminui, diminui
também a vazdo massica de ar. Portanto, para um mesmo sinal na valvula de
combustivel tem-se maior vazao de combustivel por causa da diminuicdo da presséo
na camara de combustdo causando um aumento ainda maior da razao
combustivel/ar. Sendo assim, a temperatura aumenta nesses pontos.

As pequenas oscilagbes nos gréaficos da figura 6.2 ocorrem por causa do

método numérico.
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Ternperatura de saida do compressor Ternperatura de saida da cdmara de combustéo

400 T - 2000
: 1800
450+
o < 1600
™ o
— — H
400 1400
1200
350 ; i 1000 - i
15 20 25 30 13 20 25 30
tempo (s) tempo (s)
Temperatura de saida da turbina de alta presséo Temperatura de saida da turbina de baixa pressdo
1600 i T 1400
1400 4200
o 1200 v
= o 1ooo
= 1000 - =
800 800
00 : 5 B00 : ;
15 20 25 30 15 20 25 30

ternpo (s) ternpo (s)

Figura 4.3 — Temperaturas do sistema para um aument o do sinal da valvula de combustivel em
degrau de 0,2 para 1

Na figura 4.3, um sinal em degrau de 0,2 para 1 foi aplicado na valvula de
combustivel para se observar o comportamento do sistema para uma variacao
repentina de injecdo de combustivel. A temperatura na saida do compressor varia
com a rotacdo do mesmo, sempre subindo para um aumento no sinal na valvula de
combustivel. Os picos vistos nos graficos das temperaturas T;, T, € Ts ocorrem
porque o sinal e acdo da valvula sdo muito mais rapidos do que a inércia de rotacao
dos sistemas. A temperatura na camara de combustao é maior depois do sinal do
gue antes porque a vazao de combustivel aumenta mais do que a vazéo de ar. Nos
graficos de T, e Ts, Vé-se que as temperaturas depois do sinal sdo menores do que
antes, mesmo com a T; sendo mais alta depois do sinal. Esse fato ocorre porque
com o aumento da pressdo nessas partes, aumentam-se as diferengas entre as
temperaturas nas entradas e saidas da turbina de alta presséo e de baixa pressao
eq.(3.5).
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Ternperatura de saida do compressor Ternperatura de saida da cdmara de combustéo

400 T - 1200
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450+
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Figura 4.4 — Temperatura do sistema para uma redu¢gd o do sinal da valvula de combustivel em
degrau de 1 para 0,2

Da Figura 4.4 observa-se que a temperatura na saida do compressor varia
com a rotacdo do mesmo, sempre descendo para uma diminuicdo no sinal na
valvula de combustivel. Os vales vistos nos graficos das temperaturas Ts, T, € Ts
ocorrem porque o sinal e acédo da valvula sdo muito mais rapidos do que a inércia de
rotacdo dos sistemas. A temperatura na camara de combustdo é menor depois do
sinal do que antes porque a vazao de combustivel diminui mais do que a vazéo de
ar. Nos gréficos de T, e Ts vé-se que as temperaturas depois do sinal sdo maiores
do que antes, mesmo com a T; sendo mais baixa depois do sinal. Esse fato ocorre
porque com a reducdo da pressao nessas partes dimuem-se as diferencas entre as
temperaturas nas entradas e saidas da turbina de alta presséo e de baixa pressao
eq.(3.5).
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Abertura da Wahula de Combustivel “Wazdo Massica de Combustivel
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Figura 4.5 — Comparacao do tempo de resposta da abe rtura da véalvula versus a vazdo massica
de combustivel

Na Figura 4.5, nota-se que a resposta de abertura da véalvula é muito mais
rapida do que a a reposta da vazdo de combustivel. Isso ocorre porque a abertura
da valvula esta ligada somente com o sinal enviado para esta enquanto que a vazao
massica esta também relacionada com a pressao na camara de combustdo. O sinal
enviado para a valvula foi positivo de 0,2 para 1 em degrau. A vazdo massica
demora mais para estabilizar porque, como mencionado anteriormente, a pressao na
camara de combustdo tem grande influéncia e esta varia com a rotagcdo do

compressor, que por sua vez demora para estabilizar a rotacdo devido a sua inércia.
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“azdo de combustivel “azdo de combustivel
com sinal da valvula em degrau positiva corm sinal de valvula ern degrau negativa

oos k- ......... .......... .......... .......... ..........

0.025

o
=
2

oms k- ......... ......... .......... .......... ..........

rmpComb (kg/s)
mpComb (kgfs)

0015

ooos k- YA T . ......... . ......... . ......... J
24 25 28 30

20 22 24 26 23 30
tempo () tempo ()

0,005 L i

Figura 4.6 — Resposta da vazao de combustivel para  degrau positivo (0,2-1) e degrau negativo
(1_012)

Pela Figura 4.6, para o sinal em degrau positivo, nota-se que a resposta
atinge um pico rapidamente, depois diminui rapidamente até aproximadamente o
tempo 21 segundos e comeca a diminuir lentamente. Essa diminuicdo mais lenta
esta relacionada com o aumento da pressédo da camara de combustao gerado pelo
aumento da rotacdo do compressor. O aumento da pressdo impede o combustivel
de entrar com a mesma facilidade que no inicio, logo apos o sinal da valvula.

Para o sinal em degrau negativo, nota-se que a resposta atinge um minimo
rapidamente e estabiliza rapidamente. O fato de ndo ocorrer a demora na
estabilizacdo € porque as perdas viscosas fazem com que a rotacdo do
turbocompressor se estabilize mais rapidamente. Mesmo assim, € possivel ver que
existe um pequeno aumento entre os 23 e 24 segundos. Isso ocorre, novamente, por

causa da inércia da rotagdo do compressor que leva um tempo para diminuir.
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Figura 4.7 — Comparacao da vazéo de combustivel par
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Na Figura 4.7, a vazdo de combustivel para o sistema sem carga € menor

porque a turbina de baixa presséo pode girar livremente. Sendo assim, a turbina de

baixa pressdo ndo causa uma perda de carga maior. O aumento da perda de carga

faz com que a pressao P, aumente, fazendo com que a turbina de alta presséo tenha

menos poténcia disponivel e, assim, a rotacdo do turbocompressor diminui. Com a

diminuicdo da rotacdo ha a diminuigcdo da pressao P,. Portanto, mais combustivel

consegue entrar na camara de combustao.

P2 (kPa)

P2 (kPa)

Figura 4.8 — Caracteristicas do compressor para um
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A pressao gerada pelo compressor (P,) e a vazado massica de ar (1m,) seguem
a rotacdo do compressor proporcionalmente (Figura 4.8). Quando uma carga €
colocada, nota-se que a P, e m; diminuem. Isso ocorre pela diminuicdo da poténcia
disponivel na turbina de alta pressdo, como explicado anteriormente.
Presséo na saida da turbina de alta presséo Presséo na saida da turbina de alta presséo

corn aurnento do sinal da vakula corn dirminuigio do sinal da valwula
157.5 " " T ; T " 132 " " T ; T "

157 170

1865 F ;

156
126 +

P4 (kP)
P4 (kPa)

155.58

S 124
195¢----- L é ........ é ........ SRREREE [EEETERE P 4

15450 ... ....... ....... ........ ........ ........ 122

154 ; ; ; " L ; 1720 ; ; ; " L ;
16 18 20 22 24 25 28 30 16 18 20 22 24 26 28 30
ternpo (s) ternpo (s)

Figura 4.9 — Variacédo da pressdo P, para um aumento e diminuicdo em degrau do sinal da
valvula de combustivel

Quando o sinal passa de 0,2 para 1 no tempo 15s nota-se na Figura 4.9 um
pico proximo ao 17s. Este pico de pressao ocorre porque o turbocompressor acelera
mais rapido do que a turbina de baixa pressédo devido ao seu momento de inércia
menor. Uma vez que a turbina de baixa pressdo chega mais proximo da sua rotacao
final, a presséo vai diminuindo e chegando em um limite.

Quando o sinal passa de 1 para 0,2 no tempo 15s ndo é mostrado um vale se
opondo ao pico quando o sinal aumenta. Isso ocorre porque as forcas viscosas
agem em cada uma das turbinas fazendo com que essas atinjam o equilibrio sem
passar por um minimo. Nesse caso, mesmo 0 momento de inércia da turbina de
baixa pressado sendo maior que o0 momento do turbocompressor, os dois tendem a
diminuir a pressdo na mesma velocidade.

No primeiro caso, a rotacdo normalizada do turbocompressor aumenta mais
rapidamente do que a rotacdo normalizada da turbina de baixa pressdo causando
um pico de P,. No segundo caso, a rotacdo normalizada da turbina de baixa pressao

€ maior do que a rotacdo normalizada do turbocompressor. Isso ocasiona uma
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reducdo de pressao em 4 e portanto, a turbina de alta pressédo consegue produzir
mais poténcia. Produzindo mais poténcia o turbocompressor demora mais a
desacelerar sua rotacdo. Isso ocorre durante todo o periodo em que a turbina de

baixa presséao leva para estabilizar.

Presséo na saida do compressor Presséo na saida da turbina de alta presséo

colocando carga de 10kW colocando carga de 10kWY
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Figura 4.10 — Variagdo de P, e P, para a insercao e retirada de carga no tempo 20sp araum
mesmo sinal na valvula de combustivel

Segundo a Figura 4.10, a pressao P, diminui com o0 aumento de carga e
aumenta com a reducdo pelo motivo explicado anteriormente. Com insercdo de
carga, a turbina de alta pressao diminui a poténcia disponivel e com reducao de
carga, ela aumenta a poténcia disponivel.

A pressao P, aumenta com o aumento de carga e diminui com a reducao
desta. A insercdo de carga faz com que a poténcia liquida na turbina de baixa
pressdo diminua e com isso sua rotacdo também diminui. Assim, ha o aumento da
perda de pressao devido a turbina de baixa pressdo fazendo com que P, aumente.
Quando ocorre a reducéo da carga, a poténcia liquida na turbina de baixa presséo
aumenta e com ela a sua rotacdo também aumenta. Assim, a perda de presséo

diminui e faz com que P, diminua.
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Figura 4.11 — Comparacédo entre as rota¢gfes do turbo  compressor, turbina de baixa presséo e
gerador para um sinal em degrau positivo na valvula de combustivel

Apesar de ser dificil notar através dos graficos da Figura 4.11, a rotacédo do
turbocompressor atinge mais rapidamente o equilibrio em relacéo a turbina de baixa
presséo e ao gerador. A curva de rotacédo da turbina de baixa presséo e a curva de
rotacdo do gerador sao idénticas variando, apenas, a magnitude. Pode se notar que
a rotacdo do gerador € 9 vezes menor do que a rotacao da turbina de baixa presséao.

Esse fato € devido a reducao da rotacdo que ocorre na caixa de reducao.
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Figura 4.12 — Rotacdes do turbocompressor e turbina de baixa pressdo com aumento e
reducdo de carga no tempo 20s
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As curvas de rotacdo do turbocompressor mostradas na figura 4.12, tanto
para 0 aumento da carga quanto na reducgdo desta, seguem as curvas de pressao
(figura 4.10). O aumento da carga faz com que a rotacdo do turbocompressor
diminua devido ao aumento da perda de pressdo gerada pela reducao da rotacao na
turbina de baixa pressdo. A reducdo da carga aumenta a rotagcdo do
turbocompressor pelo alivio da perda de pressao na turbina de baixa presséo devido

ao aumento da rotacao desta.
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Figura 4.13 — Comportamento das poténcias do compre  ssor e turbina de alta presséo no
aumento e redugdo do sinal da valvula de combustive |

No caso da figura 4.13, os sinais foram aplicados no tempo 15s variando de
0,2 a 1, no caso positivo, e 1 a 0,2, no caso negativo. Quando a vazédo de
combustivel aumenta, a poténcia na turbina de alta pressdo aumenta fazendo com
que a rotacdo aumente até que a poténcia consumida no compressor se iguale a
poténcia da turbina de alta pressdo mais as perdas viscosas. Os graficos de
poténcias liquidas mostram até quanto pode chegar a diferenca entre a poténcia da
turbina de alta pressdo e o compressor. Quando a vazao de combustivel diminui a
poténcia do compressor se torna maior do que a poténcia gerada pela turbina.
Portanto, com essa poténcia liquida negativa o turbocompressor diminui sua rotacao
até que novamente a poténcia do compressor seja igual a poténcia da turbina de alta
pressdo mais as perdas viscosas.
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Figura 4.14 — Comportamento da poténcia da turbina  de baixa pressdo no aumento e reducéo
do sinal da valvula de combustivel

Para a figura 4.14, o pico de poténcia que aparece quando o sinal da valvula
de combustivel € aumentado de 0,2 a 1 no tempo 15s ocorre devido ao aumento da
pressdo P,. A pressdo (P,) aumenta devido as diferencas nas aceleracdes do
turbocompressor e da turbina de baixa pressdo. Esse aumento de pressao faz com
que a diferenca de temperatura na entrada e saida da turbina de baixa presséo
aumente e portanto a poténcia produzida por ela. Conforme a rotacdo da turbina de
baixa presséo atinge o equilibrio a poténcia vai diminuindo.

Quando ha a reducdo do sinal da valvula de combustivel de 1 a 0,2, a
poténcia diminui rapidamente até o tempo 18s e depois vai lentamente atingindo o
equilibrio. A reducdo mais brusca é devido a diminuicdo da poténcia do
turbocompressor e a reducdo mais lenta é devido a diminuicéo da rotacao da turbina
de baixa pressdo que € mais lenta que a diminuicdo da rotacéo do turbocompressor

devido ao maior momento de inércia daquela.
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FPoténcia da turhina de baixa presséo
<10t colocando carga de 10kWY

5.2

505 : : i
18 20 25 30 34
tempa (s)

%10 retirando a carga de 10KV
52 - - .

15 20 25 30 35
tempa (=)

Figura 4.15 — Comportamento das poténcias das turbi  nas de alta presséo e de baixa presséo
guando uma carga é colocada e retirada

Na figura 4.15, com o aumento da carga, ha o aumento da pressao P, fazendo

com que a transformacgdo da energia térmica em energia mecéanica diminua para a

turbina de alta press@o e aumente para a turbina de baixa presséao. Isso faz com que

o turbocompressor diminua a sua rotacdo gerando menos pressdo e menos vazao

massica de ar. Por outro lado, a turbina de baixa pressdo consegue mover sob

cargas mais elevadas. Assim sendo, nota-se as caracteristicas dessa configuracao

(split-shaft) para tracdo mecanica. As pequenas oscilacbes ocorrem pela

aproximacao gerada através do método de Euler.
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Figura 4.16 — Comportamento da perda de calor dos ¢ omponentes da turbina split-shaft para
um sinal em degrau de 0,2 a 1 na valvula de combust ivel no tempo 20s
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Analisando a figura 4.16, nota-se que todos os sinais da perda de calor sé&o
negativos porque o calor esta saindo do sistema, ou seja, quanto menor o valor
registrado maior a perda de calor. No compressor, nota-se uma perda de calor
variando com o aumento da razdo de pressdo gerada pelo aumento da rotagcéo do
mesmo.

Na camara de combustdo, ha um aumento rapido da perda de calor devido ao
aumento da vazao de combustivel e depois um aumento menor devido ao aumento
da vazdo massica de ar que aumenta com a rotacdo do compressor.

Na turbina de alta pressdo, h4 um minimo que é referente ao pico de
temperatura. Apds esse minimo, a temperatura cai com 0 aumento da vazéo
massica de ar e faz com que a perda de calor diminua um pouco.

Na turbina de baixa pressdo, ha um minimo que, também, é referente ao pico
de temperatura nesse ponto. Apés esse minimo, a temperatura cai com 0 aumento
da vazdo massica de ar. A diferenca em relacédo a turbina de alta presséo é que a
perda de calor demora mais a estabilizar. Isso ocorre por causa da aceleracdo mais
lenta da turbina de baixa pressdo devido ao seu momento de inércia. Assim, ocorre

um aumento da presséao P, e portanto, um aumento de temperatura nesse periodo.

Perda de calor no compressar Perda de calar na cdmara de combustdo

= -100
=
[
2
& -200
20 i i i i i 300 i i i i i
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-50 a
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s : : : : : m
i i
-250
_SDD i i i i i =z | | | | |
20 22 24 25 28 30 20 22 24 26 28 30

ternpo (s) ternpo (s)

Figura 4.17 — Comportamento da perda de calor dos ¢ omponentes da turbina split-shaft para
um sinal em degrau de 1 a 0,2 na valvula de combust ivel no tempo 20s
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A figura 4.17 mostra que quando ha uma diminuicdo do sinal na vélvula de

combustivel de 1 para 0,2, ocorre 0 oposto ao que foi mencionado para a figura

4.16.
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Figura 4.18 — Diferenca entre as perdas de calor co
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Segundo a figura 4.18, o compressor perde mais calor quando esta sem

carga do que com carga porgque a rotacdo no mesmo é maior neste estado. Assim, a

temperatura T, € maior e ha maior vazao de ar.

Na camara de combustdo, apesar de a temperatura ser maior com carga a

vazdo massica de ar € menor e assim, a perda de calor também é menor. A

temperatura na entrada da camara de combustdo € menor com a carga devido a

menor rotacao do compressor.

Ja para as turbinas de alta pressdo e baixa pressdo os aumentos de

temperatura sdo maiores do que a reducao da vazdo massica de ar e a diferenca de

temperatura na entrada e saida diminui porque a razéo de pressao diminui. Portanto,

elas perdem mais calor quando ha carga.

4.2 SISTEMA LUBRIFICANTE
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As constantes do sistema lubrificante foram escolhidas de forma a
exemplificar um possivel sistema lubrificante que segue o esquema da figura 3.5.
Os gréficos a seguir foram obtidos com os seguintes valores de constantes:
- Momento de inércia da bomba: J; = 2.978 - 10> kg - m?
- Amortecimento viscoso da bomba: By = 7.634 - 1075 W - 52
- Poténcia maxima da bomba: Wy s, = 500 W
- Comprimento dalinha 1: L; = 0.5m
- Comprimento da linha 2: L, = 0.25m
- Comprimento da linha 3: L; = 0.25m
- Comprimento da linha 4: L, = 0.5m

- Comprimento da linha 5: Ly = 0.5m

00254 _ 635.10"3m

- Diametro dos dutos: D; =

7'[-DL-2

- Area da secdo dos dutos: 4; = =3.167 - 107> m?

- Volume de lubrificante na bomba: Vg = 0.001 m3

- Volume de lubrificante no trocador de calor: V;c = 0.001 m3
- Aceleracao da gravidade: g = 10532

- Viscosidade dinamica do lubrificante a 70°C: u = 0.03 Pa - s
- Densidade do lubrificante: p = 850%

- Pressé&o atmosférica: Py, = 5 10° Pa

3
- Vaz&o volumétrica maxima da bomba: Qg msx = 0.001"‘7

- Rotagéo méxima da bomba: wg = 6000 - == = 628.3 7~

s
- Constante proporcional de perda de carga distribuida: C; = 2.381 - 10* 571

4-1-1074.850

- Numero de Reynolds maximo: Re x ————
0.03-77-0.6-1072

~ 600 < 2300, portanto o

escoamento € laminar.
- Constantes da equacéao do mapa da bomba: a; = 26.28 e a, = 116.07
- Altura de “M1” em relacdo ao reservatoério: Hy; = 0.5m
- Constante de perda de carga de “M1”: K;;; = 200
- Constante de perda de carga de “M2": K, = 30
- Constante de perda de carga de “TC”": Ky = 15
- Constante de perda de carga de “B1” para L,: Kzy 1, = 0.9

- Constante de perda de carga de “B1” para L,: K1 14 = 2
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- Constante de perda de carga na entrada do sistema lubrificante: K,,; = 0.8
- Constante de perda de carga na saida do sistema lubrificante: K4, = 1
- Constante de perda de carga de “B2” vindo de L3: Kp; 35 = —2
- Constante de perda de carga de “B2” vindo de L,: Kg; 45 = 0.7
Em “B2”, onde ha a juncdo dos escoamentos do ramo lateral e direto, as
constantes Kp, 35 € Kp; 45 foram obtidas com a media dos graficos encontrados em
Ding et al.(2005). Para Kj; 35, @ média foi obtida para o intervalo de 25% a 50% do
fluxo total e para Kz, 45, @ média foi obtida para o intervalo de 75% a 50% do fluxo
total.
Inicialmente sera feita uma analise sobre o comportamento do sistema
quando o sinal de entrada do inversor de frequéncia é alterado. Depois, sera feita

uma analise sobre o comportamento do sistema quando a constante de perda de

carga de “valvl”.
Assim como os gréficos da secdo 4.1, os graficos serdo expostos e em

seguida comentados. Até que seja mencionado diferente, a constante de “valvl” é

igual a 50 (K, 41,1 = 50).

Pressdo em "M1" Pressdo em "M1"
w10t Degrau (-1 w10 Degrau (1-0)

PM1 (Pa)
PM1 (Pa)

a 0.4& 1 1.5 14 18 18 2 22 24 2B
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w
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o
=
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0 i i i i i i i i ;
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tempo (s) termpo (s)

Figura 4.19 — Comportamento das pressdes no mancal do turbocompressor e na bomba para
um sinal em degrau positivo e negativo
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Pela figura 4.19, com o aumento do sinal no inversor de frequéncia de 0 para
1, as pressdes em “M1” e na bomba aumentam com o aumento da rotacdo da
bomba. O intervalo de tempo para estabilizacdo € em torno de 1,1s para ambos 0s
casos. Nota-se que a pressao em “M1” é maior do que a pressao na bomba. Isso
ocorre porque a pressao na bomba é o quanto a mais de pressao a bomba coloca
no sistema, ou seja, a pressdo na saida da bomba é a pressao na bomba somada a
P,:m. Essa pressdo somada € maior do que a pressdo em “M1”. Com esse teste
pode-se ver que o0 sistema responde rapidamente ao sinal de referéncia, se
comparado ao sistema da turbina split-shaft.

Com a reducao do sinal do inversor de frequéncia de bomba de 1 para 0, as
pressdes diminuem com a reducao da rotacado da bomba. O intervalo de tempo para
estabilizacdo é ligeiramente menor, em torno de 1s. Isso ocorre devido as perdas do

sistema contribuirem para esta reducéo, ao contrario do que ocorre quando o sinal é

positivo.
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Figura 4.20 — Velocidades do sistema lubrificante p  ara variacdes do sinal em degrau

Os graficos da figura 4.20 seguem o mesmo perfil dos graficos de pressao da
figura 4.19. Isso era de se esperar, uma vez que a pressdo é composta pela

velocidade do fluido nos dutos e singularidades.
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Nos graficos de degrau positivo, podem-se ver as velocidades subindo
rapidamente no inicio do degrau e depois uma diminui¢cdo da inclinacdo da curva e
para os graficos de degrau negativo, podem-se ver as velocidades decaindo
lentamente e com o tempo o decaimento aumenta. Isso mostra que quando o
sistema tem velocidades menores, ele fica mais sujeito as influéncias do sinal, ou
seja, quando as velocidades do sistema sdo baixas, a energia do sistema é baixa,
entdo, a poténcia da bomba consegue agir mais rapido sobre o sistema.

As velocidades de referéncia, que sédo as velocidades que o sinal fornece ao
inversor de frequéncia, sdo igualadas a velocidade real do sistema. Isso mostra que
0 sistema atinge o objetivo de controle de rotagdo da bomba.

A velocidade da linha 4 (L, da figura 3.5) € maior do que a velocidade para
linha 2 (L, da figura 3.5) porque a resisténcia de escoamento naquele ramo € menor

do que a resisténcia nesse.

Poténcia perdida por pressdo na bomba Paoténcia perdida por amortecimento viscoso

tempo (s) tempo (s)
Poténcia perdida por inércia da massa de dleo Poténcia perdida por inércia da bomba

Figura 4.21 — Poténcias perdidas na movimentacédo do sistema lubrificante para degrau de 0
para 1

Os graficos da figura 4.21 mostram que 0 maior gasto de energia é para
mover a bomba. A perda de energia para movimentar a massa do fluido é pequena
em relacdo as demais. Logo que o sistema atinge a velocidade de referéncia, as
poténcias relacionadas com V; cessam e resta apenas a soma Pg-A; -V, + Bg -
w? (eq.(3.86)).



105

Os graficos da figura 4.22 mostram que com as velocidades diminuindo o
valor das poténcias referentes as perdas por pressdo na bomba e por
amortecimento viscoso diminuem aproximando do valor nulo. Quando a velocidade
do fluido € menor, ha mais poténcia disponivel na bomba e assim o fluido pode ser
acelerado mais facilmente.

O fato de os graficos de perda de poténcia por inércia na figura 4.22 serem
negativos, indica que as desaceleracfes da massa do fluido e da rotacédo da bomba
fazem com que o sistema ganhe energia, demorando um pouco mais para parar.

Nos gréaficos de perda de poténcia por inércia da bomba das figura 4.21 e
figura 4.22, nota-se uma inclinacdo no topo e vale, respectivamente. A poténcia
sentida pelo rotor na figura 4.21 diminui com o aumento da velocidade do lubrificante
porque a bomba divide a poténcia para acelerar o rotor e suprir as perdas viscosa e
de pressdo da bomba. Ja na figura 4.22, a poténcia perdida ultrapassa a poténcia
gue a bomba pode fornecer porque as perdas viscosas e de pressao da bomba

auxiliam na diminuicéo da velocidade de rotacdo da bomba.

Paoténcia perdida por pressdo na bomba Paoténcia perdida por amortecimento viscoso

PAV (W)
WiBE ()

tempo (s) termpo (s)
Poténcia perdida por inércia da massa de dleo Poténcia perdida por inércia da bomba

B0 i i H L | i ;
14 16 1.8 2 22 24 28
tempo (s)

Figura 4.22 - Poténcias perdidas na movimentacéo do sistema lubrificante para degrau de 1
para 0
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Poténcia formecida pela bomba
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Figura 4.23 — Poténcia fornecida pela bomba para um  sinal em degrau 0 para 1 no tempo 0,1s e
um degrau de 1 para 0 no tempo 1,5s

Nota-se pela figura 4.23 que quando o degrau positivo é enviado, a poténcia
para a bomba atinge o maximo de poténcia até que a velocidade de referéncia seja
atingida. Quando esta é atingida, a poténcia cai para apenas 0 necessario para
manter o sistema movendo na velocidade desejada, no caso, a poténcia € em torno
de 60W.

Quando o degrau negativo é enviado anulando o positivo, a poténcia maxima
da bomba é acionada, porém com o sentido contrario ao movimento. Por isso, a
poténcia € negativa. ApoOs atingir a velocidade de referéncia, a bomba continua
fornecendo a poténcia necessaria para manter o sistema lubrificante funcionando
neste ponto. No caso, o valor da poténcia € OW porque o sinal foi zerado no
anulamento dos degraus.

Os gréficos a seguir foram formados com o sinal unitario no inversor de
frequéncia e a constante de perda de carga de “valvl” foi variada como uma rampa

de 0 a 450 no intervalo de 30 segundos.



107

“elocidades nas linhas do sistema de lubrificagdo
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Figura 4.24 — Velocidades nas linhas do sistema de lubrificacdo para variagcdo em rampa de
Kvalvl

O grafico da figura 4.24 mostra que a escolha dos valores de Kz, 35 € Kpy 45
sdo razoaveis porque V, varia sua vazao de 30% a 60% da vazao em V; e V, varia
sua vazao de 70% a 40% da vazao em V;.

O ponto onde as linhas de V, e V, se encontram € o ponto onde a perda de
carga nos ramos da linha 2 e 4 se igualam.

V; € a soma de V, com V,. Essa soma é constante porque a bomba de

engrenagens consegue mandar uma vazao constante mesmo com um aumento de

pressao.

Verifica-se na figura 4.25 que com o aumento da constante de perda de carga
da “valvl”, a perda de carga total aumenta e isso faz com que a pressdo na bomba
aumente. Esse aumento de perda de carga sugere que a valvula esta sendo fechada
e isso faz com que o fluxo de lubrificante aumente no ramo da linha 2. Portanto, a

pressao no mancal do turbocompressor aumenta.
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" 105 Pressdes do sistema lubrificante
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Figura 4.25 — Press6es no mancal do turbocompressor e na bomba para variacdo em rampa de

Kvalvl
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Figura 4.26 — Poténcias perdidas no sistema de lubr  ificacdo para variacdo em rampa de K, 41

No grafico da figura 4.26, nota-se que o Unico aumento significativo de perda
de poténcia com o0 aumento da perda de carga € devido a pressdo na bomba, este
chega a ser quase igual ao valor quando “valvl” esta totalmente aberta. Como a
bomba mantém a vazado e rotacdo, entdo, a poténcia perdida por amortecimento
viscoso fica praticamente inalterado, assim como as poténcias perdidas para
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acelerar o rotor e a massa de lubrificante. Apesar de os graficos mostrarem
variacdes de poténcia, essas sdo minimas, com excessdo da poténcia perdida por
pressdo na bomba. As variacdes ndo chegam a 1W. Essas pequenas variacdes sao
devido a bomba estar chegando vagarosamente a estabilidade depois de receber o

sinal em degrau no inversor de frequiéncia.

Paoténcia formecida pela bomba
a0 ! ! T ! ! !

&0 i i i i i i

Figura 4.27 — Poténcia fornecida pela bomba para va riacdo em rampa de K., .1

No gréafico da figura 4.27, pode ser notado que o aumento da poténcia
fornecida pela bomba é igual ao aumento da perda de poténcia devido a pressao na
bomba (figura 4.26). Os picos de poténcia ndo sao vistos porque a variacdo da

vazao em V; é desprezivel.
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5 SISTEMAS COM CONTROLE, RESULTADOS E DISCUSSOES

5.1 CONTROLE

Para melhorar a precisdo do sistema da turbina split-shaft e do sistema de
lubrificacdo, o método numérico de Euler para aproximar a curva de rotacdo foi
substituido pelo método de Runge-Kutta de 42 ordem (RK4).

As equacdes do método de Runge-Kutta de 42 ordem sé&o:
h
(Ui+1:wi+g'(K1+2'K2+2'K3+K4) (51)

onde: w;,, é a velocidade angular no ponto posterior, w; é a velocidade angular no
ponto atual, h é o passo, K; sdo as variaveis do método de RK4 calculadas no ponto
atual.

K; = w;(w;) (5.2)

onde: w; € a aceleracdo angular no ponto atual em funcdo da velocidade angular

(w;).

Seguindo a mesma légica da eq.(5.2)

h
. h

O método de RK4 também foi utilizado no sistema lubrificante. Apesar de a
variavel aproximada ser a velocidade do fluido, a aplicacdo do método é equivalente,
pois a aceleracdo do fluido na saida da bomba (V;) é somente funcdo da velocidade

do fluido na saida da bomba (V).
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Os controles foram feitos com realimentacdo negativa (feedback). De acordo
com Astrom e H&gglund (1995), no controle com feedback negativo, a variavel
manipulada (mgymp, POr exemplo) move-se no sentido contrario a variavel de
processo (wger, POr exemplo), ou seja, a variavel manipulada aumenta seu valor
quando a variavel de processo é menor do que a referéncia (setpoint) e diminui
quando a variavel de processo € maior do que a referéncia. Portanto, o controle em
feedback negativo faz com que a variavel de processo figue com valores proximos
dos valores de referéncia, mesmo com disturbios e variacdes nas caracteristicas do
processo.

Os controles PID foram os escolhidos pela sua simplicidade, robustez e por
serem suficientes para controlar os sistemas presentes no trabalho. Esses controles
tem trés partes principais: a parte proporcional, a parte integral e a parte derivativa.

O erro do sistema é representado pela eq.(5.6):

e(t) = Yref — Y(t) (5.6)

onde: e(t) € a funcdo do erro no tempo, y,.r € a constante de referéncia do
processo, y(t) € a variavel do processo em funcdo do tempo.
O controle PID pode ser representado de formas diferentes. A forma mais

comum é mostrada na eq.(5.7):

(5.7)

u(t) =K'(e(t)+%-joe(t)dt +To—

d e(t)>
l
onde: u(t) é a saida do sinal de controle, K € o ganho proporcional, T; € o tempo
integrativo e T,; € o tempo derivativo.

A forma que serd usada é a forma paralela. A eq.(5.8) mostra esta forma:

u(t)=kp-e(t)+ki-f e(t)dt +kd-d2§t)
0

(5.8)

onde: k, € o ganho proporcional, kil € 0 tempo integrativo e k; € o tempo derivativo.
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Esta forma foi preferida porque € possivel se obter agBes proporcionais,
integrais ou derivativas puras com valores finitos dos parametros. Além disso, facilita
na implementacao para estimacao dos parametros em métodos numéricos.

O controle proporcional é proporcional ao erro, onde o erro € a diferenca entre
a variavel de processo e a referéncia. O ganho proporcional deve ser alto para
assegurar que a variavel de processo fique proxima a sua referéncia. Um valor alto
para o ganho também coopera para tornar o sistema menos sensivel aos disturbios
de carga. Porém, com um ganho alto, o ruido também é amplificado. Sendo assim,
para evitar que o sistema fique muito sensivel aos ruidos, o ganho ndo deve ser tao
alto. Portanto, o projeto de um controle proporcional depende de qual objetivo € mais
importante, ndo tendo uma resposta simples para qual o melhor valor do ganho.

Normalmente, o controle proporcional com feedback negativo tem erro
guando o sistema esta em regime permanente. SO € possivel zerar o erro quando
nao ha influéncia de disturbio e ruido, ou seja, quando é considerado apenas um
ponto de funcionamento do processo. Quando a dinadmica do processo €
considerada, se o ganho for muito alto causara instabilidade na planta. Portanto, € a
dindmica do sistema que definird qual deve ser o ganho. Um ganho mais baixo fara
com que o erro estatico seja maior, porém o sistema oscila pouco. Um ganho mais
alto fara com que o erro estatico seja menor, porém o sistema oscilara mais.

A principal funcdo do controle integral é garantir que a variavel de processo
coincida com a referéncia. Se o erro for positivo, ha um aumento do sinal de
controle. Se o erro for negativo, h4 uma reducéo do sinal de controle. Por menor que
seja o erro, este sempre sera percebido pelo controle integral. Se o tempo
integrativo for grande, a variavel de processo demorara a chegar no valor da
referéncia. Se o tempo integrativo for pequeno, a aproximac¢ao é mais rapida, porém
mais oscilatoria.

A funcdo da acédo derivativa € melhorar a estabilidade do sistema em malha
fechada. Por causa da dinamica do sistema, a variavel de controle demora um certo
tempo para responder. Assim, o sistema de controle seria lento para corrigir o erro.
Entdo, o controle derivativo projeta o erro futuro extrapolando pela tangente da curva
do erro para o controle proporcional.

O sistema aumenta seu amortecimento com o aumento do tempo derivativo,
porém se o valor do tempo derivativo for elevado, este amortecimento diminui.

Portanto, com o aumento da agéo derivativa, h4a o aumento do amortecimento do
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sistema, entdo, um ganho proporcional maior pode ser usado para estabilizar mais
rapidamente o sistema.

A integral do tempo multiplicado pelo valor absoluto do erro (ITAE) foi o
meétodo utilizado para escolha das constantes de controle. O método considera a
integral no tempo do erro em mdédulo, como mostra a eg.(5.9). O método ITAE tem a
caracteristica de definir as constantes de controle sem a necessidade de se fazer
uma simulacdo com tempo muito longo, pois o tempo que multiplica o erro na

equacao atribui um peso maior para os valores finais do erro absoluto.

j t-le(t)|-dt (5.9)
0

O método ITAE foi um dos parametros para definicdo das constantes dos
controles. Os outros parametros sao referentes ao préprio sistema em guestao, seja
para o sistema da turbina a gas, seja para o sistema lubrificante. Especificando
caracteristicas que os sistemas devem obedecer, o ITAE se torna um parametro de
melhoria da resposta, ou seja, quanto menor a integral, mais rapido o controle
consegue estabilizar o respectivo sistema.

Para se achar valores das constantes de controle que se adequem as
especificacoes, foi feita uma varredura exponencial dentro dos possiveis intervalos

de seus valores como mostra eq.(5.10).
kcontrore = 1074 para i=0,1,2,3, .. (5.10)

onde: kconerole € @ constante de controle (k,, k; ou k), n € o nimero de divisdes para
cada magnitude e i € um inteiro.

Conforme é feita a varredura, os sistemas com 0s respectivos controles que
nao atendem as especificacbes sdo desprezados e aqueles que atendem as
especificacoes serdo comparados e através do meéetodo ITAE, o melhor entre eles

sera escolhido.

5.2 Turbina a gas split-shaft
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No sistema da turbina split-shaft, o sensor principal é o sensor de rotacao do
gerador de energia elétrica. O atuador principal € a valvula de injecdo de
combustivel.

Os demais sensores, como termopares, mandémetros, medidores de vazéo de
ar e de combustivel e até sensor de rotacdo do turbocompressor, sdo sensores de
monitoramento do sistema e permitem que seja feita a validagdo do modelo. Esses
sensores sdo usados no sistema de seguranga. Caso algum sensor aponte uma
anormalidade no valor de alguma variavel, o sistema deve desligar.

A aquisicao do sinal de qualquer sensor geralmente é feito com ruido. Esse
ruido deve ser minimizado utilizando-se filtros eletrénicos. No caso, o ruido néo foi
considerado, adimitindo-se que o sinal recebido ja é filtrado. O atraso e tempo de
resposta dos sensores foram considerados como sendo muito menores do que o
tempo de acomodacéo do sistema e portanto foram desprezados.

Os controles utilizados foram do tipo PID. O controlador tipo P ndo é
suficiente para manter a rotacdo do sistema no valor de referéncia. O controlador Pl
(figura 5.1) é suficiente para controlar o sistema e manter a rotacdo do gerador
proxima ao valor de referéncia, porém € possivel melhorar a resposta utilizando-se a
parte derivativa, ou seja, um controle PID (figura 5.2). Para complementar a andlise
dos controles serdo utilizadas variacdes do controle PID. Essas variagcdes sao PI-D
(figura 5.3), I-PD (figura 5.4) e PI-PD (figura 5.5). O hifen separa o controle que
encontra-se no ramo direto (lado esquerdo do hifen) do controle que encontra-se no
ramo de realimentacado (lado direito do hifen). O controle no ramo direto tem o erro
como estimulo e o controle no ramo de realimentacdo tem a variavel de processo

como estimulo.

Disturbio
» + |:DistL’1rbio

rotReferencia —> saida }

entrada =
+ rotagéo
4’[>—r> Planta da do gerador
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Figura 5.1 — Planta da turbina split-shaft com controle PI
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Figura 5.4 — Planta da turbina split-shaft com controle I-PD
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Disturbio
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Figura 5.5 — Planta da turbina split-shaft com controle PI-PD

5.3 Sistema Lubrificante

No sistema lubrficante, o sensor principal é o sensor de pressao no mancal do
turbocompressor (Py;). O atuador do sistema lubrificante € o motor elétrico que
aciona a bomba de lubrificante.

Os demais sensores, termopares, medidores de vazao de lubrificante, rotacéo
do motor da bomba s&o sensores de monitoramento do sistema e permitem que seja
feita a validacdo do modelo. Esses sensores podem ser usados no sistema de
seguranca para prevenir sobretemperatura e vazamento de lubrificante. Caso algum
sensor aponte uma anormalidade no valor de uma varidvel do sistema, esse deve
ser desligado.

A aquisicao do sinal de qualquer sensor geralmente € feito com ruido. Esse
ruido deve ser minimizado utilizando-se filtros eletrénicos. No caso, o ruido néo foi
considerado, adimitindo-se que o sinal recebido ja é filtrado. O atraso e tempo de
resposta dos sensores foram considerados como sendo muito menores do que o
tempo de acomodacéo do sistema e portanto foram desprezados.

Os controles utilizados foram do tipo PID. Se o controlador tipo P for bem
projetado, esse pode atender as especificacdes do sistema, porém a valvula (valvl)
da linha 4 (figura 3.5) ndo pode mudar sua abertura. Para garantir que o sistema

atinja o valor de referéncia um controle PI (figura 5.6) deve ser implementado. Para
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se melhorar a resposta do sistema, um controle PI-D (figura 5.7) pode ser aplicado
ao sistema. Os demais controles, como PI-PD, ndo foram utilizados porque a
resposta do sistema nédo deve melhorar significantemente.

No caso do sistema lubrificante, apenas o erro no valor da pressao no mancal
do turbocompressor (P,;;) foi considerado como estimulo para o controle. O disturbio
do sistema lubrificante é a abertura da vélvula manual da linha 4 (valvl). A valvula
pode ser aberta ou fechada para se diminuir ou amentar o fluxo no ramo da linha 2.
A pressdao de referéncia do sistema lubrificante varia com a rotacdo do

tu rbocompressor.

Disturbio
b + |:Disu]rbio
b o saida }
rOtCTA + entrada PM1
+[>—|—' Planta do Sistema
Lubrificante

Figura 5.6 — Planta do sistema lubrificante com con  trole PI
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Figura 5.7 — Planta do sistema lubrificante com con  trole PI-D

A relacdo do sistema da turbina a gas com o sistema lubrificante pode ser

visto na figura 5.8, ambos com os controles incluidos na representagao.



5.4 Resultados para o sistema da turbina a gas
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Figura 5.8 — Uni&o do sistema da turbina e sistema lubrificante com controles

118

split-shaft com controle

As constantes do sistema foram escolhidas de forma que quando o sistema

estiver em regime permanente os valores das variaveis do sistema devem ser

proximas aos valores encontrados em Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza
(2009).

Os graficos a seguir foram obtidos para uma simulagdo de uma turbina com

as seguintes caracteristicas:

rendimento do compressor: n, = 0,72

rendimento da turbina de alta presséo: nr, = 0,78
rendimento da turbina de baixa pressao: nyz = 0,7
temperatura ambiente: T,,,, = 298 K

pressdo ambiente: P,,,, = 10> Pa

razdo dos calores especificos constante para o ar: k., = 1,4

o x : _ J
calor especifico do ar a pressao constante: ¢, 4, = 1100@—4{

constante de perda de calor para o compressor: a;, = 0,1

constante de perda de calor para a camara de combustao: a,; = 0,25
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- constante de perda de calor para a turbina de alta pressao: a;, = 0,15
- constante de perda de calor para a turbina de baixa pressao: a,s = 0,2

- constante de influéncia de uma turbina sobre a outra: a;, f1yancia = 0,05

- constante de razao de pressao para turbina de alta pressao: agprs = 0,62

- poder calorifico inferior do gas combustivel: PCI = 46357:—;

~ 2 . - . k
- vazdo massica de ar maxima: 1my sy = 0,25?‘9

~ - d
- rotagdo maxima do turboCcompressor: wer max = 14242%

~ , . . . ~ d
- rotagio maxima da turbina de baixa pressio: wrg max = 1571%

- razao de pressdo maxima no compressor: RP¢ s = 2,15

- momento de inércia do turbocompressor: Jor4 = 1,55 - 1073 kg - m?

- momento de inércia equivalente para a turbina de baixa presséo: J., = 3,13 -
1073 kg - m?

- reducgdo do primeiro conjunto de engrenagens: N;, = %

- reducdo do segundo conjunto de engrenagens: N,; = %

- amortecimento viscoso devido ao 6leo para o turbocompressor: Bergsieo =
1,51-107° W - 52

- amortecimento viscoso devido ao 6leo para o conjunto da turbina de baixa
presséo: Begseo = 1,20 - 1073 W. 52

- amortecimento viscoso devido ao ar para 0 turbocompressor: Berggr =
.uar,CTA(TCTA) +0,0785 W - s?

- amortecimento viscoso devido ao ar para a turbina de baixa presséo: Brg g, =
tar,rs(Trg) - 0,530 W - 52

- maximo sobre-sinal para a valvula de injecao de combustivel: M, = 0,05

- tempo de acomodacéo para a valvula de injecdo de combustivel: t; = 1s

- massa da valvula de injecdo de combustivel: m,4,, = 0,2 kg

A rotacdo do gerador elétrico do sistema da turbina split-shaft ndo consegue
ser controlado se o controle for apenas um controle proporcional com feedback
negativo. A rotacdo do gerador é estabilizada, porém o valor da rotacdo de
referéncia ndo sera atingido, ou seja, o sistema tera um erro no valor da rotagdo do

gerador. Isso é ilustrado na figura 5.9.
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Figura 5.9 — Rotacédo de equilibrio para o controle P

O ganho proporcional (kp) foi de 0,05, a carga era de 1kW e foi inserido um
degrau de 1kW no tempo 50s, totalizando 2kW. O valor da rotacdo do gerador antes
do degrau era de 365,5 rad/s aproximadamente e passou para 363,7 rad/s
aproximadamente, mostrando que o valor da rotagdo em regime varia com a carga.

Sinal normalizado da carga aplicada no gerador de energia elétrica
11 T T T T T

IR=R 5

07k

0ar

04 ; ; ; ; ; ; ;
a 5 10 15 20 25 30 35 40
tempo (]

Figura 5.10 — Carregamento normalizado (modificado de Camporeale; Fortunato e Mastrovito
(2006))
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Para a escolha do controle do sistema da turbina split-shaft, foi utilizado o
carregamento como em Camporeale; Fortunato e Mastrovito (2006). O carregamento
normalizado pode ser visto na figura 5.10. A carga total utilizada foi 2kW.

Todos os controles foram escolhidos adotando-se que a temperatura maxima
do sistema néo ultrapassasse 1200K e que a rotagdo do gerador n&o variasse mais
do que 5% do valor de referéncia.

O controle PI tem valores de k, = 0,0509 e k; = 0,0385. Esse foi o melhor
valor achado com o método ITAE para os valores testados. O intervalo de

verificagdo dos valores de k, e k; sdo mostrados na eq.(5.11). De acordo com a

eg.(5.10), n foi escolhido igual a 30 para as duas constantes.
107* < kp, k; <1071 (5.11)

O controle PID tem valores de k,, = 0,0621, k; = 0,0452 e k; = 7,88 -107*. Os
intervalos de verificacdo dos valores k,, k; € k; sdo mostrados na eq.(5.12). De
acordo com a eq.(5.10), n foi escolhido igual a 20 para os intervalos de k, € k;, e 40
para k.

1073 < kp, k; <1071

(5.12)
1076 < k; <1072

O controle PI-D tem valores de k, = 0,1, k; = 0,1 e k; = 0,0079. Os intervalos
de verificagao dos valores k,, k; € k; sdo mostrados na eq.(5.13). De acordo com a

eq.(5.10), n foi escolhido igual a 20 para os intervalos de k, e k;, e 40 para k.

107%° < ky, k; < 10795
(5.13)
1076 < kg < 1072

O controle PI-PD tem valores de k, = 0,1, k; = 0,1, ky, recqiimentacio = 3,86
107> e k; = 0,0078. O intervalo de verificacdo dos valores ky, kis kp reatimentagio © Ka

sdo mostrados na eq.(5.14). De acordo com a eq.(5.10), n foi escolhido igual a 20

para os intervalos de k, e k;, 30 para ky reqiimentacao © 40 para k.
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1072° < ky, k; <107°°
10_6 < kp,realimentagéo < 10_3 (5.14)

1076 < k; <1072

O controle I-PD tem valores de k, = 0,0030, k; = 0,0108 e k; = 3,56 - 107*. O
intervalo de verificacdo dos valores k,, k; e k; sdo mostrados na eq.(5.15). De
acordo com a ed.(5.10), n foi escolhido igual a 20 para o intervalo de k, e 40 para k;
eky.

1073 <k; <1071
(5.15)
107 < kp, kg <1072

A figura 5.11 mostra as respostas a carga da figura 5.10 de forma
comparativa. Os erros comparativos com o erro do I-PD, o maior entre eles, sdo: o
erro para o Pl € 0,0975, o erro para o PID € 0,0842, o erro para o PI-D é 0,0413 e 0
erro para o PI-PD é 0,0411.

Comparacao das Rotagdes do Gerador

390 eo |1 a1
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PI-D ||
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37T e — UJ”__ 377
376 . . : 1
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tempa (s) tempa (s)

Figura 5.11 — Comparativo das repostas de rotacdo d o gerador a carga da figura 5.10

Nota-se que o controle I-PD demora muito a estabilizar e oscila muito também
se comparado com qualquer outro controle. Substituindo o controle I1-PD por um PI,
nota-se uma sensivel diferenca. Comparando o controle Pl com o PID, nota-se que a

parte derivativa consegue proporcional um amortecimento melhor e portanto,
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constantes proporcionais e integrativas maiores. Assim, a parte derivativa consegue
reduzir o erro. Colocando o controle derivativo no ramo de realimentacéo (PI-D)
consegue-se melhorar a resposta significativamente. No caso do controle PI-PD, a
resposta ao distirbio ndo muda muito e o erro € muito préximo ao erro do PI-D. A
parte proporcional no ramo de realimentagdo (kyreqiimentacao) N30 tem grande
utilidade, porque a rotacdo do gerador ndo varia suficientemente para que essa

parte se torne sensivel para o sistema de controle.

Comparagdo das rotagdes do turbocompressor
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Figura 5.12 — Comparativo das respostas de rotacdo  do turbocompressor para o distlrbio da
figura 5.10

Pela figura 5.12, quando ocorre o degrau negativo (5s), o controle que tem a
rotacdo do turbocompressor mais alta consegue um amortecimento maior e portanto
maior estabilidade. Quando ocorre o disturbio em rampa (25s), aquele que mantém
a rotacdo mais baixa consegue um amortecimento maior. Sendo assim, o controle
que tiver a menor variagao de rotacao se torna mais amortecido porque, no caso, 0
sistema de injecdo de combustivel € muito mais rapido que o sistema do rotor do
turbocompressor e portanto, a poténcia necessaria para estabilizar o sistema é
fornecida mais rapidamente pelo sistema de controle que agir mais rapidamente na

vélvula de injecdo de combustivel.
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Figura 5.13 — Comparacédo das temperaturas na camara

de combustéo para distirbio
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A figura 5.13 mostra as variacdes das temperaturas na saida da camara de
combustéo para a variacdo de carga da figura 5.10. Nota-se que quanto mais rapido
for o controle, mais rapido a temperatura varia e esta varia com menor amplitude. O
mesmo pode ser dito para a temperatura na saida da turbina de alta presséao (7T,)
(figura 5.14) e na saida da turbina de baixa presséo (Ts). Como o grafico de Ts €

semelhante ao de T,, ele ndo foi necessario para anélise.

Comparagio das temperaturas na saida da turbina de alta presséo
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Figura 5.14 — Comparativo das temperaturas na saida

da turbina de alta pressao para distarbio



125

Por tudo que foi analisado anteriormente, o controle escolhido foi o PI-D. O
controle PI-D e o PI-PD séo os controles com 0S menores erros e respostas mais

rapidas. Entre os dois 0 mais simples é o PI-D e portanto, este foi escolhido.

«107°  Wazdo de combustivel Wazdo massica de ar
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Figura 5.15 — Vazdes para comparacdo com valores de  Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza
(2009)

A figura 5.15 mostra os valores para vazdo massica de combustivel e vazao
massica de ar. As vazdes foram colocadas de forma a ter valores proximos aos de
Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza (2009). A vazdo massica de ar segue a
rotacao do turbocompressor.

Tabela 5.1 — Valores de vazbes massicas
Meompb (KY/S) my (kg/s)
Krieger Filho 0,0028 0,17
figura 5.15 0,00285 0,167

A pressdo na saida da turbina de alta pressao (P,) também tende a seguir 0s
valores do trabalho de Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza (2009). A pressao na
saida do compressor (P,) também né&o difere muito do mesmo trabalho. P, e P,
seguem a rotacdo do turbocompressor (wqr4) cOmo pode ser visto na figura 5.16.
Como P, é proporcional ao valor de P,, entdo, a variacao de P, € menor tambéem.
Comparando com os graficos de Camporeale; Fortunato e Mastrovito (2006) (figura

5.16 e figura 5.17), o mesmo fato pode ser observado.
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Tabela 5.2 — Comparacéo de pressfes

P,(kPa) P, (kPa)
Krieger Filho 200 120
figura 5.16 177 119
w10 Presséo na saida do compressor e pressdo na saida da turbina de alta pressédo
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Figura 5.16 — Press@es principais do sistema da tur  bina split-shaft
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Figura 5.17 — Press0@es principais (figura modificad  a de Camporeale; Fortunato e Mastrovito
(2006))

A figura 5.17 mostra as pressfes principais do sistema que variam com a
rotacdo do compressor. A P; € constante por ser na saida da turbina de baixa
pressao e portanto, é igual a pressao atmosférica.

Comparando a figura 5.18 com a figura 5.19, nota-se que a variacao da

rotacdo normalizada da turbina de baixa pressdo é menor para o controle da figura
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5.18. A variacdo da rotacdo do turbocompressor € maior para o controle da figura
5.18 e a rotacdo do turbocompressor da figura 5.19 estabiliza mais rapido. Isso
ocorre provavelmente pelo maior amortecimento desse sistema, maior poténcia e
maior eficiéncia.

Rotagdo do turbocompressor e rotagdo da turbina de baixa pressdo normalizadas
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Figura 5.18 — Rotacdes normalizadas das turbinas do sistema do presente trabalho
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Figura 5.19 — Rotacdes normalizadas das turbinas do sistema de Camporeale; Fortunato e
Mastrovito (2006)

A figura 5.19 descreve as rotacdes do gerador de gas (linha continua) e da
turbina de baixa pressao (linha pontilhada). Como o sistema é controlado, ao se
retirar a carga, o sistema demora a diminuir a inje¢cdo de combustivel fazendo com
que a rotacdo da turbina de baixa pressdo aumente. Ja o gerador de gas diminui sua

rotacao até estabilizar. Quando a carga em rampa se inicia, h4 uma pequena queda
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na rotacdo da turbina de baixa pressdo e um aumento na rotacdo do
turbocompressor.

A eficiéncia do sistema € baixa e os parametros do sistema foram arranjados
de forma a fazer com que a eficiéncia fosse préxima ao valor especificado por
Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza (2009) em torno de 1%. A eficiéncia do
sistema térmico como um todo é maior quando a carga é maxima porque o
turbocompressor gira mais rapido proporcionando maior pressdo na saida do
compressor e maior vazao massica de ar. Esse aumento de pressdo e vazao
massica de ar geram maior poténcia para as turbinas, especialmente para a turbina
de baixa pressao que fornece a poténcia para o gerador. A eq.(5.16) mostra como é
calculada a eficiéncia do sistema.

”‘ dem
. - 5.16
Nciclo mcomb . PCI ( )

Rendimento do sistema da turbina split-shaft

carga/{mpComb*PCI) (%)

0 ; | | | | ; ;
]

5 10 15 20 25 30 35 40
tempo (]

Figura 5.20 — Eficiéncia do sistema da turbina  split-shaft

A figura 5.21 descreve o sinal de controle (linha pontilhada) enviado para a
valvula de combustivel e a vazdo massica de combustivel (linha continua). A vazéo
massica tem uma resposta ligeiramente mais lenta que o sinal para a valvula de
combustivel, devido a inércia da valvula. O mesmo pode ser visto para a turbina

split-shaft na figura 5.22. Os gréaficos das figuras 5.21 e 5.22 sdo semelhantes. A
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z

principal diferenca é que devido a demora para reduzir a rotacdo do
turbocompressor da figura 5.22, o sistema injeta mais combustivel para manter a

mesma poténcia na turbina de baixa pressao.
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Figura 5.21 — Comparacgédo do sinal de controle e vaz 4o massica de combustivel (modificado de
Camporeale; Fortunato e Mastrovito (2006))

Sinal da valula de combustivel e Wazao de combustivel normalizados
1.3 T T T T T T T

YWazdo de combustivel

1ok .............. ............... SR SO - — Sinal da vhula

0s i i i i i i i
a

5 10 15 20 25 30 35 40
tempo ()

Figura 5.22 — Comparacao do sinal de controle e vaz  ao massica de combustivel

Pode ser observado pela figura 5.23 que para manter a poténcia na turbina de
baixa presséo a injecdo de combustivel deve aumentar conforme a vazdo massica
de ar diminui, assim, as temperaturas T5, T, € Ts sSobem vagarosamente até o tempo
25s. O declinio da temperatura depois do tempo 30s ocorre devido ao sistema tentar
manter a mesma poténcia na turbina de baixa pressdo, ou seja, enquanto a vazao

massica de ar aumenta por causa do aumento da rotacdo do turbocompressor, a



130

vazdo de combustivel diminui, diminuindo, também, a temperaturas 75, T, € Ts. T,
praticamente ndo se altera, pois a variacdo na rotacdo do turbocompressor ndo é
alta e a razao de pressao também é baixa.

As constantes da turbina split-shaft foram escolhidas de forma que as
temperaturas ficassem com valores proximos a aqueles encontrados no trabalho de

Krieger Filho; Rigoni Junior e de Souza (2009) como mostra a tabela 5.3.

Ternperaturas principais do sisterna da turbina split-shaft
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Figura 5.23 — Temperaturas principais do sistema da  turbina split-shaft

Figura 5.24 — Temperaturas principais (modificado d e Camporeale; Fortunato e Mastrovito
(2006))
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Os graficos das figuras 5.23 e 5.24 sdo bem semelhantes. Como mencionado
anteriormente, a diferenca principal esta na estabilizacdo mais rapida do sistema da
figura 5.24.

Tabela 5.3 — Comaparacéo de temperaturas

T3(K) T4 (K)
Krieger Filho 975 795
figura 5.23 980 805

5.5 Resultados para o sistema lubrificante com cont  role

Assim como para o sistema da turbina split-shaft, o controle proporcional com
feedback negativo ndo é suficiente para controlar a variavel de processo (Py;) ho
valor de referéncia, ou seja, havera um erro no valor da pressao no mancal do
turbocompressor.

O sistema lubrificante utilizado possui os mesmos valores das constantes
utilizadas no sistema sem controle. A Unica diferenca € a poténcia maxima da
bomba (W msx) que mudou de 500 W para 350 W.

O controle PI tem valores de k, =891-107% e k; = 8,91-107°. Esse foi o
melhor valor achado com o método ITAE para os valores testados. O intervalo de
verificacdo dos valores de k, e k; sdo mostrados na eq.(5.17). De acordo com a

eg.(5.10), n foi escolhido igual a 40 para as duas constantes.
1077 < ky, k; <107 (5.17)

O controle PI-D tem valores de k, =8,91-107°, k; =891-10"° ek, = 15"
10712, Esse foi o0 melhor valor achado com o método ITAE para os valores testados.
O intervalo de verificacdo dos valores de k, e k; sdéo mostrados na eq.(5.18). De
acordo com a eq.(5.10), n foi escolhido igual a 40 para as duas constantes e igual a
30 para k.

1077 < kp, k; <1073

(5.18)
107" <k; <1011
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A figura 5.25 mostra a pressao no mancal do turbocompressor (Py,) para uma
entrada da rotagcéo do turbocompressor para a carga dada pela figura 5.10. Nota-se
que a diferenca de resposta entre o controle Pl e PI-D n&o diferem muito. Os

degraus e oscilagbes ocorrem devido a forma como o sistema lubrificante foi

modelado.
w10 Comparagdo das pressdes no mancal do turbocompressor
236 T T T T T T T
PI-D
Pl
2.34 Referéncia ||
2321
- 23F
o
=
o 2281
2%
224
222 | | | | | | |
a ) 10 15 20 25 an ] 40

tempo (]

Figura 5.25 — Comparativo de resposta em pressdao no  mancal do turbocompressor para 0s
controles Pl e PI-D

A figura 5.26 mostra os controles Pl e PI-D para uma rotagcao do
turbocompressor constante e para uma variagdo em rampa crescente na constante
de perda de carga da valvula (K,4,1)- A variacao foi de 0 a 1500 em 30 segundos.
Os dois controles conseguem manter a pressao dentro de limites razoaveis e
semelhantes, mesmo com a alta frequéncia de oscilacbes. Nota-se que com o
fechamento da valvula na linha 4, a velocidade do fluido na linha 2 aumenta. As
oscilagBes geradas no grafico das velocidades sdo pequenas em relacdo a variacao
da velocidade total. As curvas das velocidades para o Pl e o PI-D sdo muito

proximas.
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Comparagio das

pressdes no mancal do turbocompressar Comparagao das velocidades do fluido na linha 2
T T T L] T T T

239.000
PLD
- W M
235.000 ¢ _ 1l | -6""?{... |
w 'N;TI
IJ1.|I: .
T
237.000 ¢ . 095 M 1
o - Il"'
= | | £ & PLD
= o ]
z ! ‘ il ]| o " I
236.000 ¢ . J ool J‘i |
| i| Ir
| ‘ .’
236000 | Mﬂ - ngst | ]
il ||' Iy' Ii /
¥y + ” |
N |
234,000 B= L L . = 0 . . .
0 10 20 30 40 a 10 20 a0 40
tempo (s) tempo (s)

Figura 5.26 — Comparativo de pressdo em M1 e veloci
rampa

dade em 2 para estimulo da valvula em

A figura 5.27 mostra os controles Pl e PI-D para uma rotagcdao do

turbocompressor constante e para uma variacdo em degrau na constante de perda

de carga da valvula (K,4;,;1) de 0 para 300 no tempo 5s. Nota-se que o controle com

a parte derivativa (PI-D) responde mais rapidamente ao distarbio e com uma

oscilacdo um pouco menor tanto para a pressdo no mancal do turbocompressor

guanto para a velocidade do fluido na linha 2.

Comparagio das pressdes no mancal do turbocompressor
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Figura 5.27 — Comparativo de pressdo em M1 e veloci
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Como o erro de resposta do sistema lubrificante com o controle Pl e PI-D nao
sdo muito diferentes e devido as descontinuidades do sistema devido & modelagem,
a escolha do controle para o sistema lubrificante cai sobre o Pl. Caso o PI-D fosse
escolhido, a parte derivativa deveria ser pequena, do contrario o sistema oscilaria
mais e teria um erro maior que o erro para o controle Pl. Portanto, os demais
gréaficos sao feitos com o contrle PI.

As pressdes na bomba (Pg) e no mancal do turbocompressor (P,,) podem ser
vistos na figura 5.28. Nota-se a proporcionalidade entre as duas curvas, e entre a

curva de rotacdo do turbocompressor.

—
n]
T

w10 Pressdes principais do sistema lubrificante

=4 ! ! ! ! ! ! !

23

22
w
& I B R R R R —
[ud
=
I O R S N S S 2|
E PBomba
a
=
o

5 10 15 20 25 30 35 40
tempo (]

Figura 5.28 — Pressé@o no mancal do turbocompressor e na bomba de lubrificante

A figura 5.29 mostra as poténcias perdidas no sistema lubrificante. Nota-se
gue as maiores perdas sao devido a pressao na bomba e ao amortecimento viscoso
da bomba, a ndo ser quando o inversor de frequéncia da bomba envia a poténcia
maxima para esta. Isso pode ser visto no grafico de perda devido a inércia do rotor
da bomba, onde os sobressaltos indicam a poténcia maxima. O grafico de perda
devido a inércia do fluido tem a mesma forma do grafico de perda devido a inércia
do rotor, porém mostra-se que a magnitude dessa perda € muito inferior aos demais,

principalmente quando os sobressaltos nédo sao considerados.
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Figura 5.29 — Perdas de poténcia no sistema lubrifi
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Figura 5.30 — Perdas de poténcia no sistema lubrifi

A figura 5.30 mostra as perdas do
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cante para distlrbio em rampa na valvula

sistema lubrificante quando a rotacao do

turbocompressor € mantida constante e uma variagdo em rampa da constante da

valvula na linha 4 como mencionada anteriormente é aplicada. Primeiro nota-se um

pico no grafico de perda de poténcia devido a pressao na bomba primeiro e depois o

valor da perda vai diminuindo. O pico ocorre devido ao aumento da perda de carga



136

total de inicio e a inércia do sistema. A reducdo da perda se da pela menor presséo
€ menor vazao necessaria para manter a pressdo no mancal do turbocompressor.
Com a rotacdo da bomba diminuindo, ha reducéo da perda por atrito viscoso no rotor
da bomba. Nota-se que a compensacéo do controle faz com que o motor da bomba
receba muito mais picos de poténcia, seja para 0 positivo, seja para 0 negativo.

A figura 5.31 mostra as velocidades na linha 1, 2 e 4 para uma velocidade
constante do turbocompressor e uma variagdo em rampa da constante da valvula da
linha 4. Com o aumento da perda de carga na linha 4, ocorre uma reducéo no fluxo
de lubrificante nesse ramo. O controle faz com que o fluxo na linha 1 reduza para
gue a pressao no mancal do turbocompressor se mantenha com valor préximo ao
valor de referéncia. O que pode ser um pouco dificii de notar € o porque a
velocidade na linha 2 aumenta. O fluxo na linha 2 aumenta porque a perda de carga
na linha 5 diminui com a reducgéo do fluxo na bomba. Assim, mais fluido deve passar
pela linha 1 para aumentar a pressdo no mancal do turbocompressor até o valor de
referéncia.

“elocidades principais do fluido lubrificante
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Figura 5.31 — Velocidades principais do sistema lub  rificante para distirbio em rampa da
véalvula



137

6 Conclusao

O objetivo proposto foi atingido. A modelagem baseada em fundamentos de
termodinamica, mecanica newtoniana e mecanica dos fluidos foi concluida. A
influéncia da turbina de alta presséao sobre a turbina de baixa pressao, e vice-versa,
foi modelada e os efeitos puderam ser vistos nos resultados. Mesmo que essa
influéncia seja pequena, ela deve existir, pois 0 aumento e a reducao do fluxo de ar
fazem com que o angulo de incidéncia do ar nas pas mude, aumentando e
diminuindo a perda de pressdo na turbina de baixa pressdo. As temperaturas do
fluido de trabalho tiveram valores condizentes com aqueles encontrados na
literatura. As modelagens matematicas com os diagramas do simulink do Matlab se
mostraram ferramentas muito Uteis e facilitaram a implementagédo dos controles e as
escolhas dos mesmos, assim como a unido do sistema da turbina split-shaft e do
sistema lubrificante.

A primeira lei da termodindmica para volume de controle foi utilizada na
formulacéo do sistema térmico da turbina. A perda de calor foi considerada como
proporcional a temperatura e vazao massica de ar, e a inércia térmica referente aos
componentes do sistema foram desprezadas, ou seja, a perda de calor ocorreu
instantaneamente. A valvula de combustivel foi modelada como um sistema
amortecido de segunda ordem. A caixa de reducdo teve suas engrenagens
modeladas com teoria de momento angular, assim como o turbocompressor e a
turbina de baixa pressao. O arrasto gerado pelas turbinas e compressor devido ao ar
e 0 amortecimento devido ao lubrificante foram estimados com teoria de atrito
viscoso. A poténcia foi preferida para ser usada como entrada e disturbio do sistema
porque a variacao na rotacdo do turbocompressor pode ser muito grande. A vazao
de ar e razdo de pressdo do compressor foram considerados proporcionais a
rotacdo do mesmo. O gas natural foi considerado como imcompressivel porque a
complexidade de considerar-se o fluido compressivel ndo deve alterar muito o
resultado obtido.

Os resultados obtidos para a turbina split-shaft sem controle mostraram
algumas reacfes que ocorrem na pratica como o pico de temperatura ao se injetar

combustivel e a diminuicdo desta apdés o aumento da vazdo de ar. A injecdo de
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combustivel para uma mesma abertura da valvula de combustivel varia com a
rotacdo do turbocompressor porque existe influéncia da pressdao na camara de
combustdo. Os efeitos da influéncia da rotacdo de uma turbina sobre a outra
puderam ser observados na variacdo de pressdo na saida da turbina de alta
pressao, na mudanca de temperatura e vazao massica de ar.

Varios controles foram testados: P, PI, PID, PI-D, I-PD e PI-PD. O controle P
mostrou-se insuficiente para controlar o sistema. Dentre os outros controles, o PI-PD
foi 0 que teve o menor erro e melhor desempenho, mas ndo muito diferente do PI-D.
Como o PI-D é mais simples que o PI-PD, este foi escolhido como controle ideal. O
pior desempenho foi obtido pelo I-PD. A falta do controle proporcional ao erro foi a
principal causa disso. O controle proporcional no ramo de realimentacdo nao é de
grande auxilio porque a rotacdo do gerador em geral ndo deve oscilar muito e assim
a contribuicdo do controle proporcional € minima. Assim, todo o trabalho de controle
passa a ser do controle integrativo e derivativo. Os controles conseguiram evitar 0s
picos de temperatura e assim garantir a faixa de operacdo segura para evitar
deterioracdo do equipamento. Como essas temperaturas nao atingiram valores
criticos, ndo se fez necessario o uso de um controle para temperatura. Apesar de o
teste de carga para a turbina com controle ser artificial com apenas um degrau e
uma rampa, esse caso € em geral pior do que um caso real e portanto o controle
especificado deve ser suficiente para controlar um sistema com carga real. Os
valores em regime permanente sdo proximos aos de Krieger Filho; Rigoni Junior e
de Souza (2009), mostrando que o modelo tem grande potencial para ser aplicado.
Curvas de reacdo seriam interessantes para validacdo do modelo em regime
transitorio.

O modelo do sistema lubrificante também foi criado a partir da teoria de
mecanica dos fluidos e mecénica classica sem base em nenhum modelo prévio. A
bomba foi modelada com base em teoria do momento angular. A vazdo desta foi
considerada como uma equacdo de segundo grau sendo a rotacdo a variavel
independente. As perdas de carga singulares e distribuidas foram consideradas.
Apesar de a variacao de temperatura em sistema lubrificante real ser significante, no
caso nao foi considerada, acreditando-se que para o projeto do sistema de controle
essa modelagem seja suficiente. Caso a temperatura fosse considerada, um estudo

mais rigoroso precisaria ser feito para analise de troca de calor ao longo do sistema



139

lubrificante. Apesar de o sistema de lubrificacdo ser um sistema especifico, seu
principio pode ser aplicado para qualquer sistema.

Os resultados para o sistema lubrificante sem controle mostraram que esse
sistema responde mais rapido que o sistema da turbina split-shaft. A perda de
poténcia devido a massa de lubrificante pode ser desprezada por causa de sua
baixa contribuicdo nas perdas totais. P6de ser visto como a valvula manual pode
influenciar o fluxo de lubrificante e as perdas de carga.

O controle proporcional ndo foi suficiente para controlar o sistema sem erro.
Dois controles foram testados: o Pl e o PI-D. Os dois controles se mostraram
satisfatorios, sendo que o PI-D teve melhor desempenho para uma entrada em
degrau na valvula manual. Em todos os outros testes, os dois controles tiveram
desempenhos e erros semelhantes. Devido a forma que o inversor de frequéncia foi
modelado, o sistema apresenta diversas repostas com degraus e oscilagbes
bruscas. Assim, a parte derivativa deve ser pequena para néo influenciar muito o
sistema e causar mais oscilacdes, aumentar o erro e piorar o desempenho do
controle. Como o desempenho por introduzir a parte derivativa nao foi significativo,
optou-se por escolher o controle mais simples, ou seja, o Pl. Foi mostrada como a
variagdo na abertura da valvula altera a vazdo do sistema controlado, assim como a
reducdo de poténcia na bomba pelo fechamento da valvula. A Gnica ressalva fica
com a quantidade de picos de poténcia na bomba para o caso onde ha fechamento
da véalvula em rampa.

O método ITAE se mostrou razoavel para a escolha dos controles. Todos 0s
controles escolhidos nos intervalos especificados atenderam as especificagbes dos
sistemas.

A principal contribuicdo do trabalho € usar o modelo para se poder estimar
quais serdo as condi¢cdes que um prototipo terd em funcionamento. Assim, materias
e esquemas de refrigeracao entre outros podem ser previamente esquematizados. O
modelo é constituido de varias partes simples. Cada uma pode ser substituida por
um modelo mais preciso. Nesse caso o modelo funciona como um guia, mostrando
as partes principais do sistema e dando sugestbes para elaboragcdao de um novo
modelo. Além, pode ser usado para completar um modelo onde falte alguma parte a
ser modelada. Com o modelo ajustado para as necessidades de projeto ou
parametros de funcionamento, um controle pode ser projetado com valores proximos

aos que serao os controles reais aplicados.
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6.1 Trabalhos futuros

Algumas sugestdes de trabalhos futuros para a turbina split-shaft podem ser

citadas:

Considerar a inércia da perda de calor nos componentes.

Considerar o gas e o ar como fluidos compressiveis e analisar as
diferencas em relacdo ao presente modelo.

Modificar a relagdo de arrasto usando coeficientes de arrasto ao invés
de atrito viscoso.

Considerar os efeitos de surge e blocagem no compressor para quando
0 sistema estiver operando proximo ao limite.

Mudar a razdo de pressao e vazao massica do compressor de forma a
se tornarem mais préximas da realidade.

Fazer a validagdo do sistema utilizando curvas de reagdo de um

sistema real com e sem controle.

Para o sistema lubrificante podem ser citados os pontos:

Considerar a variagdo de temperatura e troca de calor no sistema.
Considerar a variacéao da viscosidade do fluido.

Mudar a modelagem feita para o inversor de frequéncia para evitar as
descontinuidades das curvas e, assim, evitar as oscilacdes bruscas e
picos de poténcia.

Utilizar outros métodos de escolha de controle para poder comparar 0s
resultados.

Testar outros tipos de controle para ver se ha diferenca significativa de
resultado.

Fazer a validagdo do sistema utilizando curvas de reagdo de um

sistema real com e sem controle.
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APENDICE A — CONSTANTES E FORMULAS PARA O CALCULO
DOS MOMENTOS DE INERCIA E AMORTECIMENTO VISCOSO

As partes girantes da turbina foram modeladas como cilindros. O eixo de
rotacdo € o0 eixo que passa pelo centro do cilindro de forma longitudinal. As
dimensdes consideradas para o célculo dos momentos de inércia sdo comprimento
(L), raio (r) e massa especifica (p).

A eg.(A.1) mostra como é feito o calculo do momento de inércia do cilindro

Ua)-

4
mery L p

Ji =Jr?dm = >

(A1)

A eq.(A.2) descreve as constantes usadas para o calculo do momento de

inércia para o compressor (/) somado ao da turbina de alta pressao (Jr,4)-

r = 005m
p = 7900—
m

A eq.(A.3) descreve as constantes usadas para o célculo do momento de
inércia para a turbina de baixa pressao (/rp).

r = 0075m
Il = 0’01;’; =3,93-1073 kg - m? (A3)

p = 7900—=

m

As engrenagens tem dois raios e dois comprimentos porque a redugédo de
tamanho do raio € feita no mesmo eixo. /¢ ; € 0 momento de inércia da engrenagem i
e Jg,;; € 0 momento de inércia da engrenagem que transmite forca da engrenagem i

para a engrenagem j.



145

(1 = 0,01m )
rlz = 0,01 m
Ly = 0015m
+ 3 ’ » = 3,73-107% kg - m? A4
]El ]E12 le — 0'015 m 9 (A.4)
kg
(r, = 0,03m )
T23 == 0,01 m
L, = 0015m
+ 3 ’ » =1,53-10"* kg - m? A5
]EZ ]E23 L23 — 0'015 m 9 (A.5)
kg
L P = 7900 FJ
m = 003m
L; = 0,015
Jead 2 k’; = 1,51-10"* kg - m? (A6)
p = 7900?

A eq.(A.7) descreve as constantes para o célculo do momento de inércia do

gerador (Jger)-

r = 0,04 m
L = 008 _
Jor Z; =2,73-1073 kg - m? (A7)
p = 8500—=
m

As reducdes das engrenagens sao a razao entre os raios primitivos entre a

engrenagem que transmite a forca para a proxima engrenagem e a engrenagem que
recebe a forca.

N, =—= e Ny, =—= A.8
12 Y 23 3 (A.8)

wi
w?

As equacdes (A.9) e (A.10) mostram como o célculo do amortecimento
viscoso devido ao lubrificante (B;4.,) € a0 ar (B;,-) sé@o feitos. As constantes
envolvidas no calculo sdo as constantes de ajuste (age, € a4 ), a Viscosidade
dindmica (u;), o comprimento de contato do eixo com o mancal (L;), o raio do eixo

;) € 0 espago existente entre o eixo e o mancal (y;).
i y
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No célculo do amortecimento viscoso devido ao ar, nota-se que a viscosidade
dinamica é dependente da temperatura média (T;) do componente onde o ar se
encontra. Portanto, o amortecimento viscoso devido ao ar € representado por uma

constante multiplicada pela sua viscosidade dinamica em um determinado instante.

2-meppc Ly
Bi,()leo = Qgleo - v, (A.9)
i

__2-m-Lp-r?
Bi,ar = gy - Wi (Ty) - v, (A.10)
i

A eq.(A.11) mostra as constantes para o calculo do amortecimento viscoso
devido ao lubrificante para o compressor (B¢ ¢e,) SOMado ao amortecimento viscoso

da turbina de alta pressao (Br4 ¢1eo)-

(Xoleo = 1 p
Usleo = 0,03 m e ,
Bcgieo + Bragsieo \ | = 0.04m [~ 1,51-107°W - s (A.11)
T = 0,01m
\'y = 50-107*mJ

A eq.(A.12) mostra as constantes para o calculo do amortecimento viscoso

devido ao 6leo para a turbina de baixa pressao (Brp gieo)-

(Xoleo = 1 )
Holeo = 0,03 m
Brgseo | | = 0015m (=382 107*W-s? (A12)
r = 0,03m
\ y = 2,0-107*m/

A eq.(A13) mostra os valores utilizados nos amortecimentos viscosos para 0s

demais componentes.

— — — — — —4 2
BEl,c’)leo - BEZ,éleo - BE3,(’)leo - BGer,c’)leo - BTB,(’)leo =3,82-10 W-s (A.13)
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A eq.(A.14) mostra as constantes utilizadas para o céalculo do amortecimento
viscoso devido ao ar no compressor (Bc,-) somado a turbina de alta presséo
(Braar)- Nota-se que B, depende da rotagdo do turbocompressor (wcrys) € que
Braqr depende das rotagbes do turbocompressor (wcrs) € da turbina de baixa
pressdo (wrg). Essa dependéncia se justifica porque € com as rotacfes desses

componentes que se obtém a temperatura para o calculo da viscosidade dinamica
do ar.

aar = 10
L = 02m
BC,ar(wCTA) + Braar (wcra, wrp) r = 005m (A.14)
y = 002m '

= l’laT,CTA . 0,0785 w - SZ

A eq.(A.15) mostra as constantes utilizadas para o céalculo do amortecimento
viscoso devido ao ar na turbina de baixa pressdo (Brp,.). Nota-se que Brp g,

também depende das rota¢des do turbocompressor e turbina de baixa presséao.

Agr = 10
L = 005m
BTB,aT(wCTA’ wTB) r — O 075 m = lflar‘TB ¢ 01530 W ¢ SZ (A.15)
y = 0025m

A eq.(A.16) mostra as constantes utilizadas no calculo e o valor da constante

de injecdo de combustivel (C,4;,,) para a camara de combustao.

. kg
Meombmax — 0,0294 T )
Cvélv Xpalv,max = 0,04;71 — — - '717'/0;ml?,méx —
PInjComb = 10-10° Pa valv,max InjComb 2,méax (A.16)
Pymsr = 4-10°Pa)
k 0.5
=351- 10_5g_

mP0-5
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