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Resumo. Este trabalho apresenta a simulagdo de um ciclo de resfriamento a ar acionado por gases do escapamento de motores
Diesel. A operagdo do ciclo se da da seguinte forma: A turbina do primeiro turbocompressor é acionada pelos gases de
escapamento do motor Diesel e o trabalho liberado por esta turbina aciona o primeiro compressor. Este comprime ar que, apos a
retirada do calor de compressdo em um trocador de calor ar-dgua, é expandido numa segunda turbina. A segunda turbina por sua
vez opera um segundo compressor que comprime o ar ambiente que é introduzido no primeiro compressor apos a retirada do calor
de compressdo por um dos trocadores de calor. Os trocadores compactos utilizados resfriam o ar comprimido nos dois
compressores utilizando dgua da rede urbana, sendo que a dgua no segundo trocador de calor, posterior ao ultimo estdagio de
compressdo, sofre um pré-resfriamento usando o ar frio obtido no ciclo a ar. O programa gera dados resultantes dos balangos de
massa e de energia, propriedades do ar e rendimentos nas diversas etapas do ciclo, permitindo analisar as variagdes nos
parametros que determinam as condigoes de estado do ar no ciclo e no comportamento dos equipamentos submetidos a diferentes
estratégias operacionais. Para isto foi utilizado um equacionamento termodinamico do ciclo considerando o ar como um gdas ideal,
rendimento e relagdo de pressdo dados pelas curvas de operagdo das turbomaquinas fornecidas pelo fabricante. Este sistema de
resfriamento constitui um sistema de cogeracdo compacto que ndo afeta o meio ambiente e obtém temperaturas do ar de
resfriamento na saida do ciclo préximas de 0°C.

Palavras chave: turbocompressor, ciclo a ar, pré-resfriamento, cogeragdo.
1. Introducao

Os sistemas de congelamento e pré-resfriamento classicos (ciclos de compressdo de vapor, ou absorgéo) envolvem
a ocorréncia de elevadas poténcias que influenciam os custos no faturamento. Neste sentido, os projetos envolvendo o
uso de turbomaquinas tém mostrado um grande nimero de aspectos atrativos, principalmente os custos, tamanhos
compactos, alta flexibilidade e o fato de poderem ser usadas em processos de aquecimento, secagem e resfriamento pela
producdo de trabalho secundario em ciclos combinados. Assim o uso de turbomaquinas aplicados a sistemas de
cogeragdo ¢ um método economicamente viavel para o aproveitamento de recursos, pois ndo afeta o meio ambiente (por
exemplo na substitui¢do do ciclo de compressdo de vapor — CFC’s), além do aspecto financeiro.

A cogeracao ¢ a producao simultinea de varias formas de energia a partir de uma fonte de poténcia (normalmente
associada com poténcia mecanica elétrica ou térmica (Najjar, 2000)). Neste caso, o sistema de cogeragdo consiste de um
motor de combustdo interna que pode ser utilizado para a produgdo de energia elétrica primdaria e os gases de exaustio
convertidos em um resfriador baseado no ciclo de expanséo a ar. O ciclo a ar é conhecido como uma maquina (“cold-
machine”) na qual o ar é usado como meio de trabalho (van der Wekken and van Gerwen, 1995). O conceito do ciclo
pode ser aplicado para aquecimento ou resfriamento.

A caracteristica do resfriador € o uso de turbomaquinas para compressdo e expansdo do ar em vez de pistdes de
movimento linear, usados em outros sistemas de refrigeracdo. Os tamanhos e velocidades de operacdo das turbinas nas
turbomaquinas sdo determinadas pela capacidade e temperaturas dos sistemas (Swift et al., 1999). A eficiéncia do ciclo
a ar ¢ muito dependente da eficiéncia dos componentes que fazem parte do sistema. Na literatura, tem-se mencionado
que para eficiéncias isoentropicas do compressor e expansor (turbina) de 85% ou superior, o conceito do ciclo a ar pode
competir com os ciclos de compressao de vapor usados atualmente (van der Wekken and van Gerwen, 1995).
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Diante do exposto este trabalho tem como objetivo avaliar através de testes de simulagdo as especificagdes e
condigdes operacionais de um equipamento baseado nos conceitos do ciclo a ar e sistemas de cogeracdo usando
turbocompressores empregados em utilitarios. A partir dos resultados das simulagdes, disponibilizar subsidios, baseados
na temperatura de saida do ciclo a ar para estabelecer o tipo de aplicagdo apropriada para o sistema de cogeracéo.

2. Descricao do Ciclo a Ar
Os processos de resfriamento de ar utilizando ciclos do tipo Joule sdo conhecidos por profissionais da area térmica

desde o século passado. Eles constam de dois processos adiabaticos e dois resfriamentos intermediarios como mostra a
Fig. 1.
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Figura 1. Diagrama Temperatura x Entropia do Ciclo Joule

Sdo amplamente utilizados em pressurizagdo e condicionamento de ar em cabines de avido. Do ponto de vista de
rendimento sdo menos eficientes do que o ciclo Rankine de refrigeragdo a vapor (Fig. 2). Porém quando o custo
energético para fazer a compressdo do gas (ar) ¢ desprezivel ( Caso dos avides ou quando ¢ utilizado a cogeracdo) estes
ciclos se tornam viaveis.
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Figura 2. Diagrama Pressao x Entalpia do Ciclo de Rankine de Refrigeracdo a Vapor

Pelas razdes acima expostas e levando em conta que o ciclo a ar ¢ movido por um sistema de cogeragdo, este
cumpre os requisitos quanto a redug@o do custo energético. A viabilidade do sistema de resfriamento ¢ ainda garantida
pelo uso de turbocompressores comerciais (utilizados em caminhdes), que sdo hoje em dia produzidos no Brasil,
operam com altos rendimentos (=70%), e tem custo relativamente baixo.

O ciclo a ar ¢ constituido de dois turbocompressores: um que para movimentar o ciclo aproveite a energia dos gases
de escape de um motor Diesel, e outro que realize a expansio do gés, para obter o ar a baixa temperatura e realizar uma
pré-compressdo. Entre estes dois turbocompressores tem-se ainda dois intercoolers, que sdo trocadores de calor ar-agua
que retiram o calor de compressao do ar.

A Figura (3) mostra os principais componentes que constituem o ciclo a ar e a trajetoria dos fluxos de gases e do ar
no interior do sistema.
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Figura 3. Representacdo esquematica do ciclo a ar

O ciclo a ar aberto que opera de acordo com os processos esquematizados na Fig. (4). No grafico as poténcias W¢,
e Wq, para a compressao do ar seriam supridas pelo trabalho realizado pelas turbinas acionadas por gases de escape de

motores de combustio interna.
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Figura 4. Diagrama Temperatura x Entropia do Ciclo a ar

3. Desenvolvimento Teorico

Para a simulacdo do ciclo a ar, foi utilizado o software “Engineering Equation Solver” (EES) do Laboratorio de
Energia e Sistemas Térmicos (LEST), e posteriormente a linguagem C.

O diagrama que especifica a seqiiéncia de calculos estd mostrado na Fig. (4), e para o desenvolvimento teorico
foram feitas as seguintes hip6teses:

As turbinas e os compressores operam segundo um processo adiabatico com um indice de irreverssibilidade, dado
pelo rendimento isentropico dos turbocompressores;

O ar e os gases de escape comportam-se como gases ideais;

A perda de carga do ciclo foi considerada desprezivel,

O trocador de calor (cooler) ¢ isobarico.
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3.1. Desenvolvimento Teodrico para as Turbomaquinas

Na modelagem dos turbocompressores, foi aplicada a 1* lei da termodinamica, sendo que as parcelas de energia
cinética e potencial foram desprezados. Considerando o comportamento dos turbocompressores como um processo
adiabatico com gas ideal, o trabalho realizado pelas turbinas e pelos compressores nas turbomaquinas ¢ dado pela
equacdo (1) e (2):

W, =mC,(t, —t,) (1)
We=mC,(t, -1, 2)

onde W trabalho real, 11 vazdo em massa, C, calor especifico a pressdo constante, (Z,) ¢ a temperatura de entrada e

1, é a temperatura de saida das turbomaquinas.
A t; nas equacdo (1) e (2) é obtida das relagdo entre pressdes e temperaturas para as turbomaquinas que ¢ derivadas
da combinacdo das equacdes dos gases perfeitos para um processo politropico (P - v" = cte, onde n=k) e dos gases

ideais (P-v =R -T). Esta combinagdo resulta na equagdo do processo reversivel adiabatico representado pela
equacao (3).

29 |22 (€))

Equagao do processo reversivel adiabatico.
A correg@o do processo reversivel adiabatico, dada por, rendimento isentropico da turbina equagdo (4) ou do
compressor equagoes (5).

M, =2=h @
! TSZ_TI

ne =22 h (5)
‘ I,-T,

onde 7S, ¢ atemperatura dada pela equagdo do processo reversivel adiabatico ,

As temperaturas de saida das turbinas (T,r) € dos compressores (T,c) podem ser obtidas agrupando as equagoes 3, 4
e 5 e sdo representadas pelas seguintes equagoes:

T, =T 1| | 2" -1 ©

ol
n

(7

Nas equacdes (6) e (7) os rendimentos e as relagdes de pressao & foram obtidos com base nas curvas reais de
1
operagdo do compressor ¢ da turbina. Esta curvas sdo superficies que relacionama vazao em massa de fluido, a relacdo
de pressdo e o rendimento destas turbomaquinas. As curvas de operagao foram fornecidas pela Garrett do Brasil.
Para emprego destas curvas foram utilizadas as seguintes equagdes:
a) Correcdo da vazao em massa para condigdes atmosféricas de operagdo do turbocompressor:
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e = - ()

28,4

onde, 771, ¢ a vazdo em massa corrigida para condigdes padrdes; 11 ¢ a vazdo em massa nas condi¢des de operagdo; 7, é

a temperatura de entrada e P, ¢ a Pressdo de entrada na turbina.
b) Corregao da rotagdo para acoplamento entre turbina e compressor

N phy
N, = (Para a turbina) 9)
1

519

onde, N, ¢ arotagdo na curva padrio; NV phy ¢ a rotagdo de operagdo nas condigdes de operagdo e 7 ¢ a temperatura de

entrada na turbina

N, = o (Para o compressor) (10)

c ]—i

545

onde, N ¢ a rotagdo na curva padrio; NV phy € @ TOtagdo de operagdo nas condigdes de opera¢do ¢ 7, ¢ a temperatura de

entrada no compressor.
3.2. Desenvolvimento Tedrico para os trocadores de calor ar-agua

Os trocadores de calor ar-agua sdo trocadores do tipo corrente oposta com fluidos ndo misturados. A determinacao
da razao de transferencia de calor foi feita partindo da seguinte equacao:

dq = UdAAT (11)

A equacdo deve ser integrada sobre a area de troca de calor A, ao longo do comprimento do trocador. Considerando que
a condutancia global U ¢é constante, que a variagdo da energia cinética é despreziveis e que a carcaga do trocador de

calor ¢ isolada, a equagdo (11) pode ser integrada analiticamente para o escoamento em correntes opostas (Kreith,
1973).

AT, +AT,

* " n(ar, /aT,)

(12)

onde AT a diferenca entre as temperaturas e os indices a e b se referem as respectivas extremidades do trocador
Para a obtengdo das temperaturas de saida dos fluidos do trocador de calor utiliza-se da efetividade de troca (Kreith,
1973) que ¢ dada por:

E — Ch (Then - Thdes)
Cmin (Then - T )

cen

(13)

ou

_ Cc (]Tcdes — T;en )
Cmin (Then - 7Tcen )

(14)

onde C, = m.c,,a capacidade calorifica do fluido quente; C, = mc,,a capacidade calorifica do fluido frio;
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e,C;

Uma vez que se conhece as temperaturas de entrada e saida dos fluidos, utilizando a primeira lei da termodinamica
e considerando o trabalho realizado no trocador de calor igual a zero, a troca de calor para o ambiente desprezivel, que o
ar tem comportamento ideal e a entalpia (h) é fungdo somente da temperatura e de C,, a seguinte equagdo pode ser
escrita:

a ¢ amenor magnitude entre 7,C, e m.C,.

marcpar (Tarl _Tar2): mHzo (thoz _hHZOI) (15)

3.3. Resolucio do algoritimo

A Figura (5) mostra o fluxograma geral do programa do ciclo de resfriamento.
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—ﬁ Cooler 1 ‘

MAr
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2—"Converge ?
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—{ Turbina 2 ‘
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2—"Converge ? =
Sim

Saida de
Dados

Figura 5. Fluxograma do programa do ciclo de resfriamento.

As equagdes apresentadas nas seg¢des (3.1) e (3.2), quando aplicadas aos testes de simulagdo, permitem desenvolver
modelos usados no dimensionamento dos turbocompressores, nas determinac¢des das condigdes do ar em cada etapa do
ciclo, das temperaturas de entrada ¢ saida da agua nos trocadores de calor ¢ das condi¢des operacionais do sistema
especificadas pelas relagdes de pressdes nos turbocompressores ¢ vazdes dos gases de escape provenientes do motor,
agua nos trocadores de calor e de ar frio na saida do ciclo.

3.4. Determinacao experimental das caracteristicas do motor Diesel
As medidas que determinam o estado dos gases de escape foram feitas em uma turbina acoplada ao motor pela

instala¢do de dois sensores de temperatura (termoresisténcias tipo PT100) e dois transdutores de pressdo posicionados
na entrada e saida do turbocompressor.
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A vazdo do gas foi determinada pela avaliacdo da velocidade do ar média na saida do motor usando um
anemometro de palhetas, e, com esta velocidade a vazdo foi obtida.
4. Resultados e Discussio

A Tabela (1) mostra os valores dos estados e vazdo em massa de saida dos gases de escape obtidos a partir das
medidas experimentais no motor Diesel.

Tabela 1. Estados e massas de saida dos gases de escape do motor Diesel.

Condig¢des Ambientes

Pym = 921,4 (ubar) Toms = 35,0°C
PM Rvelocidade | Py, (kPa) Te (K) P. (kPa) Tex (K) Vazio (m’/s) | Massa (kg/s) RT*
1800 8,56 282,49 462,5 92,42 4413 0,3253 0,3391 3,0565
2000 9,96 295,34 4949 92,43 457.8 0,3786 0,3946 3,1951
2500 11,41 297,16 5423 92,16 491,5 0,4337 0,4520 3,2243

* Relacdo de pressdo na turbina
Obs: Os subindices su e ex diz respeito as entradas e saidas respectivamente.

Pode-se observar na relagdo de pressdo em cada ensaio a influéncia da vazdo massica dos gases de escape sobre a
pressdo e temperatura de entrada e saida da turbina.

4.1. Especificacdo dos equipamentos

A simulagdo do ciclo a ar foi feita usando a metodologia descrita nas se¢des (3.1 ¢ 3.2) com os valores aproximados
de vazdo em massa e estados dos gases de escape obtidos pela experimentagdo do motor.

O acoplamento dos sistemas de equacgdes termodinamicas, com os dados experimentais e fornecidos pelos
fabricantes e as curvas de operagdo das turbomdaquinas permitiu a especificacdo dos conjuntos de turbomdaquinas e a
obtengdo da eficiéncia e do produto da area pelo coeficiente de transferéncia de calor nos trocadores.

4.2. Simulacio e especificacido das condicoes operacionais do sistema

Os dados gerados pelo programa usado para as simulagdes mostram o estado do ar em cada etapa do ciclo, e, a
partir destes resultados, é possivel visualizar as regides de operagdo do ciclo de resfriamento, estabelecidas pela
variagdo da rotacdo, temperatura e pressao de entrada dos gases de escape na Turbina 1.

A Figura (6) mostra a variagdo da temperatura de saida da turbina 2 (T2) em relagdo a temperatura e pressao dos
gases na entrada da turbina 1 (T1) provenientes do motor Diesel de combustdo interna, para uma rotacdo da turbina 1
(T1) de 50.000 rotagdes por minuto (rpm). A Figura (7) mostra a variacdo da pressdo de saida na turbina 2 (T2) para o
mesmo cenario experimental descrito pelas condigdes anteriores. As Figuras (8) e (9) mostram a avaliagdo destes
parametros quando a rotacdo da turbina 1 (T1) ¢ de 53.200 rpm. Os resultados abaixo foram obtidos para temperatura
ambiente de 308K, pressdo atmosférica de 92,4 kPa e temperatura da agua ambiente de 302 K(condi¢des ambientes
tipicas de Uberlandia, MG).

Os resultados representam as curvas de operag@o do ciclo a ar nas diferentes condi¢des de entrada. As saidas estdo
em fun¢@o da temperatura e pressdo de saida do ciclo.
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Figura 6. Temperatura (K) de saida na turbina 2 (T2) em relaggo a pressdo e temperatura dos gases na entrada da turbina
1 (T1) provenientes do motor Diesel de combustdo interna. Rot.T1 = 50.000 rpm.
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Figura 7. Pressdo (kPa) de saida na turbina 2 (T2) em relagdo a pressdo e temperatura dos gases na entrada da turbina 1
(T1) provenientes do motor Diesel de combustéo interna. Rot.T1 = 50.000 rpm.
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Figura 8. Temperatura (K) de saida na turbina 2 (T2) em relagdo a pressdo e temperatura dos gases na entrada da turbina
1 (T1) provenientes do motor Diesel de combustao interna. Rot.T1 = 53.200 rpm.
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Figura 9. Pressdo (kpa) de saida na turbina 2 (T2) em relagdo a pressdo e temperatura dos gases na entrada da turbina 1
(T1) provenientes do motor Diesel de combustdo interna. Rot.T1 = 53.200 rpm.



Proceedings of the ENCIT 2002, Caxambu - MG, Brazil - Paper CIT02-0202

A analise das figuras mostra que, a medida que a rotagdo aumenta, a faixa que determina as regides de operagdo se
tornam amplas, uma vez que as regides escuras representam a divergéncia dos resultados com relagdo as curvas de
operagdo das turbomaquinas.

Em termos de operagdo das turbomaquinas, espera-se que a temperatura de saida do ar deva ser da ordem de 273-
278 K e a pressao de saida do ar deva ser maior que 92,4 kPa.

As Figuras (6) e (7) mostram que para a rotagdo de 50.000 rpm, e pelas necessidades acima expostas, que nenhum
valor € coerente neste caso, pois as regides mais escuras que representam a pressdo acima da atmosférica (Fig. 5),
representam no grafico de temperaturas, valores acima 278 K (Fig. 6) que ndo condizem com as expectativas e
aplicacdes do ciclo a ar.

As Figuras (8) e (9) mostram para a rota¢ao de 53.200 rpm, as condi¢des definidas por temperaturas entre 278 e 277
K (Fig.8) e pressoes entre 93 e 98 kPa (Fig. 9), também podem representar pontos de operacdo das turbomaquinas que
produzem um bom funcionamento do ciclo a ar, porém observa-se um aumento da pressdo e temperatura de entrada na
turbina 1 que torna inviavel na pratica a operagdo do motor Diesel usado no cenario das simulagoes.

Um outro fator limitante na simulagdes foi a vazdo em massa de gases. A sua variagdo ndo foi possivel porque o
campo de convergéncia ¢ muito restrito, € uma pequena variacdo de ordem centesimal tornam instavel a simulagdo
ultrapassando os limites de operacao descritos pelas curvas das turbomaquinas.

5. Conclusao

O desenvolvimento deste trabalho possibilitou a compreensdo da operacao do ciclo de resfriamento a ar, além de
fornecer condigdes 6timas de funcionamento do ciclo.

Através dos resultados gerados pelo programa foi possivel determinar a operagdo do sistema que atenda as
necessidades de projeto apesar das limitacdes de convergéncia em determinadas etapas do programa. Com base nos
resultados, uma nova configuracdo para o sistema foi proposta, modificando as condi¢des de entrada nos trocadores de
calor ar-adgua (“Coolers”). Os resultados do programa mostraram que o ciclo a ar é viavel desde que condigdes
operacionais adequadas sejam especificadas e pode ser utilizado em aplicagdes que exigem temperaturas do ar de
resfriamento entre 0 ¢ 10 °C. Estd em fase final a montagem de um resfriador protdtipo para validagdo experimental
deste ciclo, esperamos portanto em breve ter resultados reais da operacao deste sistema de refrigeragao.
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Abstract. This work presents the simulation of a cooling air cycle moved by exhaust gases of Diesel engines. The air cycle operation
is made of the following way: The turbine of the first turbocompressor is moved by the exhaust gases of the Diesel engine and the
work realized by this turbine is used to move the first compressor. This compressor have as purpose to compresses the air after the
withdrawal of compression heat in a heat exchanger. After this, the air is expanded in the second turbine. The second turbine is
coupled in a second compressor that it compresses the environment air that is introduced in the first compressor after the withdrawal
of the compression heat. The compact heat exchangers, used to cool the compressed air in the compressors, operates with water
providing of the urban installation. The water in the second heat exchanger, posterior to the last compression stage, suffer a
precooling using cooled air obtained from the air cycle. The program generates data from the mass and energy balances, air
properties and efficiencies in the various cycle stages, allowing to analyze the variations in the parameters that determine the air
state conditions in the cycle and the equipment behavior submitted to the different operational strategies. In this calculations were
used cycle thermodynamic equations resolutions considering air as an ideal gas, efficiencies and pressure ratio given by the
turbomachines operation curves supplied by the manufacturer. This cooling system constitutes a cogeneration compact system that
does not affect the environment and air cooling temperatures next to 0°C can be obtained in the cycle output.

Keywords: Turbocompressors, air cycle, precooling, cogeneration
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