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Resumo

A cogeracdo é uma ferramenta largamente utilizada para se aprimorar sistemas térmicos
através do uso de ciclos combinados. Neste sentido procurou-se identificar a ordem de
grandeza da energia excedente, manifestada na turbina empregada para promover a
sobrealimentacdo de motores, equipadas com wastegate e/ou de dupla entrada com secéo
efetiva variavel, permitindo o seu aproveitamento na geracdo de potencia frigorifica para
aplicacdo veicular. Para tanto foi utilizada uma modelagem semi-empirica para o motor,
fundamentada no ciclo Otto, e através de consideracdes extraidas das leis da
termodinamica, aplicadas ao escoamento do ar e dos gases pelos equipamentos auxiliares
do motor, definiu-se uma modelagem que possibilitou avaliar o comportamento dos
parametros que caracterizam a operacdo do motor. Os modelos foram validados segundo
dados experimentais extraidos da literatura (Bermudez 1995) para a condicdo do motor
operando a plena carga. Em base aos resultados simulados, determinou-se a potencia
liqguida ou de co-geracdo do turbocompressor, admitindo que os gases de escape
destinados a wastegate foram redirecionados a expandirem na turbina, assim como para as
turbinas de dupla entrada ao sofrerem modificagbes em sua secdo efetiva, permitem a
obtencdo deste excedente. Um outro aspecto também avaliado € a questdo referente a
disponibilidade desta energia durante um percurso de operacdo do motor. Neste sentido
observou-se que durante este percurso o motor manteve-se 70% de seu tempo de operacao

em condicdo de disponibilizar esta energia liquida, ou seja, com a wastegate aberta.

Palavras chave: Ciclos combinados. Motor sobrealimentado. Modelagem semi-empirica.
Potencia de Cogeracgdo. Wastegate.
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PITILLO, J. E. Cogeneration by using discharge gases in Diesel Engines
Turbocharged, Potentialities and Impacts 2006.128f. Dissertation of Master's degree,

Federal University of Uberlandia, Uberlandia.

Abstract

Cogeneration is a broadly used tool to improve the performance of thermal systems by using
combined cycles. In this sense, it is aimed to identify the amount of spare energy found in the
turbine used to perform extra power in engines equipped either with waste-gate or twin flow.
In this way, refrigerating power is used motor vehicle applications. For this purpose, a semi-
empirical model is used for the engine, as based on the Otto cycle. Consequently,
considerations extracted from the thermodynamic laws are applied to the air and gas flow
through the various auxiliary engine components leading to a model that permits to evaluate
the behavior of the parameters that characterize the operating conditions of the engine. The
models were validated according to experimental data extracted from the literature
(Bermudez, 1995) for the engine operating under full charge condition. Based on simulated
results, the liquid power (cogeneration power) of the turbo-compressor was calculated by
considering that the discharge gases were reoriented to the waste-gate to expand in the
turbine. Similarly, VGT turbines allow obtaining this eventual extra power by varying its
effective flow area. Another important aspect that was evaluated in this dissertation is related
to the availability of the extra energy during the operation of the engine. In this sense, it was
observed that this extra power was available in the engine during 70% of its operation time,
under the condition of open waste-gate.

Words key: Combined cycles. Turbo Engine. Semi-empiric modelling. Potency of
Cogeneration. Waste-gate.
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CAPITULOI

Introducéo

1.1 Objetivo

O desafio deste trabalho consiste em obter a potencialidade de cogeragéo de energia,
gue proporcione a geracdo de um trabalho de eixo secundéario poténcia de cogeracéo),
extraido de uma eventual energia excedente, identificada na turbina acoplada a um motor
Diesel sobrealimentado, dbservando sempre o equilibrio dos impactos promovidos sobre o
equipamento térmico primario (motor). A questdo permite avaliar a possibilidade de se
viabilizar o aproveitamento do potencial energético ndo utilizado dos gases de exaustédo de
um motor Diesel sobrealimentado, através de uma modelagem e simulacdo dos seus
componentes, analisando os diferentes regimes de operacao.

1.2 Justificativa

Atualmente tém-se realcado preocupacdes pertinentes no que se refere a uma
eventual escassez das fontes geradoras de combustiveis. Identificar solugbes alternativas
de fontes geradoras de energia, e a otimizacéo da utilizacdo dos atuais sistemas é um dos
principais focos de estudo da comunidade cientifica. Entretanto essas iniciativas devem ser
sempre acompanhadas de uma analise de viabilidade econémica. O sistema de refrigeracéo
veicular, empregado tanto para conforto térmico e/ou para conservacdo de alimentos
pereciveis, apresenta-se como um fator de alto consumo de energia elétrica, sendo uma
planta passivel de estudos no desenvolvimento de projetos que possam minimizar estes
custos operacionais. O uso combinado de ciclos térmicos de forma a proporcionar um
melhor aproveitamento de energia, tem sido uma das alternativas amplamente empregadas.
Assim sendo, utilizar a energia dos gases de exaustdo de um motor Diesel para a sua
sobrealimentacédo € uma técnica bastante conhecida. Neste sentido (Martins, 2002) levantou



a possibilidade do emprego da energia excedente da sobrealimentacdo em sistemas de
resfriamento de ar, através de um ciclo Brayton/joule reverso. Baseado nesta observagéo
focou-se este trabalho no emprego desta energia para geracdo de energia elétrica que
poderia ser destinada a um sistema convencional de refrigeragéo, avaliando os impactos

eventualmente ocorridos sobre o motor.

1.3 Ciclos Motores.

Dois ciclos basicamente assumem papel de relevancia quando se referem a
magquinas a combustéo interna, o ciclo Diesel e o ciclo Otto. Estas maquinas, inventadas no
final do século XIX, sdo compostas de no minimo um cilindro, contendo um émbolo mével
(pistdo) e diversas pecas moveis (Silveira, 2000). A Figura 1 é uma representacao
esquemadtica e simplificada das partes principais de uma méquina Otto (ou Diesel).

—h

a— Pistio (émbolo movel)
b— Biela
¢— Virabregquim
d — Valvula de admissio
e — Vela de igni¢ao (Otto)
ou
bomba injetora (Diesel)

f— Valvula de escape
9 — Duto de admissio

h— Escapamento

Figura 1.1 - Esquema operacional dos quatro tempos de uma maquina térmica do tipo
Otto.

A caracteristica fundamental das maquinas Otto € a de na admissao (1° tempo)
aspirarem uma mistura gasosa de ar e combustivel (gasolina, alcool, gas e outro

combustivel).



2 Tempo: 3 Tempo:
a=b Admissho b+¢ Compressdo  ¢+d Explosiic f+b Descarga
e+ ENpansdc bh-+n Exnustéo

Figura 1.2 - Funcionamento de um motor tipo Otto.

Depois que o cilindro esta cheio com esta mistura, a valvula de admisséo, que estava
aberta durante o 1° tempo, fecha-se; entdo a mistura de ar e combustivel sofre a
compressdo (2° tempo). A seguir uma centelha elétrica na vela de ignicdo deflagra a
explosdo e, consequentemente, a expansdo (3% tempo) da mistura gasosa. Finalmente a
valvula de escape abre-se, ocorrendo simultaneamente a descarga da mistura gasosa para
a atmosfera e a exaustéo do restante dos gases queimados (4° tempo).

As maquinas do tipo Diesel diferem das maquinas do tipo Otto por, no 2 tempo,
admitirem apenas ar. O ar é entdo comprimido durante o 2° tempo e, COmo neste processo
ainda ndo ha combustivel, &€ possivel se atingir uma taxa de compressao (razdo entre o
maximo volume admitido pelo volume minimo no inicio da admissédo) mais elevada - entre
16:1 e 20:1 - do que nas maguinas do tipo Otto. Quando, no inicio do 3 tempo, o ar esta
maximamente comprimido e a alta temperatura (de 600 a 750 K), uma bomba injetora,
posicionada no lugar da vela de igni¢do da figura 2, vaporiza combustivel (usualmente 6leo
diesel) para dentro do cilindro, ocorrendo a combustéo esponténea (exploséo) e a expansao
dos gases. Finalmente ocorre o 4° tempo, durante o qual os gases séo expulsos do cilindro.

Da analise de um ciclo Otto é possivel concluir que, aumentando a relacdo de
compressado obtemos um aumento no rendimento do ciclo, embora os rendimentos dos
ciclos Otto, possam afastar-se significativamente dos rendimentos dos motores reais. O ciclo
ideal que mais se aproxima do que efetivamente ocorre em maquinas do tipo Otto ou Diesel
€ 0 ciclo composto Otto-Diesel, representado na Fig. 1.3 através de um diagrama pressao

versus volume.
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1 Tempo: ab-Admissio
29Tempo: be+Compressio

= 39Tempo: cd—+Explosio

b4 def+Expansio
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o 49Tempo: fbh—+Descarga

ba—+Exaustio

Volume
Figura 1.3 - Ciclo ideal composto Otto-Diesel.

Os processos ef e bd da Fig. 1.3 representam transformacdes adiabaticas. Além da
taxa de compressao representada na Fig. 1.3 pelo parametro e, ser diferente entre as

maquinas de Otto e Diesel, ha também diferencas nos outros dois parametros | e r
apresentados na Fig. 1.3.

O parametro | expressa em que proporcdo a pressdo aumenta durante a
combustédo da mistura gasosa. Este crescimento € maior na maquina Otto, pois conforme ja
notado, a combustdo é deflagrada por uma centelha elétrica na vela de igni¢cdo. Ocorre
entdo um brusco aumento da pressao, praticamente sem variacdo de volume, que chega a
triplica-la; isto é, | é aproximadamente igual a 3 na maquina Otto. JA na maquina de Diesel,
a combustdo ocorre simultaneamente com a introducdo de combustivel no cilindro
(lembremos que nesta maquina apenas o ar foi comprimido), determinando que o volume,
sem variar a pressao, nao cres¢a muito e, portanto limita o aumento da temperatura. Assim,
| é aproximadamente igual a 1,3 para a maquina Diesel.

O parametro r expressa o crescimento do volume, sem variar a pressdo, até que

todo o combustivel foi queimado (final da combustao). Na maquina Otto este crescimento é
ordem de 1,3. Na maquina Diesel, como a injecdo de combustivel ndo se da
instantaneamente, 0 gas se expande isobaricamente por cerca de quatro vezes 0 seu
volume inicial. Desta forma, o parametro r € cerca de 1,3 na maquina Otto e cerca de 3,5

na maquina Diesel. A Fig. 1.4 permite que se comparem os ciclos das maquinas de Otto e

Diesel; ambos com 0 mesmo volume maximo, em um diagrama pressao versus volume.
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Figura 1.4 — Comparagéo entre os ciclos das maquinas Otto e Diesel

Esta figura representa o ciclo de uma maquina Otto com taxa de compresséo de 8:1 e o
ciclo de uma maquina Diesel com taxa de compressdo de 18:1, ambos com o0 mesmo
volume méximo e utilizando um gas diatdmico. E importante observar que para os motores
atuais operando segundo um ciclo Otto ocorre a compressao da mistura numa taxa em torno
de 9:1 (gasolina) ou 12:1 (alcool), enquanto que para um motor operando segundo um ciclo
Diesel observa-se a compressao do ar puro, numa taxa acima de 20:1. A area no interior do
ciclo representa o trabalho fornecido pela maquina em um ciclo completo. E importante notar
gue no final da compressao, a maquina Diesel atinge uma pressao quase trés vezes maior
do que a pressdo na mesma etapa de uma maquina Otto. Isto se deve a taxa de
compressdo mais elevada na primeira maquina do que na segunda. Da mesma forma a
temperatura no final da compressao € maior na maquina Diesel (de 750 a 900 K) do que na

magquina Otto (de 600 a 750 K).

7

Pode-se demonstrar que o rendimento (?) do ciclo composto € dado por:

1 lro-1
h=1- 1.1
el -1+d (r -1) D

onde g € a razdo entre o calor especifico a pressdo constante pela calor especifico a

volume constante do gas utilizado no ciclo termodinamico,



C

=—F 1.2
9 c. (1.2)

A equacdo (1.1) implica que, mantido todos os parametros constantes, exceto a taxa
de compresséao (e), o rendimento aumenta. Entretanto, se calculamos os rendimentos da
magquina de Otto e Diesel utilizando os parametros tipicos apresentados anteriormente,
encontramos rendimentos semelhantes, entre 50% e 60% para ambas, note-se que as duas
maquinas nao diferem apenas na taxa de compresséo (Morin, 1976). O rendimento real das
maquinas Otto € um pouco inferior ao das maquinas Diesel, situando-se entre 22% a 30%
para as primeiras e entre 30% a 38% para as segundas.

Demonstra-se também que o trabalho no ciclo, mantido os demais parametros
constantes, cresce quando aumenta a taxa de compresséo e quando aumenta o produto da
presséo pelo volume no final da admisséo (1° tempo). Desta forma, é desejavel implementar
a taxa de compresséo e o tamanho dos motores, caso se deseje obter mais trabalho e, no
mesmo intervalo de tempo, mais poténcia. Outra maneira de implementar o trabalho no ciclo
é aumentar a pressdo no final da admissédo (1° tempo). Neste momento a pressdo € um
pouco menor do que a pressdo externa (pressao atmosférica); um compressor colocado
antes da valvula de admisséo providencia para que a pressdo no final da admisséo seja
maior, consequentemente determinando que o motor tenha aspirado uma quantidade maior
de ar (motor Diesel) ou de ar e combustivel (motor Otto).

Na expectativa de se obter rendimentos térmicos hT maiores, uma alternativa comum

tem sido o controle das relagbes de compressao r, , cujo comportamento apresenta-se com

variagcoes de uma forma direta com o rendimento térmico. Porém para motores ICE (ignicéo
por centelha) a variacdo indiscriminada da r,, leva ao fendmeno da detonagdo do

combustivel, que nada mais é do que a queima do combustivel extremamente rapida, pela
presenca de fortes ondas de presséo no cilindro do motor, ocasionadas quando do aumento
da relacdo de compresséo, que originam as chamadas batidas tornando-se, a detonacao, o
parametro limite para o acréscimo da relacdo de compressdo. A utilizacdo de combustivel
com melhores caracteristicas antidetonantes foi uma alternativa que contribuiu para a
possibilidade do controle da relagdo de compresséo.
E importante se observar caracteristicas de comportamento nos motores Sl no que se
refere ao afastamento do ciclo aberto em relacéo ao ciclo padréo, tais como:
I. Os calores especificos dos gases reais aumentam com 0 aumento da
temperatura.
Il. O processo de combustdo substitui 0 processo de transferéncia de calor a alta
temperatura e a combustdo pode ser incompleta.



lll. Cada ciclo mecanico do motor envolve um processo de alimentacéo e descarga
e, devido as perdas de carga dos escoamentos nas valvulas, sdo necessarias
umas certas quantidades de trabalho para alimentar o cilindro com ar e
descarregar os produtos da combustdo no coletor de escapamento.

IV. Existe uma transferéncia de calor significativa entre os gases e as paredes dos
cilindros.

V. Existem irreversibilidades associadas a gradientes de pressao e temperatura.
1.4 Sistemas de Aspiracéo de Ar.

A busca por motores de maior poténcia, maior torque, e melhor eficiéncia sempre foi
perseguida por todos os fabricantes de automoveis, e dois grandes grupos séo identificados,
0s motores de aspiracdo natural e os motores de aspiracdo forcada. Em ambos a mais
importante variavel que determina a capacidade de geracdo de poténcia € a massa de
mistura admitida por ele por unidade de tempo. Nos motores de aspiragdo natural, a
guantidade maxima de mistura admitida pelo motor é fixa e definida pela sua eficiéncia
volumétrica para cada ponto de velocidade do motor, além disto as perdas de carga no
coletor de admisséo dificulta manter alta eficiéncia volumétrica para uma grande faixa de
utilizagédo (este problema hoje é minimizado através de comando de valvula e coletores
variaveis). Ja nos motores sobrealimentados pode-se alterar a quantidade de mistura
admitida no motor muito acima de sua eficiéncia volumétrica maxima e manter esta situacao
sob diferentes condi¢cdes de densidade atmosférica com a simples implementa¢cao de um
turbocompressor. Abaixo esta um grafico empirico, representado pela figura 1.5, publicado
pela Western Michigan University, do ganho relativo de torque de um motor de ciclo Otto ou
Diesel com adocao de sobre-alimentacgéo.

Incremento noTargue, para motares Diesel e a Gasolina
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Figura 1.5 — Ganho relativo de Torque, de um motor ciclo Otto ou Diesel, sobrealimentado.



Além de maior poténcia comparada a um motor de mesmo tamanho e construcao, 0s
motores sobre-alimentados tém a vantagem de ter uma maior faixa de alta eficiéncia
volumétrica. Outra vantagem comparativa € que na utilizacdo de motores menores sobre-
alimentados (menos atritos, peso etc) com a mesma poténcia de motores maiores aspirados
trds ganhos de consumo de combustivel em condi¢bes de utilizacdo em carga baixa, além
de obter vantagens dindmicas devido ao menor peso especifico por cavalo vapor gerado.
Abaixo, novamente um grafico, representado pela Fig. 1.6, que generaliza a eficiéncia do
uso de motores menores com superalimentagdo versus motores maiores com a mesma

poténcia, desenvolvido pela Western Michigan University.
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Figura 1.6 — Eficiéncia de motores turbo de varios tamanhos

Reparem pelo grafico mais a direita, que os motores sobrealimentados séo inferiores
em eficiéncia somente sob alta carga sendo até 20% mais eficientes em cargas baixas e
médias, onde mais de 90% do tempo o motor trabalha. Além de eficiéncia os motores
sobrealimentados ainda tém a vantagem de estabilidade de desempenho sob diferentes
condi¢cdes ambientais. No gréfico abaixo, representado pela Fig.1.7, pode-se observar a
perda de poténcia de motores aspirados em fungéo da altitude:
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Figura 1.7 — Perda de poténcia de motores aspirados em funcdo da altitude

Entretanto os motores sobrealimentados apresentam dois problemas cruciais que
estdo sendo tratados e tem mostrado perspectivas de solugbes futuras promissoras. O
primeiro deles € a ndo linearidade na entrega de poténcia. Esta ndo linearidade é atenuada
pelo uso de turbos de baixa inércia, mas a resposta do motor ao acelerador ndo chega perto
a dos motores aspirados naturalmente (excetuando-se os casos onde dispositivos anti-lag
sao utilizados, que mantém a turbina sempre girando forte) e a resposta antes que o turbo
seja capaz de produzir pressao também é inferior.

O segundo problema € as leis e padrfes de testes para poluicdo de veiculos. Os
motores turbo demoram cerca de trés vezes mais tempo para aquecer o catalisador que os
motores aspirados, e isso 0s prejudica muito nas novas regras antipoluicdo. Para resolver o
primeiro, turbinas e coletores de alta tecnologia de fluxo, valvulas de controle eletrdnico e
sistemas anti-lag tém atenuado o problema a niveis altamente competitivos.

No caso dos controles de poluicdo ainda ndo se chegou a resultados tdo animadores
nem mesmo utilizando pré-aquecedores elétricos nos catalisadores. O desafio na tecnologia
dos motores turbo estd em fazer com que estes niveis de pressédo sejam suportados e que
se consiga fazer a exaustdo destes gases do motor. E, portanto possivel concluir que o
turbo compressor é o Unico modo de aumentar continuamente a poténcia do motor. Essa
poténcia pode ser aumentada até a “quebra” por estresse dos componentes mecanicos,
como virabrequim, pistdes, bielas, caixa de marchas, embreagem, juntas homocinéticas,
pneus mal dimensionados, etc. Os motores turbo-alimentados poluem menos que 0s

motores aspirados, e também gastam menos combustivel.
1.4 Aplicacdo das Turbomaquinas
Nas primeiras décadas do século passado se pretendia fundamentalmente elevar a

poténcia efetiva, ja nos anos 70 a crise energética obrigou aos fabricantes de motores a

priorizar a economia de combustivel. No final do século XX os objetivos anteriores
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persistem, porém a principal meta dos cientistas, técnicos e diretores vinculados a inddstria
automobilistica, é a reducdo de ruido e emissbes de gases contaminantes ao meio
ambiente. A aplicacdo de turbomaquinas € uma das solu¢gbes mais empregadas quando se
necessita alterar o rendimento no motor, podendo-se obter uma 6tima relagdo custo
beneficio. Tudo comegou em 1905, observando algumas regras béasicas da dinamica
gasosa, o Dr. Alfred J. Buchia, na Suica, desenvolveu, os primeiros estudos sobre o
turbocompressor. Porém, somente em 1909 e 1912, surgiram 0s primeiros motores
equipados com turbo no mundo, existem registros indicativos de que em 1910 em uma
corrida realizada na Flérida, o vencedor foi um carro de passeio de 6 cilindros, cujo motor
era equipado com um super compressor. Porém como toda grande idéia, os estudos do
Doutor Buchia foram considerados muito avancados para a época, permanecendo em
compasso de espera por 18 anos. Somente em 1930 e 1940, suas pesquisas foram
retomadas e refeitas, pois existiam muitos problemas a serem solucionados. O objetivo era
fazer com que a producéo de turbocompressores passasse a ter economia de escala, isto
ocorreu primeiramente na Europa e depois nos E.U.A. Na segunda grande guerra, a
General Eletric desenvolveu os turbocompressores para aplicacdo nos avibes militares,
dando ao sistema o status de importante recurso para a aviagcao de guerra. Atualmente, os
turbos sédo utilizados em automéveis, caminhdes, 6nibus, equipamentos de agricultura,
embarcacdes, aeronaves e em muitas outras aplicacdes de transformacéo de energia .

Independentemente de qual ciclo se trabalhe, um processo de renovacdo de carga
(PRC) bastante difundido e a sobre-alimentacdo. Neste caso os gases de exaustdo fluindo
acionam a turbina, que através de seu eixo entrega a poténcia ao compressor. Modelos para
a relacdo de pressdo (expansdo e exaustdo) e a eficiéncia isentropica da turbina séo
largamente desenvolvidos. Estes modelos sdo usados junto com os modelos do compressor
para calcular uma expressao que possa determinar a velocidade do eixo da turbina, variavel
diretamente relacionada com a poténcia desenvolvida pela turbomaquina. A turbina trabalha
da mesma maneira que o compressor, porém na modalidade reversa. Um outro cenario é
gue o turbocompressor esta fornecendo um fluxo de massa demasiado elevado de ar da
exaustdo a uma sobrevelocidade. Para realizar esta reducéo na relagéo da presséo, alguma
guantidade do gas de exaustédo é passada pela turbina na tubulacéo de exaustéo, reduzindo
a velocidade do eixo da turbina e assim a poténcia fornecida ao compressor. A valvula de
alivio instalada na turbina, € governada por um controlador de modo que a parcela dos
gases de exaustao que correm atraveés da turbina possa ser controlada de uma maneira que
permita a operacao segura do motor.

* Castaldelli, Turbocompressor, Aro 15. O maior contetido de carros do Brasil

http://www.arol15.com/preparacao/turbocompressor.htm
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Os dados fornecidos pelo fabricante sdo usados para desenvolver os modelos da
pressdo e da eficiéncia. O modelo isentrépico da eficiéncia da turbina € desenvolvido de
forma anéloga ao modelo do compressor, modelando a mudanca isentropica e entalpia real
respectivamente. Entretanto as mesmas observagdes na complexidade do modelo para a
eficiéncia do compressor séo validas. Para o compressor, uma medida da eficiéncia é
introduzida para esclarecer o desvio de um processo isentrépico. Para que esta igualdade

seja valida, o calor especifico C para o gas de exaustdo deve ser considerado como uma
constante, porém na escala de temperatura o valor do C, do gas pode variar
significativamente, de modo que o C do gas seja adotado como o valor médio entre o
C,do gas naentrada e C do gas na saida da turbina.

O modelo da pressdo mostrado na Fig. 1.8, mostra a existéncia de um relacionamento
guase linear entre o fluxo de massa e a relacdo da pressdo para a turbina. A relacdo de

pressao é praticamente independente da velocidade do eixo da turbina.
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Figura 1.8 — Relacéo de pressédo em funcédo do fluxo de massa, para velocidades diferentes
do eixo da turbina.

1.6 Turbomaquinas

A turbomaquina utilizada em motores de combustdo interna trata-se de duas
maquinas de fluxo, turbina e compressor acoplados no mesmo eixo dentro de duas carcacas
separadas. A turbina tem sua entrada de gas mecanicamente ligada na saida do coletor de
escape do cabegote. Um rotor dentro da turbina trabalha impulsionado pelos gases de
escape e em alta velocidade, que saem da camara de combustdo pela valvula de descarga,

passam pelo coletor de escape ligado ao cabecote, entram na turbina onde toda essa
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energia gira o rotor interno. Esses gases quentes ao impulsionarem o rotor passando por
suas pas deixam a turbina, seguem pelo tubo de escapamento, pelo catalisador (nos carros
de 1995 em diante), pelo silencioso; e se ndo fosse o turbocompressor a aproveitar todas
essas energias perdidas, resultantes da baixa eficiéncia dos motores de combustéo interna
(da ordem de 30 % de eficiéncia, quando num motor elétrico essa €ficiéncia vai a 90 %),
toda essa energia seria perdida pela saida do escapamento, e ainda esquentando a
atmosfera do planeta Terra.

O compressor possui sua admissao de ar ligada no filtro de ar, para reter o acesso
de eventuais impurezas no motor. A saida do compressor com o ar comprimido na pressao
especificada de trabalho é ligada na entrada do coletor de admisséo original do motor.
Gragas a isso, o turbo compressor, ao contrario dos compressores mecanicos acionados por
correia, ndo rouba poténcia do motor, nem varia a pressao do ar em funcdo da rotacdo do
motor.

Um turbo compressor automotivo ciclo Otto corretamente dimensionado gira a cerca
de 120.000 [RPM], rotagdo em que é balanceado pelo fabricante, e pode atingir 230.000
[RPM] no VW 1.0 16 vélvulas turbinado na fabrica (manual da fabrica), mas normalmente
esta rotacao ja € considerada “over-speed” (acima de 180.000 [RPM]) e pode danificar a
turbina, ou diminuir sua vida atil. Como exemplos, o motor turbo hélice de um velho Electra Il
ndo passava de 11.000 [RPM], uma turbina de um moderno avido a jato ndo passa de
35.000 [RPM], e a turbina de um caminhdo Diesel ndo passa de 60.000 [RPM]. Turbinas
projetadas para trabalhar com motores a Diesel teréo vidas Uteis menores se utilizadas em
motores de ciclo Otto, ja que seus mancais de encosto ndo sdo dimensionados para altas
rotacdes >

Na obtencdo do turbo correto para seu motor, a sugestdo € que a turbina deve
“entrar” soprando a maxima presséao por volta do torque maximo do motor, que em um motor
A.P(alta performance) da Volkswagen seria por volta de 3.600 [RPM]. O motor corretamente
turbinado e gerenciado pelo MEG (Mddulo Eletrénico de Gerenciamento) consome menos
combustivel que o original de fabrica, porque a turbina esta sempre soprando ar e melhora o
rendimento do motor. A poténcia medida em [kKW] para qualquer motor é a medida do torque
multiplicado pela rotacdo do motor e divididos por um fator constante, logo poténcia €
somente rotac&o multiplicada pelo torque .

Aumentar a taxa de compressdo fornece mais poténcia e mais economia de
combustivel.

“Mitos e verdades sobre turbocompressores para motores a tecnologia CM Racing.

http://www.cmracing.com.br/turbocompl.htm
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Uma maior taxa de compresséo s6 aumenta o torque pela melhor queima da mistura,
ja que o ar admitido € o mesmo, ou seja, se vocé gqueimar a polvora no chéo, ela apenas
gueima. Se comprimir a polvora, ela explode, e se comprimir bem, a explosao é ainda maior.
Essa € a preparacdo que mais fornece poténcia sem aumentar a rotacdo. Concluséo, se o
motor ndo admitir mais ar, ndo ganha um unico HP a mais. Como realmente o turbo
aumenta a poténcia do motor? Injetando muito mais ar nas camaras de combustdo o torque
aumenta, e como poténcia € rotacdo vezes o torque, tem-se muito mais poténcia e muito
mais torque.

Turblna Compressor

Figura 1.9 — Processo de funcionamento de uma turbomaquina

A figura 1.9 (b) representa um turbocompressor, ao sairem os gases de descarga (7)
acionam a turbina (1) enquanto 0os gases em excesso sao expulsos pela valvula de alivio (8).
A turbina (1), ao girar, movimenta o compressor (2), que suga o ar ambiente (3) e o
comprime, fazendo-o passar pelo radiador (intercooler) (4) para resfrid-lo. Daqui vai ao

carburador (5) e depois ao cilindro (6).

1.7 PRC — Processo derenovacao da carga.

O processo de renovagédo de carga (PRC), € importante dentro do ciclo de trabalho

do motor, e a eficiéncia deste processo, influi no rendimento mecéanico, na movimentagéo do
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ar dentro dos cilindros, na quantidade de O, disponivel para a combustédo, na emissao dos
gases de escape e por conseqiéncia no desenvolvimento global do motor.

O processo de renovacao de carga mais difundido é a sobre-alimenta¢édo do motor,
obtido através das turbomaquinas, utilizado desde a década de 30, ficando mais massificado
nos ultimos 15 anos. Turboalimentacdo é o método de PRC mais difundido em motores
Diesel automotivo, desta forma e possivel introduzir uma massa maior de ar que a
conseguida por aspiracdo natural, 0 que comparada a quantidades iguais, obtém-se até
50% mais de poténcia. Ja € sabido que na turbina, a energia dos gases de exaustdo é
transformada em energia mecanica e transferida ao compressor através de um eixo. O ar
fresco, admitido no motor, € comprimido no compressor. O ar comprimido é transferido a um
intercooler, onde é refrigerado e por conseqguéncia diminui o seu volume especifico. O fluxo
de ar continua atraves do coletor de admisséo seu caminho até a camara de combustdo. Na
camara de combustédo o ar é misturado com o combustivel, e sob alta pressao a mistura (ar
combustivel) é queimada. Durante a combustdo a mistura (ar combustivel) se expande,
produzindo o torque no eixo de manivela. Apds a camara de combustéo o gas de exaustao é
transferido através do coletor de descarga a turbina. Apés a turbina os gases de exaustédo
séo impelidos ao sistema final de exaustédo onde ocorre uma queda de pressao. A figura

1.10 mostra o esquema de um motor Diesel sobrealimentado.
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Figura 1.10 — Esquema de um motor DIESEL sobrealimentado
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Ao comprimir 0 ar em um compressor € inevitavel que ocorra um aumento em sua
temperatura, afetando sua densidade, e, portanto a massa de ar admitida pelo mesmo
diminui. Para minimizar este fenébmeno, tem sido utilizada uma refrigeragédo intermediaria
entre o compressor e motor, desta forma antes do coletor de admissdo acopla-se um
trocador de calor, cujas caracteristicas geométricas condicionam n&o somente as
propriedades termodindmicas médias do ar, como também a dindmica das ondas de
pressao que fluem através dos condutos de admissao.

Para sobrealimentar um motor de combustéo interna alternativo (MCIA), € necessario
resolver um grande problema, que consiste em acoplar uma maquina de fluxo continuo a
uma magquina de fluxo pulsante. Do correto funcionamento deste motor misto, dependera a
grande probabilidade de acerto na eleicao da zona de trabalho conjunto de cada maquina.

Nos motores automotivos o regime de velocidade e carga varia em uma faixa ampla,
sobretudo os pequenos motores de veiculos ligeiros. Nestas condi¢des o fluxo massico de
ar admitido e os gases em escape, também variam entre limites muito diferentes. Logo a
turbina tera que funcionar em ocasifes de regime, onde a energia dos gases de escape é
muito baixa, e, portanto 0 compressor soprara pouco ar para o interior dos cilindros do
motor. Este efeito, associado a baixa turbuléncia na camara de combustédo pode ocasionar a
producdo de uma grande quantidade de fumaga no escape. Por outro lado, como o fluxo nos
coletores de admissdo e escape € pulsante, tanto a turbina como o compressor, sdo
afetados por onda de pressao originadas em cada cilindro, durante os processos de escape
e admissdo. Isto implica que os parametros que caracterizam o ponto de funcionamento
instantdneo podem modificar-se notadamente durante o ciclo do motor (Bermudez, 1995).

No PRC (processo de renovagéo de carga) os reflexos deste tipo de procedimento
incidem diretamente no rendimento do motor, no consumo de combustivel, na emissdo de
poluentes, em fenbmenos como curto circuito de ar no escape, na existéncia de gases
residuais na camara de combustéo, distribuicdo ndo uniforme do ar nos cilindros, formacao
de O6xidos de nitrogénio e hidrocarbonetos sem queimar. Como administrar estes
inconvenientes?

Na equacao (1.3), pode-se observar uma estreita correlagdo entre a poténcia efetiva

[0}
do motor Weeiva € 0 poder calorifico do combustivel q,,, .

) .
W efetiva = Kajuste' m,,. qHV'h (13)

efetivo

Em outras palavras o procedimento consiste em otimizar 0os processos de admissao e

escape, administrando o parametro me ( fluxo de massa de ar).



16

1.8 Cogeracéo de energia e Poténcia elétrica

As duas formas mais usuais de manifestacdo da energia Sdo energia mecanica e
térmica. A energia mecanica produzida pode ser usada também para dirigir um equipamento
auxiliar, tal como compressores e bombas. Por sua vez a energia térmica produzida pode
ser usada tanto para o0 aguecimento como para a refrigeracdo. Uma conjugacéo destas duas
formas de energia as custas de um processo de cogeracdo, pode ser efetuada a fim de se
obter energia elétrica ou mecéanica a ser consumida. Cogeracdo € a producao através de
processos sequenciais termodinamicos de dois ou mais bancos de energia Util, através de
uma unica fonte de energia preliminar. Durante a operacdo de uma planta convencional de
producéo de forca, grande quantidades de calor sdo rejeitadas na atmosfera através de
qualquer tipo de equipamento de refrigeracdo e arrefecimento (condensadores de vapor,
torres de resfriamento, dgua de arrefecimento nos motores Diesel ou Otto, etc) ou até
mesmo com 0s gases de exaustdo. Entretanto, uma diminuic&o consideravel no consumo de
combustivel total, pode ser conseguida se um sistema de cogeragdo, também entendido
como calor e forca combinados (CHP), for aplicado. A maioria deste calor pode ser
recuperada e usada para cobrir necessidades térmicas, assim aumentando a eficiéncia de
30-50% de uma planta de forca, para 80-90% em um sistema com cogeragdo. A
comparacado entre a cogeracao e a producao separada de eletricidade e calor, por exemplo,
sob o ponto de vista da eficiéncia, é dada na Fig. 1.11, baseado em valores tipicos das

eficiéncias.

Produgéo separada de Eletricidade e Calor

. Eletricidad Eficiéncia total
Combustivel Planta de forga efricidade
100 36
36480 ~
n=——— =0,58
Combustivl o 200
orabustive Caldeira 1 )
100 80
Cogeragéo
Eletricidade
f ' 0 30455
CM— Sisterna de cogeragéo 30 T :; =().
100 oy - 100
55

Figura 1.11 - Comparacdo da eficiéncia entre a cogeracdo e producdo separada de
eletricidade e calor. (os niumeros abaixo das setas representam unidades da energia em
valores tipicos).
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Sob o ponto de vista genérico alguns fatores contribuiram para o declinio da
cogeracao industrial, tais como:
l. O aumento crescente da geragdo de energia elétrica reduziu-se o0s custos desta
energia, passando a representar uma porcentagem pequena dos custos industriais,
IIl. Avangos na tecnologia tais como caldeiras empacotadas,
lll. Disponibilidade de combustiveis liquidos ou gasosos em precos baixos,

IV. E o aperto das limitagbes ambientais.

A tendéncia acima mencionada na cogeragdo comecgou ser invertida apos a primeira
ascensao draméatica dos custos de combustivel em 1973. Os sistemas que sao eficientes e
podem utilizar combustiveis alternativos tornaram-se mais importantes devido as ascensdes
do preco e da incerteza de fontes de combustivel. Além da reducdo do consumo de
combustivel, a co-geracdo resultou em uma diminuicdo das emissdes de poluentes. Por
estas razdes, 0s governos da Europa, os EUA e Japdo estdo estudando alternativas para
implementar um papel ativo no uso freqiiente dos sistemas de cogeragédo, com leis de
isencdo fiscal, incentivos monetarios, e uma sustentacao financeira para a pesquisa e
desenvolvimento tecnoldgico. Os projetos da pesquisa e desenvolvimento realizados
durante os ultimos 25 anos conduziram a umas melhorias significativas da tecnologia, que &
agora madura e de confianca. A figura 1.12 representa um esboco de uma planta de

cogeracao de energia utilizando uma turbina a vapor.

gerador

combustivel caldeira W
l processo
para vapor .
turbina a vapor :
=~
condensador agua de resfriamento
- condensado do processo
bomba tanque de
condensagio

Figura 1.12 - Esboco de um sistema de cogeracéo com turbina a vapor
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A selecdo de um bom sistema cogeracdo deve ser baseada em critérios
especificados pelo usuério do sistema, considerando o desempenho econbémico, a eficiéncia
de energia, a operacao ininterrupta, ou outras medidas de desempenho. O tipo da
tecnologia de cogeragdo (turbina a vapor, turbina a gas, reciprocidade do motor, ciclo
combinado, etc.), o equipamento de recuperacdo do calor, a necessidade do
armazenamento térmico ou elétrico, a interconexdo com a grade (de sentido Unico, em dois
sentidos, nenhuma conexao), a modalidade da operacéo do sistema (isto € operando a forca
elétrica e térmica em algum instante do tempo), sdo identificados como parametros
importantes a serem discutidos quando da implantacdo do processo. Na figura 1.13, podem
ser identificados sistemas de alimentag&o e produgdo de uma planta de cogeracéo.

emissao

5}; eletricidade

% l agua guente

gas natural '\— ,f,—__call:ur
N "h ,,rh ar condicionado
:1 i refrigeragén
X ' ____.-:'-'"
diesh-— : J -
_H_FH"“"‘__ - ol

Figura 1.13 - Conceito basico de um sistema de cogeracao

1.9 Obtencao dos Modelos

A escolha e obtencédo dos modelos do motor e seus periféricos, a serem aplicados na
simulacdo do ciclo de operagdo do motor, que possam apresentar simultaneamente
caracteristicas de simplicidade e aplicabilidade, consistem em desafio deste projeto. As
maneiras pelas quais usualmente podem ser conseguidos, neste caso particular resumem-
se na modelagem semi-empirica e modelagem estatistica. A presenca ou ndo de um modelo
fisico € o que diferencia um processo do outro, ficando caracterizada a modelagem semi-
empirica, como a que se utiliza um modelo fisico, porém com grau de complexidade médio
(equacdes mateméticas de facil solugdo). Ja a modelagem estatistica, caracteriza-se por
trabalhar com um banco extenso de dados sem, no entanto lancar mao de um modelo fisico

pré-estabelecido.
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Em ambos pode-se se conseguir modelos cuja simulacdo apresenta uma boa

aproximacao com os dados medidos, existem dois grupos principais dos modelos:

l. Modelos do motor do valor médio (MVEM)

Il. Modelos do motor Cilindro-por-cilindro

O modelo do motor do valor médio € baseado naquele em que o torque no eixo de
manivela produzido pelas combustfes individuais € nivelado a um valor médio. Enquanto o
modelo do motor cilindro-por-cilindro avalia de maneira mais criteriosa as irregularidades no
torque promovidas pelas combustdes individuais. Neste trabalho tornou-se mais conveniente
a utilizacdo da modelagem do motor através dos valores médios manifestados nas

propriedades operacionais.

1.10 Critérios adotados no desenvolvimento do trabalho

Da aplicagdo adequada dos modelos fisicos identificados, promove-se a simulacéo
através de uma modelagem semi-empirica, alimentando o processo com dados
experimentais extraidos da literatura “Sintesis De La Aerodinamica Interna Del Motor Diesel
Sobrealimentado”, Vicente. R. Bermudéz. 1995, a fim de se viabilizar sua valida¢&o, devido
a impossibilidade da montagem de uma bancada de testes por questbes estruturais do
laborat6rio de energia e sistemas térmicos onde o trabalho foi desenvolvido.

O circuito completo de operacao do motor € submetido a programas computacionais
(MATLAB/SIMULINK), a fim de se identificar as constantes de ajuste presentes nos
modelos, bem como promover a operacionalidade de um diagrama de blocos, definido para
viabilizar a simulac&o dos modelos.

A poténcia de cogeracao € analisada para a extracao diretamente do eixo da turbina,
através de uma avaliacdo do rendimento do motor, bem como o impacto manifestado sobre
ele, aidéia é se obter o maior rendimento sob 0 menor impacto, avaliado apenas em funcao
do fluxo de massa de combustivel a ser consumida, a que convenhamos € o que realmente
representa um custo direto.
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No que diz respeito a obtencdo de modelos de motores de combustéo interna, alguns
autores desenvolveram pesquisas e estudos neste sentido, possibilitando a modelagem e
simulacdo dos mesmos. A simulagdo por computador tem se tornado uma ferramenta
importante no desenvolvimento e avaliacdo de motores. Uma forma de se fazer isto é usar
uma simulacdo paramétrica do motor, comparando os resultados da simulacdo com os

valores obtidos das medi¢des experimentais.

Pettersson, F. (2000) promoveu o desenvolvimento de modelos baseados em
sistemas controlados, novos testes, controles estratégicos e diagndésticos, sendo
posteriormente aplicados na simulagao de motores. Para viabilizar a modelagem fisica, um
motor Otto foi dividido em subsistemas, onde modelos de temperatura e fluxo de massa
foram as propriedades principais a serem modeladas estaticamente (regime estacionario).
Em alguns casos acombinacdo da modelagem fisica e a modelagem caixa preta foram
utilizadas para estabelecer os modelos dos subsistemas. As equacdes dos subsistemas
sempre sao implementadas em blocos em um software adequado, sendo conectados para
obter uma completa simulagdo do modelo. A proposta da simulagéo foi prever como uma
maquina reage em diferentes configuracdes, definindo as hipdteses necesséarias para o
estudo e a compreensao dos fendmenos envolvidos. Quando o modelo descreveu de forma
correta a realidade, foi possivel determinar, como ser4 o comportamento da maquina sob
estas diferentes configuracdes. A excecdo dos modelos da turbina, que ndo puderam ser
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validados devido ao controle limitado sobre o gas de exaustdo que flui através da turbina,
todos os modelos validados apresentaram um erro médio relativo abaixo de 2%, que € um
resultado considerado satisfatério. Para a validacdo dos modelos foram efetuados
experimentos sob 05 (cinco) velocidades diferentes do motor, a temperatura e pressao
ambiente dentro do laboratério foram tomadas antes dos experimentos, permanecendo
constantes durante todo o ensaio. Duas simulagfes foram realizadas para a validacéo das
propriedades estacionarias. Na primeira comparou-se o modelo fisico com o motor instalado

na bancada de testes do laboratério. Os dados de entrada no modelo foram, &ngulo de

abertura do afogador (a ), rotagdo do motor (N, ), temperatura e pressdo ambiente

TP

amb?’ amb ?

todos os outros parametros foram medidos. Na segunda simulag&o para um valor
constante da velocidade de rotacdo do eixo da turbina determinado na primeira simulagéo,
obtiveram-se os outros parametros que definem a condicdo de estado do fluido de trabalho
nos diversos componentes do circuito do motor, tais como, filtro de ar, compressor,
intercooler, coletores de admissdo e descarga, turbina etc, para 05 (cinco) diferentes

condicbes de velocidade e carga tomadas na operacdo do motor. Em ambas determinou-se

5 v, -V .
o erro percentual de acordo com a expressdo, e =-Smuado _meddo [94] Nas diversas

medido
condicbes de operacdo em que o motor fora submetido aos experimentos, observou-se
oscilagbes consideraveis nas propriedades operacionais entre a primeira e segunda
simulacdo. A maioria dos modelos estaticos apresentou um 6timo comportamento quando
aplicados na simulagéo.

Ritzén, J. (2003), modelou e simulou por etapas fixas, um motor Diesel
sobrealimentado. O objetivo foi criar um modelo de valor médio que pudesse ser simulado
com solucdes individuais por etapas do ciclo. Um modelo a ser utilizado em uma aplicacéo
automotriz em linha, deve combinar a exatiddo com a simplicidade e ser de confiangca sem
ser demasiado complexo. O modelo foi construido e simulado com o MATLAB/SIMULINK de
Mathworks. Na validacdo do modelo as quantidades simuladas e medidas foram
comparadas sendo utilizado, um motor Scania R124LB Diesel turbo alimentado de seis
cilindros, 12 litros, onde os erros médios foram considerados baixos. Os erros e suas
provaveis causas foram discutidos. Para a pressdo do ar no coletor de admissédo o erro
atingiu media entre 3,5% a 5%, e no coletor de exaustdo 2,5% a 3,8%. As variaveis, fluxo
de massa e eficiéncia do turbo apresentaram desvios acentuados quando comparados com
os valores experimentais. Os mapas do fluxo de massa e eficiéncia da turbina foram
definidos para velocidades da turbina até 75000 [RPM].
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Bergstrom e Brugard . (1999), modelaram através de uma modelagem para valores
médios (MVEM), um motor SAAB 2:3 Sl turboalimentado, enfatizando pressoes,
temperaturas, fluxos de massa, para o filtro de ar, intercooler, regulador de presséo,
coletores, cilindros, compressor e turbina. A modelagem procurou ser a mais abrangente e
geral possivel, em sua maioria baseada em modelos fisicos, porém quando a aproximacao
falha ou torna-se insuficiente, a modelagem caixa preta foi utilizada. A simulacdo baseou-se
em dados extraidos dos procedimentos experimentais sob o0 regime estacionario de
operacdo. A modelagem dinamica foi desenvolvida na obtencdo de modelos para o coletor
de admisséo e a velocidade de rotagdo do eixo da turbina. Devido a dificuldade de controle
sobre o gas de exaustdao que flui através da turbina, este modelo ndo pode ser validado.
Todos os modelos validados apresentaram um erro médio relativo abaixo de dois por cento,
gue é um resultado satisfatorio.

Bermudez. (1995), desenvolveu uma andlise da aerodinamica interna de um motor
Diesel sobrealimentado, tracando a influéncia dos equipamentos componentes de dois
motores de 4 e 6 cilindros com intercooler, utilizando turbomaquinas equipadas com valvulas
de alivio de pressdo (wastegate), para o motor de 4 cilindros, e com turbinas de dupla
entrada com variacdo da secdo efetiva para o motor de 6 cilindros, nas curvas de
performance destes motores.

Bermudez. (1995), para o desenvolvimento do modelo fisico do compressor de uma
turbomaquina acoplada em um motor CI 06 cilindro, definiu como hipoteses simplificadoras
gue as condicdes de trabalho do compressor fossem quase estacionarias, e que a perda de
pressdo do ar na entrada do compressor fosse considerada constante para cada condicdo
operacional aplicada (regime de giro; carga). A primeira hipétese possibilitava a realizacéo
de célculos de maior simplicidade, a segunda poderia facilmente ser aceita visto que, as
variagdes de pressao na entrada do compressor sdo geralmente despreziveis. Foi possivel
a obtencdo da curva caracteristica de operacdo do compressor, apresentando a inter-
relacdo entre as variaveis operacionais, tais como, relacao de pressédo, rendimento, rotacao
e fluxo de massa, 0 que viabilizou principalmente estabelecer uma relagdo entre a poténcia
entregue pela turbina e a poténcia realmente absorvida pelo compressor. Os resultados
apresentaram uma alta correlagéo entre os valores medidos e 0s experimentais.

Martins (2004), estudou e avaliou através de modelos semi-empiricos propostos pelo
documento ASHRAE — T.C 4.7, as caracteristicas de comportamento do fluxo de massa de
ar e da eficiéncia (na aplicacdo do campo de refrigeracdo) de turbo compressores usuais,
utilizados na sobre alimentagéo de motores Diesel. Inicialmente com os dados de operagéo
fornecidos pelos fabricantes brasileiros, as turbinas radiais e os compressores centrifugos

foram simulados através dos modelos obtidos pela ASHRAE, e a comparacdo dos
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resultados ndo se mostrou satisfatoria. Na expectativa de melhores resultados, os efeitos
compressiveis e as perdas nas turbo maquinas foram avaliados de uma maneira
diferenciada. Foi possivel conseguir modelos de turbina satisfatorio com erros da ordem de
5% para a relacdo de presséo e 3% para o0 rendimento em relagdo aos parametros
identificados, o0 que ndo ocorreu com o0 compressor centrifugo impossibilitando o
desenvolvimento dos modelos inicialmente propostos, apresentando erros da ordem de 10%
para o rendimento e para a relacdo de pressao, nas curvas de maior velocidade de rotacao.
O rendimento apresentado pelo modelo apresentou-se de forma linear enquanto que o das
curvas de operagdo € parabdlico. A relacdo de pressdo ndo caracterizou os efeitos
compressiveis representados pelas condicées de choques tdo caracteristicos nestas turbo
magquinas.

Martins (2002), desenvolveu um trabalho na expectativa de se obter uma energia
excedente, utilizando os gases de escape de um motor Diesel, 04 cilindros,
sobrealimentado, para movimentar um sistema de resfriamento fundamentado em um ciclo
BRAYTON/JOULE reverso a ar, através do uso de turbocompressores comerciais, a fim de
promover o resfriamento de frutas pereciveis. Da andlise teérica utilizando as curvas de
operacao das turbomaquinas e efetividade de troca nos trocadores de calor, determinou-se
uma temperatura de resfriamento do ar da ordem de 12 °C. Isto posto foi possivel realizar o
resfriamento somente para bananas. No entanto esta analise ndo levou em consideragdo a
influencia do ciclo na operacédo do motor, visto que o objetivo era avaliar a disponibilidade de
alguma energia para movimentar o ciclo.

Flardh e Gustafson. (2003), procuraram desenvolver modelos fisicos e modulares de
turbinas, passivel de se executar em tempo real, a fim de acopla-los a um modelo existente
de um motor Diesel desenvolvido para valores médios. Quatro modelos compostos
diferentes de turbinas foram avaliados e dois modelos foram selecionados para uma
avaliacdo mais completa de sua integracdo com o modelo do motor existente. De uma
maneira geral os modelos compostos de turbinas integradas com o modelo do motor
existente, que da forma a um modelo completo do motor do valor médio, a diferenca na
exatiddo mostrou ser insignificante para todos os valores exceto a velocidade de rotagéo do
eixo da turbina. A velocidade de rotagcdo da turbina apresentou comportamentos
diversificados, porém na faixa de erros que ndo influenciou os outros sinais de saida
significativamente. Por exemplo, a pressao dos gases de entrada na turbina, apresentou
erros da ordem de 3%, comparados aos 5,8% identificados no modelo ja existente, o que
permitiu classificar os modelos como de bom desempenho. No que se refere a temperatura
do géas de exaustdo, informagfes restritas quanto ao comportamento dos gases, impediram

uma validacdo apropriada, apresentando-se como uma modelagem imprecisa, porém isto
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ndo se mostrou suficiente para que pudessem ser invalidados os modelos propostos.
Provavelmente, isto € compensado por corre¢cdes dos mapas da eficiéncia e do fluxo das
turbinas e do compressor.

Skogtjarn. (2002), desenvolveu um modelo para a temperatura dos gases de escape
do motor, extraindo os dados para a sua validagdo em um motor Scania, Diesel
sobrealimentado, equipado com turbina de geometria variavel (VGT). Com a avaliacdo de
diferentes modelos, uma extensdo do ciclo Seliger ideal foi sugerido como o modelo a ser
adotado. Conhecidos como dados de entrada, tais como, fluxo de massa de ar e de
combustivel, temperatura do ar de entrada no motor, pressao do ar e do gas, na entrada e
saida do motor respectivamente, o0 modelo do motor operando sob um ciclo Seliger ideal,
estima a temperatura dos gases de exaustao do motor. Uma validagéo estatica é feita com a
temperatura dos gases de exaustdo compreendida entre 550 a 950 [K], sob um regime de
giro do motor constante. Sob estas circunstancias o modelo do ciclo de Seliger, com o0s
parametros extraidos dos para pontos de operacdo extrapolados, o erro relativo maximo é
5%.

Westin. (2002), modelou um motor Sl sobrealimentado de 4 cilindros, ajustado a
condicOes de operagdo permanente e em circunstancias transientes. Os resultados das
simula¢des foram comparados aos dados medidos. Grandes diferencas entre os resultados
medidos e os simulados foram detectadas e as razbes para esta discrepancia foram
investigadas. O modelo da turbina € o que se comportou de forma menos satisfatoria. Para
lidar com isto, o0 modelo da turbina manteve os parametros que poderiam ser ajustados, de
modo que os resultados modelados combinassem com os dados medidos. Entretanto, era
absolutamente necesséario ter a disposicdo uma carta que contivesse dados sobre 0s pontos
de operacdo do motor, o que proporcionaria a um software predizer o desempenho dos
varios sistemas em operacgdo. Consequentemente os meios de melhorar o procedimento da
modelagem foram investigados. Para permitir tal investigacdo uma técnica foi desenvolvida
para medir a pressdo de sobrealimentagdo e a eficiéncia da turbina da turbomaquina,
acoplada ao motor. O objetivo inicial do projeto era predizer com as simulagdes, a melhor
condicdo de operagdo de um motor Sl, submetido a uma demanda muita elevada de
presséo de sobrealimentacdo. Em uma primeira simulagéo, para uma turbomaquina padrao,
os resultados mostraram-se insatisfatorios. Foram estudadas alternativas para se obter um
aumento da poténcia desenvolvida e/ou da pressdo de sobrealimentacdo de uma
turbomaquina equipada com wastegate. Os sistemas sdo investigados em motores,
variando de ICE 1.4 litros aos motores Diesel 12 litros. Conseglientemente era dificil extrair
todas as conclusfes seguras sobre os prés e contras dos sistemas. Devido a complexidade

das informacbes a serem conseguidas, propostas por este trabalho, as simulagbes por
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computador apresentou softwares deficientes no que diz respeito a confiabilidade dos
resultados obtidos nas simulagdes.

Fredriksson estudou e modelou um motor Diesel 12 litros, 6 cilindros, quatro tempos
com turbina de geometria variavel (VGT), modelada em um valor médio. Para a modelagem,
o modelo do motor foi dividido em diversos submodelos correspondendo aos componentes
fisicos reais. Cada subsistema foi modelado baseado em leis fisicas e em dados empiricos.
O modelo do motor desenvolvido foi um modelo ndo-linear com trés variaveis do estado, a
velocidade do motor, a pressdo de sobrealimentacdo e a velocidade do turbo. O motor
responde a quatro sinais de controle, a quantidade de combustivel injetada, o momento
exato para a injecdo do combustivel, o ajuste das pas de direcionamento da turbina e o freio
do motor. A modelagem dos subsistemas foi executada no software Dymola e agrupados
para dar forma ao motor Diesel sobrealimentado. A modelagem do compressor centrifugo
utilizado ocorreu através dos dados fornecidos pelo fabricante, onde suas propriedades e
caracteristicas operacionais bram apresentadas fundamentalmente em dois gréficos. O
primeiro mostrou o comportamento das interagbes entre as propriedades, relagdo de
pressao do compressor, estado de giro do compressor e turbina, e fluxo de massa de ar que
flui através do compressor. O segundo apresentou 0 comportamento das interacdes entre as
propriedades, relagdo de pressdo do compressor, fluxo de massa de ar que flui através do
compressor e a eficiéncia isentrépica do compressor. Para se utilizar os mesmos graficos
em pontos de operacao diferentes, a velocidade de rotacéo do eixo do compressor e o fluxo
de massa de ar sdo corrigidos e aplicados. De posse da eficiéncia do compressor, a
temperatura de saida do ar do compressor, a poténcia e o torque de acionamento, podem
ser calculados. A turbina modelada € uma turbina de geometria variavel (VGT). Com este
tipo de turbina a capacidade da admisséo de gas pode ser variada em funcdo da posicao
das palhetas do rotor da turbina em relacdo ao fluxo da entrada. Quanto mais fechada a
posicdo das palhetas, maior sera a perda de pressédo do gas, proporcionando um torque
maior ao eixo da turbina. A finalidade de se usar uma turbina da geometria variavel ao invés
de uma turbina fixa, € que um sinal de controle extra é introduzido para que seja possivel
controlar o turbo, isto é controlar a presséo de sobrealimentacdo. O fluxo de massa de gas
corrigido que flui através da turbina, € funcdo da relacdo de pressao sobre a turbina e a sua
capacidade de admissdo deste gas. A eficiéncia da turbina é obtida através dos dados do
fabricante, em funcéo da relacdo da velocidade da lamina (BSR) e a velocidade corrigida da
turbina. A relacdo da velocidade da lamina é a relacdo entre a velocidade do eixo da turbina
e a velocidade dos gases de exaustdo. Sob o ponto de vista dinAmico, o compressor e a
turbina sdo conectados através de um eixo, com um momento de inércia de massa (JVGT).

Para poder frear mais rapidamente o motor do que a friccdo usual, um freio motor &
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incorporado. Este freio motor consiste em dois outros freios, o freio do gas de exaustéo e o
freio obtido através da descompressdo. O freio do gas de exaustdo e o freio da
descompressao podem ser modelados através de um fator de corre¢éo aplicado a friccao do
motor. Nenhuma dinamica para os freios foi incluida no modelo do motor. Foi possivel
observar que o freio da descompressdo é muito mais rapido do que o freio do gas de
exaustao.

Rakopoulos e Giakoumis. (2005), desenvolveram um software para estudar em um
motor diesel turbo-alimentado de seis cilindros, a influencia do perfil da temperatura nas
paredes dos cilindros do motor, em sua resposta transiente, com bases fundamentadas na
segunda lei da termodinamica. O modelo foi validado de acordo com dados experimentais,
resolvidos separadamente para cada cilindro do motor diesel, sob alteragdes continua de
carga. A segunda lei foi aplicada individualmente para cada processo transiente do motor
diesel. O efeito do perfil de temperatura nas paredes dos cilindros do motor diesel foi
descrito e detalhado em varios diagramas, sendo feita uma referencia especial para a baixa
rejeicdo de calor identificada pelo processo adiabatico. O motor e o turbo compressor,
termos avaliados pela segunda lei da termodinamica e algumas variagdes irreversiveis
foram especialmente afetados em regibes do cilindro de baixa rejeicdo de calor. As
irreversibilidades nos coletores de exaustdo alcancaram importancias significativas,
independentes da forma da combustéo, especialmente quando do carregamento elevado. A
baixa rejeicdo e calor no motor conduziu a uma significante reducédo no percentual das
variaveis irreversiveis no cilindro, assim aumentando o poténcial para a producdo de
trabalho devido o aumento das perdas de calor. Por outro lado mesmo com a disponibilidade
dos gases de exaustdo parcialmente recuperados no turbo compressor, ainda assim uma
guantidade significante de gas é necessaria para a producao de trabalho.

Hountalas e Kouremenos. (1998), desenvolveram um modelo rapido e simples, para a
simulacdo de um sistema de injecdo de combustivel em motores diesel, observando a
extensa aplicagdo no campo dos motores de combustéo interna, para o desenvolvimento do
motor e para a compreensao dos mecanismos que afetam sua operagéo e a formacao dos
poluentes. Um dos subsistemas mais importantes do motor diesel é o sistema de inje¢éo do
combustivel, visto que sua operacao afeta extremamente o mecanismo da combustdo e a
formacéo dos poluentes no cilindro do motor. Estes modelos sédo geralmente complicados,
requerem uma interpretacdo computacional elevada e o conhecimento dos detalhes
geométricos que ndo estao geralmente disponiveis.

Cheikh et al. (2000), modelaram um motor Diesel, alimentado por um sistema de duplo
combustivel (Gas-Diesel). O objetivo foi investigar as caracteristicas da emissdo e do

desempenho de um motor Diesel comercial (Deutz FL8 413F) que esta sendo operado no
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gas natural com ignicao piloto a Diesel. Um programa de computador foi desenvolvido para
modelar o mecanismo cinético quimico da rea¢é&o da combustdo do duplo combustivel (Gés-
Diesel). Estes mecanismos cinéticos quimicos detalhados de uma reagéo do gas natural e
da emissao de Nox foram utilizados para predizer as caracteristicas principais da combustéo
nas condi¢cdes simuladas de operacdo do motor. Uma predicdo razoavelmente boa do
desempenho e da emissdo foi obtida pela computacdo que cobriu toda a escala das
condi¢Bes operacionais do motor. Péde-se concluir que os resultados deste estudo foram
satisfatorios.

Strandh. (2002), apresentou um trabalho de modelagem a fim de contribuir para o
desenvolvimento de veiculos hibridos, e aumentar o conhecimento de como simular os
motores de combustdo de uma forma eficiente e facil através de um software a ser
implementado por um computador, apresentando resultados qualitativos e quantitativos. A
idéia foi o desenvolvimento de modelos simples, pois sdo naturalmente mais faceis de
compreender do que os complexos, desta forma possibilitando uma maior utilizacdo. Uma
atencédo especial foi empreendida na modelagem do turbo compressor, visto se tratar do
principal componente de carga do motor. Um veiculo hibrido é aquele cuja energia de
operacao é obtida por duas fontes distintas. Estas duas fontes sao geralmente um motor
elétrico acionado por uma bateria e um motor principal acionado por um combustivel. O
motor principal esta geralmente na forma de um motor de combustédo. O problema principal
identificado com o motor Sl (ignicdo por faisca) foi sua eficiéncia, apresentando-se baixa
guando o motor estava submetido a cargas. A eficiéncia foi maxima perto do torque maximo
e em velocidades moderadas, caracteristica dos motores com aspiracao natural. Para os
motores turbo alimentados a eficiéncia maxima manifesta-se em um torque mais baixo.
Durante a operacdo normal, 0 motor raramente esteve operando nesta area. A eficiéncia
caracteristica do motor diesel foi similar aquela do motor Sl. Entretanto em um torque mais
baixo a eficiéncia foi muito mais elevada. Mas a fim de se conseguir a eficiéncia maxima foi
importante funcionar o motor sob carga elevada e velocidade moderada. Foi utilizado um
motor SAAB 2.3l 1.6. aspiragdo natural com inje¢éo direta. O motor foi montado em um
banco de teste conectado a um freio (dinamdmetro), sendo avaliada as emissdes através do
sistema TES (Transient Emission Sampling), emissdo transiente por amostragem. Este
método apresentou problemas na determinacdo das emissdes especificas, devido a
dificuldade de se obter o fluxo de massa de combustivel utilizado. As medidas foram
executadas com o freio do motor ajustado em uma velocidade constante, e o torque
controlado pela vélvula de posicionamento do fluxo de massa de ar no afogador. Os
modelos aplicados na simulacdo apresentaram a caracteristica de poder simular tipos

diferentes de motores de combustdo. O trabalho mostrou a possibilidade de criar modelos
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do motor na resposta dindmica e usar o conhecimento gerado e os dados deste motor de
combustdo no regime estatico.

Klein e Eriksson estudaram o comportamento e a influéncia da relacdo de
compressdo desenvolvida nos cilindros de motores a combustao interna. Quatro métodos
foram descritos e avaliados para ciclos de motores ICE (ignicdo por centelha) sendo
observado a velocidade da suas convergéncias. Modelos aos quais foi atribuido que a
compressdo dos gases assume o comportamento de uma transformacdo politrépica
mostraram resultados mais coerentes quando apresentavam relacdo de compressao baixa.
Para relacdes de compressdo elevada ndo foi possivel a identificacdo de um modelo
simples, visto que ndo foram acessiveis as informacdes sobre a transferéncia de calor,
remetendo a erros consideraveis com respeito as estimativas atribuidas aos valores
ensaiados. Um método onde os efeitos de transferéncia de calor sdo modelados, junto com
um modelo geralmente usado da liberagédo do calor para promover o inicio da combustdo em
um ciclo, contemplou de uma maneira mais coerente 0s processos de relacdo de
compressao baixa bem como processos de relacdo de compresséo alta. Desde que o valor
verdadeiro da relacdo de compressdo do motor é desconhecido, as simulagdes foram
necessarias para executar e avaliar os métodos propostos, somente entdo se pode
determinar se as estimativas dos valores foram fundamentadas. Quando a relacdo de
compressdao foi demasiadamente elevada, o fendmeno de “batidas” do motor se
manifestava, bem como a existéncia de um maior consumo de combustivel para relacdo de
compressao demasiadamente baixa.

A cogeracgdo surgiu inicialmente no final do século XVIII na Europa e nos EUA. No
fim do século XX a maioria das plantas industriais geraram sua prépria eletricidade usando
caldeiras e geradores (Coal-Fired) de turbina a vapor. Muitas das plantas usaram o vapor de
exaustdo para os processos industriais. Aproximadamente 58% da energia obtida nas
plantas de cogeracdo, eram responsaveis pela poténcia de operacdo das plantas industriais
nos EUA. Ja no século XIV a cogeracao identificava muito bem o seu espago nos processos
industriais, tendo desempenhado um relevante papel no reaproveitamento de energia,
proporcionando consideravel reducao nos custos de implantagdo dos mesmos.

Stodolsky, (1983), observou um sistema de cogeracao industrial operando com um
motor Diesel a baixa velocidade, cuja combustdo se processa com 6leo residual, instalado
em uma planta de uma industria quimica da Hoffmann La Roche em New Jersey, tornando-
se operacional em dezembro 1982, produzindo 23.300 [kW] de energia, 160.000 [Ib/h] de
vapor a 225 [psig], utilizado para a alimentagdo das caldeiras existentes na planta. A taxa
total da utilizacdo do combustivel foi 79.1% (combustivel bruto menos perda). A planta

prépria usou a maioria da forca produzida. As flutuacdes diurnas e sazonais da carga
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esperavam-se gque fossem menores, e da planta de cogeracdo esperava-se conseguir um
fator da capacidade de aproximadamente 96%. De uma maneira particular, o projeto da
manufatura, a avaliagdo das emissdes e uma avaliagdo econdmica, foram observados. Uma
compilagéo dos resultados dos testes, especificagcbes do equipamento, dados da licenga do
governo e custo da construgdo, tornou-se uma preocupacgao pertinente. As taxas reais da
producéo do calor e a confiabilidade da operacéo da planta foram estabelecidas ao longo do
ano.

Agnew et tal. (1998), desenvolveram um projeto que visualizava a obtencédo de
poténcia e resfriamento combinados, na analise de um ciclo Diesel-absor¢éo. A necessidade
de se encontrar alternativas de produgéo econdmica de energia justificaram este projeto. Os
gases de exaustdo encontrados em instalagdes industriais tém sido usados na combinacéo
da aplicacdo do binébmio calor e trabalho. Em regides submetidas a temperaturas ambiente
na faixa de 35 °C, a alternativa de se utilizar o calor perdido, a fim de se conseguir
estabelecer o controle de temperaturas internas dos ambientes, passou ser uma excelente
opc¢ao. A simulacao foi executada a custa de um programa bastante usual para motor diesel,
conhecido como SPICE. O ciclo Diesel-absorcéo foi a opgdo convencional tomada quando
da utlizacdo do calor perdido na exaustdo de um motor Diesel. Os arranjos do motor
definiram ciclos ideais, para posterior inclusdo em ciclos reais, a fim de se obter a maxima
eficiéncia e quantidade de ar a ser resfriado, e ainda como exigéncia adicional o custo
beneficio, que ndo tem sido contemplado nas andlises termodindmicas. A unidade de
absorcao apresentou um COP de aproximadamente 0,8. Observou-se que para a obtengéo
de um COP na ordem de 2,0 é necesséria a adicdo de algum trabalho externo através de
magquinas de multiplas funcdes.

Entenmann, et al. (1993), observou em uma instalacédo industrial o0 motor 701DA
versdo avancada do MW 701D, equipado com uma turbina industrial resistente a faixas
elevadas de combustdo. O motor foi desenvolvido conjuntamente por Mitsubishi Heavy
Industries Ltda (MHI), e Westinghouse Elétrico Corporation (WH), e posto primeiramente em
servico de cogeragcdo em Teesside, Reino Unido. O projeto revia o desenvolvimento do
motor, incluindo discussfes quanto ao desempenho e quanto aos componentes avangados,
incorporados para proporcionar um aumento na temperatura de entrada dos gases de
exaustao no rotor (RIT). O projeto instalado em Teesside combinou algumas configuracées
de ciclo com a facilidade natural de implementa-los, resultando na maior planta de
cogeracao de gas-campo no mundo.

Lazzarin et al. (1996), estudaram e desenvolveram um sistema de aquecimento,
ventilagcdo e ar condicionado (HVAC — Heating Ventilation and Air Conditioning), baseado na

cogeragao de energia por um motor de ignicdo por compresséao (C. I). A planta equipada
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com um motor de gas reaproveitavel produzia energia elétrica com recuperacao do calor da
agua de arrefecimento e dos gases da exaustéo. A energia elétrica aciona bombas de calor
reversiveis de ar-agua de um edificio proporcionando de maneira individual o controle
térmico dos quartos, satisfazendo principalmente a refrigeracdo no verdo e o aquecimento
no inverno. O reaproveitamento da energia foi obtido pela recuperacéo do calor do motor C.
| O sistema proposto foi analisado comparando seu desempenho com uma planta
tradicional, operando no verdo e no inverno, os resultados obtidos apresentaram-se em um
patamar extremamente satisfatorio.

Barelli e Bidini. (2000), estudaram e avaliaram o comportamento de um motor
Caterpillar CAT 3516, abastecido de gas natural (NG) instalado na Faculdade de Engenharia
da Universidade de Perugia, para promover um sistema de cogeracéo de energia elétrica e
térmica. Os primeiros resultados apresentados de cogeracdo de energia foram da anélise do
comportamento em condi¢cdes operacionais reais. Os dados foram coletados diariamente
pelos operadores da planta ao longo de 24 meses de operagdo do motor, 0s que se
revertem a forcga, eficiéncia elétrica, taxa de fluxo do NG. Disponibilidade e a temperatura
da carga foram analisadas, em relacdo aos eventos gravados de Breakdown/defects e de
Maintenance/repair. Um sistema de aquisi¢cdo para a monitoracdo continua destas variaveis
do motor e da planta foi desenvolvido.

Onovwiona e Ugursal. (2004), apresentaram estudos sobre sistemas de micro-
cogeracao no setor residencial, onde é identificada a possibilidade de producdo de energia
térmica util e energia elétrica de uma unica fonte de combustivel, por exemplo, o 6leo ou o
gas natural. Observaram que em sistemas de cogeracdo, a eficiéncia da conversdo da
energia aumenta 80% em comparacdo a uma média de 30-35% para sistemas
convencionais de geracao de eletricidade através de combustiveis fosseis. Este aumento na
eficiéncia de energia pode resultar em custos mais baixos e em uma reducéo nas emissdes
de gas poluentes quando comparado aos métodos convencionais de gerar o calor e a
eletricidade. Os sistemas e 0s equipamentos de cogeragdo apropriados para aplicagcdes
comerciais, residenciais em pequena escala, podem ser observados nos hospitais, hotéis ou
edificios institucionais, € em muitos outros sistemas novos em desenvolvimento. Procuraram
proporcionar a satisfacdo das exigéncias de demandas elétricas e térmicas de um edificio
possibilitando o aquecimento da agua de utilizacdo domestica, bem como o resfriamento
dos ambientes de absor¢cdo. O objetivo foi fornecer uma visdo moderna das varias
tecnologias de cogeracgéo apropriadas para aplicagoes residenciais. Foram discutidos.

Renedo, et al. (2005), analisou as diferentes possibilidades de fornecimento de calor,
condicionamento de ar e fornecimento de dgua quente na torneira de um centro hospitalar.

Para esta viabilizagc&o, diversos sistemas de cogeracdo com motores diesel e turbinas a gas
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foram considerados. Da avaliagdo dos resultados, foi possivel observar que quanto mais
simples for o processo de controle utilizado, maior sera a influencia na economia do sistema,
mostrando que o parametro mais importante é a eletricidade produzida. Assim, as solugtes
com motores diesel sdo mais eficientes do que as equivalentes com turbinas a géas, desde
gue tenham um desempenho elétrico mais elevado.

Moura (2004) apresentou na revista 04 Rodas em sua publicacdo de Agosto de 2004
no item Novas Tecnologias, um artigo que desenvolvia um assunto sob o titulo Turbo
Sequencial. A idéia era mostrar que o trabalho sequencial de duas turbinas garante
desempenho e economia surpreendentes aos motores diesel. O turbo sequencial é
certamente uma solugcdo que promete poténcia, ndo importando onde esteja o ponteiro da
conta-giros. Esta alternativa ja vem sendo empregada nos carros da Opel desde o inicio de
2005. Para os motores a gasolina o desenvolvimento de projetos neste sentido ainda estéo
aguardando o estatus de prioridade. E sabido que geralmente turbinas grandes melhoram o
rendimento do motor em alta rotacdo, mas amarram o desempenho antes disso. Turbinas
pequenas vao bem a baixa rotagdo, mas viram uns gargalos quando o motor funciona a
pleno vapor. Com o turbo sequiencial, uma turbina pequena atua desde a marcha lenta. As
duas funcionam juntas de 1800 a 3000 [RPM] e, dai em diante, a turbina grande passa a
trabalhar sozinha. A transicdo € lenta, segura e gradual. “O aumento de poténcia é téo
uniforme que o Vectra parece estranhamente suave. Ndo ha o coice comum aos motores
turbo”, afirma o reporter Hilton Holloway, da revista inglesa AUTOEXPRESS, o primeiro a
testar o protétipo desenvolvido pelo Opel Performance Center (OPC, departamento de
preparacao de carros da montadora). “Com as duas turbinas conseguimos atingir 26 [bar] de
pressao, quando os turbocompressores normais alcangam de 17 a 19 [bar]”, afirma Donatus
Wichelhaus, engenheiro-chefe do OPC. As figuras 2.1 e 2.2 abaixo caracterizam uns
circuitos de producéo de poténcia em sequéncia.

Figura 2.1 — Esboc¢o de um circuito duplo turbinado, de producédo de poténcia.
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Até 1800 [RPM], uma borboleta forca o gas de escape a passar pelo turbo 1 antes de
chegar ao turbo 2.

Figura 2.2 — Esboco da operacao de um circuito duplo turbinado

Com a borboleta de escape 50% aberta, os dois turbos trabalham juntos de 1800 a
3000 [RPM], Com borboletas abertas no escape e na admissao, acima de 3000 [RPM] o ar
deixa de chegar ao turbo 1.

Yokoyama e Koichi. (2003), desenvolveram um estudo sobre a avaliacdo do
desempenho operacional de plantas de cogeracéo de turbinas a gas. Na expectativa de se
obter um melhor desempenho destas plantas de cogeracéo foi necessario racionalizar a
guantidade e capacidade das turbinas a gas e do equipamento da fonte auxiliar de energia,
considerando as estratégias operacionais correspondentes as demandas da energia.
AplicacBes especificas foram identificadas neste projeto, tais como, produgédo da energia
calorifica através da injecdo de vapor oriunda do ciclo combinado de cogeragéao,
refrigeracdo do ar de entrada promovido pelo armazenamento de gelo obtido do ciclo
combinado refrigeracdo e absor¢cdo. A avaliacdo dos efeitos destas alternativas no
desempenho da planta é facilmente controlado e interpretado pelos projetistas. Foi
desenvolvida uma ferramenta de otimizagdo denominada “OPS-Operacao” para avaliar as
estratégias operacionais para configuracdes e especificagcbes dadas, das plantas da fonte
de energia. Basicamente esta ferramenta possui uma relacéo de facil uso, com a finalidade
de registrar os dados, promove a edicdo de graficos através do programa “Flowsheet”,
possibilita o calculo automatico da programacdo e da otimizacdo, proporcionando a
representacéo grafica dos resultados. Critérios tais como, custo operacional consumo de
energia e a emissdo do CO, foram levados em conta quando do desenvolvimento deste
estudo. Observou-se que a ferramenta é muito eficaz, racional, flexivel e facilmente

aplicada.






CAPITULO Il

Modelagem

3.1 Introducéo

Este trabalho explorou a possibilidade de realizar cogeragdo em motores ICE ou
Diesel simulando o processo de operacao de um motor. Para tanto serdo estudadas, através
do codigo desenvolvido, uma grande variedade de parametros operacionais. Para a
obtencao do cédigo procura-se um modelo paramétrico que possa retratar de forma mais fiel
e coerente 0 comportamento das variaveis escolhidas a serem analisadas, submetendo
posteriormente 0 modelo selecionado a um processo de validacdo, possibilitando uma
primeira avaliagdo sobre a simulacdo deste modelo. E finalmente analisar e interpretar
esses resultados e simular a operacdo do motor foi a diretriz tomada neste trabalho. A idéia
foi promover a modelagem, validagéo e simulagcdo de um motor Diesel sobrealimentado, a
fim de se obter o seu comportamento para diferentes condicbes operacionais, entendidas
como fluxo de massa e regime de giro. O motor estara acoplado a uma turbomaquina
inicialmente sem alteracbes em suas caracteristicas construtivas. Desta maneira com a
validagdo do modelo pré-definido, possibilitara o estudo da energia ndo aproveitada dos
gases de escape do motor, bem como o estudo dos impactos manifestados sobre o motor. A
Figura 3.1 mostra um esboco de um motor de 06 cilindros sobrealimentado, com a turbina
equipada com a valvula de alivio (wastegate), onde pode se observar o circuito de operacao

do motor.
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Coletor de

Admissdo . . . . .

Intercooler

Turbina Compressor

Pressdo instantanea e
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turbocompressor
- Operacao da valvula de alivio

Figura 3.1 — Diagrama esquematico de um motor sobrealimentado 06 (seis) cilindros

O circuito completo da operacdo do motor pode ser identificado no fluxograma
mostrado na Fig. 3.2, onde os parametros indicados devem ser obtidos, as custas da
modelagem pré-definida para a simulacao.
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Figura 3.2 — Circuito completo da operacéo do Motor.

A Figura 3.2 mostra o diagrama esquematico de um motor Otto, similar ao modelado
por Ritzén (2003) o qual serve como modelo para este trabalho. Este modelo de motor ICE,
ciclo Otto, sera usado para modelar um motor Diesel, levando em conta diferente taxa de
compressao e parametros de ajuste do modelo.
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3.2 Obtencédo dos modelos

Para alcancar o objetivo, o motor foi dividido em subsistemas, apresentado em trés
segmentos distintos, periférico de entrada, motor e periférico de saida. Para cada
subsistema o modelo fisico é estudado baseado nas leis da termodindmica, mecéanica dos
fluidos, fenbmenos de transporte e as leis de Newton. Para uma determinada faixa de
temperatura os modelos foram desenvolvidos considerando o gas com um comportamento

ideal, e os calores especificos c,e c,, constantes em relacdo a temperatura. Foram

efetuadas avaliacbes apenas dos fenbmenos estacionarios, a interpretacao dos fendbmenos
gue ocorrem em cada subsistema, a escolha do modelo, a escolha do software a ser
aplicado na validacéo, e finalmente a simulacéo e interpretacdo dos resultados.

O periférico de entrada consiste na modelagem do compressor e do intercooler,
possibilitando determinar os estados de entrada e saida do ar de cada um destes
componentes, assim como suas caracteristicas fisicas, trabalho, calor trocado etc, em
funcéo das condi¢bes de operagdo do motor tais como, fluxo de massa e/ou regime de giro.

O modelo do motor consiste na modelagem da temperatura de saida dos gases de
escape, bem como a poténcia desenvolvida pelo motor, em funcdo da carga que lhe é
aplicada e de seu regime de giro.

O periférico de saida consiste na modelagem da turbina e do coletor de descarga
possibilitando determinar os estados de entrada e saida do gas de cada um destes
componentes, assim como suas caracteristicas fisicas, trabalho, perda de presséo etc, em
funcéo das condi¢bes de operacédo de motor tais como, fluxo de massa e/ou regime de giro.

E de extrema necessidade a avaliacdo de todos os periféricos propostos, pois os
mesmos desempenham um importante papel nas condicbes operacionais do motor, como
por exemplo, a turbomaquina que propicia um aumento na poténcia do motor na ordem de

20%. Na modelagem foram adotadas as seguintes hipéteses simplificadoras:

l. Regime permanente.
Il. Perda de carga desprezivel nas tubulagdes e condutos de admissao e escape.
lll. Admite-se o ar e 0s gases de escape como gas ideal.
IV. Os calores especificos a pressdo constante e volume constante sdo considerados

constantes na faixa temperatura do motor.

3.2.1 Modelando o Compressor
A curva de operacao do compressor disponibilizada pela literatura (Bermudez 1995),

nao tras informacgdes diretamente sobre o seu rendimento.
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Para se obter um modelo que caracteriza de forma coerente e satisfatoria a
tendéncia do comportamento das variaveis, utilizou-se de um método estatistico (test

students) que proporciona a avaliacdo do comportamento das variaveis com respeito aos
valores médios.

Desta forma, a relagéo de pressao do compressor Rp(cp) foi modelada determinando

um polinbmio de quarta ordem com 8 (oito) constantes de ajuste, com dados experimentais
extraidos da literatura (Bermudez, 1995), dado da seguinte forma:

sendo
Rp =ﬂ=f(marcp|\| )
(cp) Rt Tep
P&m,_mlO (3.1)
temos
L4 £33 42 w2 42 V. %3

Rpcp =- Kle mar - KZCp mar Ncp + K3Cp mar Ncp' K4Cp mar Ncp+ K5Cp mar Ncp (32)
* 2 * * *

-K Mar N +K marNcp+K

6cp 7cp 8cp

Onde:
Rp,, = relagéo de press&o no compressor [-]
P, scp = Pressdo do ar na saida do compressor [kPa]
P, ecp = Pressao do ar na entrada do compressor [kPa]
Ma = fluxo de massa de ar no compressor 9k_gu
&s H
N,, = rotacdo do compressor [RPM]

O rendimento do compressor hcp foi modelado determinando um polindbmio de

guarta ordem com 15 (quinze) constantes de ajuste, com dados experimentais extraidos da
literatura (Bermudez, 1995), dado da seguinte forma:

da termodinamica temos

T arsc -Ta.l‘ ec .
hcp — _ 2Sarscp €cp :f(marcp,Ncp) o9

arscp arecp
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logo
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hcp = (- Khlcp Mar + KhZCp Mar N ep - Kh3cp Mar Ncp+Kh4cp Mar Necp - KhSCp Mar Ncp
L3 .3 L2 .3 © w3 4 L2 L2 .2
+Kh6cp Mear NCP - Kh7cp Mar NCp +Kﬂ8cp Mar NCP - Kh9cp Mear NCP +Kh10cp Mar NCF’ (34)

* x 2 '*4 * '*3 * * *

- Khllcp Mear NcD+Kh12cp Mar NCP- KhlScp Mear NcP+Khl4cp Mar N°p+ K

1)100

h15¢c

A analise do grau do polinbmio e do numero de coeficientes a serem utilizados, foi
baseada no comportamento estatistico da influencia de cada coeficiente, utilizando o

processo de normalizagdo. No calculo de h.,e Rp,,, rendimento e relagcdo de presséo do
compressor respectivamente, é necessario alimentar os modelos com os seguintes dados

de entrada inicialmente adotados, Mar, Py, T,n,s N, , ja previamente conhecidos.

Para obterem-se as condi¢Oes de estado de saida, da massa de ar que flui através
do compressor, foram utilizados os seguintes equacionamentos termodinamicos.

Pressao do ar na saida do compressor (Par scp )

P
Rpc — arscp
p
Patm
Par;scp = Rpcp'Patm (3.5)

Temperatura do ar na saida do compressor (Tarscp)

reescrevendo (3.3) temos

Tosarscp = T
— 2Sar ;scp amb +-|-

Tarscp h amb (3.6)
cp

da equacao de estado para um gas ideal em um processo politrépico temos

pv? = constante



plvl - p2V2
Tl T2
logo
g-1
= 9

TZSar sep Tamb 'Rpcp (3.7)
onde:
Tosarscp = tE€MPperatura isentropica do ar na saida do compressor [k]
h,, = rendimento do compressor [%]

as equacbes (3.5) e (3.6), definem o estado termodindamico do fluxo de massa apés o
compressor.

Através de uma modelagem termodinamica, é possivel se determinar o torque e a
poténcia mecanica desenvolvidos pelo compressor.

. é 2L

Mar,cp 'Cpar 'Tamb' é:zpcg - 1@
M,, = - € g (3.8)

chcp
onde:

M., =  torque desenvolvido pelo compressor [Nm]
Cp, = calor especifico do ar a presséo constante ékJ u
&kgK {
g= relacdo entre os calores especificos do ar [_ ]

sabemos que
Wep = MW,

onde a velocidade de rotagéo angular do eixo do compressor € dada por:



_ o &
W, =N ., —=
P P 860 1%

admitindo Cp,, = 1,043 [kJ /kg.K]

5 g1

: é u
Mar,cp 'Cpar'Tamb : g:zpcg -14
é a

ch =
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(3.9)
he,
sendo:
h., = rendimento do compressor [%]
3 /k AN
Marcp = fluxo de massa de ar no compressor g_g;
S
N, = rotacdo do compressor [RPM]
Tosarscp = tE€MPperatura isentrépica na saida do compressor [K]
T, sp = temperatura do ar na saida do compressor [K]
Taep = temperatura do ar na entrada do compressor [K]

as equacoes (3.8) e (3.9), definem o torque e a poténcia respectivamente, desenvolvidos no

compressor.

3.2.2 Modelando o Intercooler.

Uma modelagem paramétrica (Pettersson 2000), baseada na equacéo de d’Arcy’s

para regime laminar, possibilita a determinacao da perda de pressao que ocorre no fluxo de

massa de ar que flui através do Intercooler.

2

Par;sinter = F)ar; scp Kinter 'Tar; scp * Mer inter (3.10)
onde:
P, simer = Pressado do ar na saida do intercooler [kPa]
Kier = constante de ajuste da perda de presséo no intercooler [-]
- , ékgu
Marinter = fluxo de massa de ar no intercooler

gs i
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Para o célculo da efetividade de troca de calor no intercooler (Pettersson 2000),
efetuaram-se ajustes dos dados medidos a um modelo caixa preta, apresentando resultados
satisfatérios quanto ao valor da efetividade de troca de calor no intercooler, conforme
equacao a seguir:

gar,scp +Tcoo| 0 ’

eimer = Kel + KeZ 97+mar jinter + Ke3 mar jinter (311)
e 2 o
onde:
Keis Koy, Ke3 = constantes de ajuste da efetividade do intercooler [ ]
T.., = temperatura do ar de resfriamento no intercooler [K]

Da definicdo termodindmica da efetividade de troca de calor, determina-se a
temperatura do ar de saida do Intercooler.

Tar sinter = Tar; scp - einter '(Tar; scp -Tcool ) (3-12)
considerando
Tcool :Tamb
onde
T.., = temperatura do ar de resfriamento no intercooler [K]
T, = temperatura do ar ambiente [K]
T, sinter — temperatura do ar na saida do intercooler [K]
T, scp = temperatura do ar na saida do compressor [K]
€. = eficiéncia de troca de calor no intercooler [_ ]

3.2.3 Modelando o Motor
Com a intencéo de se determinar a temperatura de saida dos gases do motor T

sm?

bem como a poténcia desenvolvida pelo motor W, aplicou-se os modelos fisicos

propostos (Ritzén 2003). A figura 3.3, apresenta um diagrama Pv para um ciclo Otto ideal,
onde os indices apresentados nos modelos fisicos, referem-se aos diferentes estados
termodindmicos assumidos pela mistura ar+combustivel do motor.
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Ampliacao

ciclo Otto ideal
3 T T T T 4
E -
—
1=
a =
e -
=]
m] um
fiin] 5]
m %] 4
@ =
a2 = |
B >
k; - 1 7l ey

Yolume [m3] Yolume [m3]

Figura 3.3 — Diagrama PV de um ciclo OTTO ideal.

No processo (1-2), define-se a compresséo adiabatica da mistura ar+combustivel, e
de acordo com a 2° lei da termodinamica para processos politropicos, podemos obter as
condicdes de estado da mistura como se segue:

Pv? = constante

.9
as, 0
P,=P¢c—= (3.13)
evVog
&, 0
T,=T,¢c—= (3.14)
evVe g

onde:

P, T,P,, T, = presséo e temperatura da mistura nos estados 1 e 2 respectivamente
vV,,V, = volume especifico do gas nos estados 1 e 2 respectivamente

No processo (2-3), define-se a combustéo isovolumétrica da mistura, de acordo com
1° lei da termodinamica, aplicada para um gas ideal em um processo isocorico, podemos
obter as condi¢des de estado da mistura como se segue:

PV, PV,
T2 T3

V, =V,



2Uing = U - U, +2W3

onde:

0,, = quantidade de calor especifico originado da combustéo

C, = calor especifico do gas a volume constante

v

U = energia interna especifica

W = trabalho realizado no processo definido pelos estados 2 e 3

P, T;,P,, T, = presséo e temperatura da mistura nos estados 3 e 2

Por se tratar de um processo de combustao sabemos que

Q = mfuel PCI
PCl =q,,

Q= rhfuel (oY

ou ainda

Q

mistura

Q — quel cIHV
W

:qin
W

w

mistura mistura

(3.15)

(3.16)

(3.17)
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_ mfuel Onv
" mmistura
mmistura = rnar,em + mfuel
q, = Mo Iy
mar,em + mfuel
onde:
Mue = fluxo de massa de combustivel gk_gu
&s f
J,, = poder calorifico do combustivel éJ u
&kg 1
g,, = energia especifica contida na carga por unidade de massa eiu
&kg 1

Porém é sempre identificada uma quantidade de gas residual presa no cilindro r’r\'br

gue ndo queima quando da combustdo, que em relacdo a massa total da mistura define uma

- m . .
fracéo residual X, = e gue pode ser entendida como um fator de correcéo (1- X )

mistura

logo teremos

— mfuquHV
o= We AV (1-X 3.18
qm m + r.nfuel ( f ) ( )

ar,em

a equacao (3.18), define o calor especifico originado da combustéo.

No processo (3-4) ocorre uma expansao adiabatica onde, de acordo com a 2° lei da
Termodindmica em um processo politropico, podemos obter para este processo, as

condicdes de estado da mistura como se segue:

PvY = constante

.9
&, 0
P4 = P3 (;_3_ (319)
eVig
L
T4 _Tg (;_+ (320)

evVsg
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onde:
P, T;,P,.T, = presséo e temperatura da mistura nos estados 3 e 4 respectivamente

V,,V, = volume especifico do gas nos estados 3 e 4 respectivamente
Cp ~ e 7 ~
g = — = relacao dos calores especificos apos a combustao
CV
No processo (4-5) da - se o inicio da descarga dos gases de escape, onde aplicando
a 2° lei da termodindmica em um processo politropico, podemos obter para este processo,

as condicdes de estado da mistura como se segue:

Pv¢ = constante

I:)5 = PGsm
1-x
g, 09
Ts =Toem =Tag—35—+ (3.21)
éP g
onde:
Posm = pressdo do gas na saida do motor [kPa]
Tosm = temperatura do gas na saida do motor [K]
P, T;,P,, T, = presséo e temperatura da mistura [kPa] [K]
No processo (5-6) ocorre a exaustdo isobarica dos gases P, =P, =R,

r

identificando uma massa de gas residual presa no cilindro apds a exaustdo X, = ,

mistura

onde através da equacao de estado na hipétese de gas ideal, podemos obter para este

processo as condi¢fes de estado da mistura como se segue:

PVs _ PVe
T, Ts
Ps =Pssm
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Sabemos ainda que:

(3.22)

" m vV, P, T,

mistura

No processo (6-7) podemos observar a abertura da vélvula de admisséo e da mesma
forma anterior as condi¢des de estado da mistura péde ser identificada.

P7 = Par,em

T7 :TGsm
onde:
P, em = presséo do ar na entrada do motor [kPa]
Tssm = temperatura do gas saida do motor [K]

No processo (7-1) ocorre a admissdo do ar. Neste momento observamos as

seguintes caracteristicas de comportamento

P =Piem (3.23)
Tl = XrTGsm + (1- Xr )Tar em (324)
onde:
T, =temperatura inicial do gas no ciclo do motor [K]
X, =frag&o de gas residual [ ]

usando a equacéo (3.21) e assumindo que v, =V, e v, =V,, combinando (3.13), (3.14),

(3.15), (3.16), (3.19), (3.20) e (3.23) temos

1
1 e &
2=C -
T =T &Pssm 9 °c + Qi N (3.25)
Gsm lgparem B g‘ - 6g-jI_T .
1 -



onde:

g;, =quantidade de energia por unidade de massa

usando (3.22), e assumindo vV, =V, V; =V, € V;

(3.19) temos

1

® (0

ic +

Vz&:PG G’Q a, -
-2 = A4+ Tny
r P —C’L gl CVT
s o Tore  C

8 evo g @

[3/kg]

=V,, combinando (3.13), (3.14), (3.15) e

(3.26)

Através de uma modelagem fisica (Ritzén 2003), é possivel se obter variaveis

importantes interdependentes que definem com abrangéncia o comportamento operacional

do motor, tais como a energia especifica contida na carga por unidade de massa, a fracao

de gés residual e a temperatura inicial do gas no ciclo do motor.

qHV

Qin = el (1' Xr)

mar .em + mfuel

1 1
X :la:)esm EFQ + qin (_)g
r - 1

I gpar em @ € c:lercg 9

Tl = XrTG,am + (1_ X, )Tar,em
onde:

r. = relagéo de compresséo do motor

T, =temperatura inicial do gas no ciclo do motor

X. = fracdo de gas residual
Pssm = Presséo do gas na saida do motor
P, em = Pressédo do ar na entrada do motor

(3.18)

(3.27)

(3.24)

[-]
K]
[-]
[kPa]
[kPa]

A temperatura dos gases de exaustao do motor € modelada segundo um ciclo Otto

ideal (Ritzén, 2003), podendo ser determinada por:
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P E
&P (OJ) (0
:Tl Gsm = §+ qln = + (325)
Par;em ﬂ e C (r )

Para a determinacdo da poténcia util do motor, foi desenvolvido baseado nas leis da
termodindmica o seguinte modelo paramétrico, conforme apresentado no anexo |ll, visto que

nao foi possivel encontrar na literatura uma modelagem que permitisse o dimensionamento

desta variavel.
. 7 1- ~
W =K g0, §1-r, "0 (3.28)
onde:
W = poténcia desenvolvida pelo motor [kW]
Kq4n = constante de ajuste da energia especifica liberada [- ]
de = relago politropica dos gases [-]

As propriedades dos gases foram definidas através de modelos fisicos (Blair 1998),
nos possibilitando determinar de maneira mais precisa e coerente os valores do calor
especifico a volume constante, bem como a relacdo politropica dos gases apos a
combustéo, em funcéo da temperatura inicial do gas no ciclo do motor.

C, =f(%0,,%CO,,%H,0,N,,T,)
9 =f (%0,,%C0,,%H,0,N,,T,)

considerando as seguintes composi¢fes massicas do gas:

Co, =11,14%
N, =74,05%
0, =2,28%
H,0 =12,53%
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3.2.4 Modelando a Turbina.

O modelo desenvolvido estd focado no estudo de turbinas radiais utilizadas em
motores a combustdo interno (Toolkit TC 4.7 ASHRAE) alterado por (Martins 2002).
Observou que poderia se aproximar o comportamento operacional de uma turbina radial ao
comportamento de uma turbina elementar axial, conhecida como roda D’Laval, a fim de
estabelecer a modelagem da relacdo de pressdo e do rendimento. A roda D’Laval é
constituida de um bocal e uma roda com pas simétricas, conforme mostra a Fig. 3.4. O
equacionamento baseia-se na teoria d gas perfeito, na equacéo de Euler e nos efeitos
compressiveis.

Figura 3.4 - Esquema da roda de D’laval e do diagrama de velocidade

O trabalho desta turbina pode ser representado de acordo com a equacao de Euler,
COMo se segue:

W,,, =C,, Y, - G,, W, =U {C,cos(a,) - C,cos(a,)) (3.29)
onde:
V\'/eix0 - Trabalho eixo
C., - Velocidade absoluta de entrada do gas no rotor projetada na diregao tangencial
ao rotor
Cs - Velocidade absoluta de saida do gas no rotor projetada na direcédo tangencial
ao rotor

G, - Velocidade absoluta de entrada do gas no rotor
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C, - Velocidade absoluta de saida do gas no rotor

a, - Angulo entre a velocidade absoluta e tangencial do gas na entrada do rotor

a, - Angulo entre a velocidade absoluta e tangencial do gas na saida do rotor

U - Velocidade tangencial do rotor, dado por U =pDN (3.30)
D - Diametro

N - Velocidade de rotacéo do rotor

Do triangulo de velocidade, tem-se:
C>cosfa ) =U +W cos(b) (3.31)

onde:

b - Angulo entre a velocidade relativa e tangencial

W - Velocidade Relativa

Por simetria da pa, tem-se que o0 angulo de saida da pa é dado por:
b,=p-b, (3.32)
Substituindo as equagdes (3.32) e (3.33) na equacgéo (3.31), tem-se:

W, = 22U W xcos (b, ) = 23U {C, xcos(a, ) - U) (3.33)

eixo

A velocidade C,, como mostra a Fig. 3.4, pode ser calculada por uma expanséo isentropica

do bocal, dada por:

g-1p

é LU

~ og l:l
C,= [2xCp A, - P;:E : (3.34)

e © ¢

onde:

Teets - Temperatura de entrada do gas na turbina

Pseto - Pressdao de entrada do gas na turbina

Pssto - Pressao de saida do géas na turbina

Cp - Calor Especifico do gas a pressao constante
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A eficiéncia isentrépica h,, € dada na forma:

ho We :2>U>(C2>cos(a2)-U)

Tb W 1

adiabatico = )(:22

2

(3.35)

Whitfield e Baines (1976) afirmam que os componentes de uma turbomaquina podem
ser representados por dutos e uma configuracdo simplificada para um bocal, admitindo que

0s estados estatico e total sejam aproximadamente os mesmos na entrada do bocal, tém-se

assim:
19+ g
: R X 2 -1 D201 @& -1 o1
PR Sl CIAETRPY VIS P RE N VEL RS x§l- SR Vi (3.36)
Arne sy 9 2 d 2 W]

onde:
M, - Nimero de Mach na saida do bocal
Z 1 - Coeficiente de perdas no bocal

O equacionamento proposto nesse modelo mostra-se bastante simplificado em
relacdo a outros modelos conhecidos, fazendo-se necesséario identificar apenas 3

parametros para caracterizar as turbinas: area do bocal (A, ); didmetro do rotor(D) e
angulo de entrada do fluxo de gas no rotor (az). Esse procedimento é facilmente realizado,

sendo para tanto, suficiente o uso das curvas de operacao das turbomaquinas.
Uma vez obtido rendimento e relacdo de pressao, pode-se determinar a partir da 1°
lei da termodindmica e da definicdo de rendimento isentropico para turbina:

A presséo e temperatura do gas na saida da turbina

Posto = RProPoers (3.37)

TGsTb = TGeTb + (TsGsTb - TG,eTb) 'th (3-38)
1gs

Tsesto = Teern-RPro % (3.39)
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onde:

Pssto = Pressao do gas na saida da turbina [kPa]
Psern = Pressao do gas na entrada da turbina [kPa]
Teerp, = temperatura do gas na saida da turbina [K]
Teerp, = temperatura do gas na entrada da turbina [K]
Tty = temperatura isentropica do gas na saida da turbina [K]
h, = rendimento da turbina [%]
Rp;, = relacdo de pressédo na turbina []

as equacoes (3.37) e (3.38), permitem determinar o estado do gas apés a turbina.

O torque produzido pela turbina pode ser determinado por:

. e Y 9
M gas 'Cpgas'TG,eTb'éRpr % -1hg
My, = 2 (3.40)

WTb

A poténcia fornecida pela turbina, pode ser determinada por:

WTb = |\/|Tb.WTb
onde
2pN
W = —_
® 60
logo
. . ¢ = q
Wi = Mgas CPyos- Toern- ERPry, % -1thy, (3.41)
8 ¢
onde:
M, = torque produzido pela turbina [Nm]

WTb = poténcia fornecida pela turbina [kW]

3.2.5 Modelando o Sistema final de exaustdo (CD)

A perda de pressdo promovida devida as restricdes fisicas e mecéanicas do sistema

final de exaustéo é calculada através do seguinte modelo fisico (Bermudez 1995)



2
e - 0
w, . R.T
DP — QCD G : 2C|53 GaTb (342)
g escape ﬂ GaTb
logo
& . 6
Pt = C We = RGTGaTb (3.43)
GaT . '
: gCDescape 5 2F)GaTb + Patm
onde:
CD = coeficiente de descarga dos gases de exaustao [ ]
R; = constante dos gases 5 J U

eJ v
&kgK
A equacéo (3.42) permite calcular a perda de pressdo nos gases de escape do motor, no

sistema final de exaustao.

3.2.6 Modelando o Fluxo de massa de ar.

Da consideracéo do volume varrido no cilindro e utilizando a equacéo de gas ideal,
encontramos como modelo do fluxo de massa de ar que flui através do motor a seguinte

expressao:
mar o= hvol Par,sintervdeslncilinNm (3.44)
| 6Onrev/cit:lRaremTar,s inter
onde:

Mar.m =fluxo de massa de ar no motor gk_gu
&s
h,, =rendimento volumétrico do motor [%]
P, siner = Pressédo na saida do intercooler [kPa]
V4o =Volume deslocado nos cilindros [m3]
N, =numero de cilindros do motor [ ]
N, =velocidade de rotagéo do motor [RPM]
N, qa =NUMero de revolugdes por ciclo rev/ciclo
R. . = constante do ar no motor ¢ J u
koK
T, siner —t€mperatura do ar na saida do intercooler [K]



CAPITULO IV

Ajustes , Validacao e Simulacéao

4.1 Introducéo

A fim de se conseguir uma interpolacdo dos dados de operagdo do motor com 0s
dados experimentais, promoveu-se um ajuste nos modelos identificados quando da
modelagem.

Os modelos de calculo apresentados, necessitam para serem ajustados de um
conjunto de dados adquiridos experimentalmente na configuragdo original do motor, nos
possibilitando posteriormente realizar estudos com os modelos especificamente nos pontos
caracteristicos do sistema que se deseja otimizar. Uma ferramenta amplamente utilizada é a
metodologia de minimos quadrados de multi-variaveis. O método de linearizagdo do
equacionamento consiste do agrupamento e substituicAo das varidveis associadas aos
parametros, por uma variavel somente. O método de minimos quadrados de multi-variaveis
€ 0 mesmo aplicado para uma variavel, e é dado por:

n
a (a+bxX; - Y) ® minimo (4.1)
i=1
Onde:
a - Coeficiente de ajuste
b - Coeficiente de ajuste
C - Coeficiente de ajuste
X - Variavel dependente
Y, - Variavel independente

O minimo ocorre quando a derivada parcial da Eq. (4.1) com respeito aos coeficientes ae

bfor igual a zero.
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(a+bxX, - Y,)’ (4.2)

1 =32 bxX -Y)=0
o a 2x{a+bxX; - Y)

- Qog

T

e mais ainda

18 (a+bxX, - Y

=8 a0, ) =0 43

organizando os termos, tem-se um sistema de equacdes.

, o N , O N

ém aXuUgu €3y u )
€o o U 1— €o u .
B X, AXHoE & X NE

Quando do ajuste estatistico dos modelos, foi realizada a normalizacdo das
dimensdes das variaveis envolvidas, a fim de se garantir que os coeficientes de ajuste
assumam uma ordem de grandeza realmente representativa, de acordo com a seguinte

expressao:
Variavel estudada = Variavel normalizada (Limmax — Lim mim )+LIM pim (4.5)

4.2 Ajuste do Compressor.

De acordo com a modelagem proposta para o compressor, efetuou-se o ajuste dos
modelos paramétricos, através do método dos minimos quadrados, utilizando o Matlab, com
0s seguintes procedimentos de célculos:

Para a relacdo de pressdo do compressor, estimou-se um polinémio de grau 4, em
funcao do fluxo de massa de ar e do regime de giro da turbomaquinas (Bermudez, 1995). A
fim de se determinar os pontos de operacdo que nao coincidem com os medidos, é
necessario obter a relagéo existente entre estes parametros.

Com o auxilio de um programa estatistico foi possivel determinar o seguinte
polinémio de correlacao.

<4 $3 .2 $2 42 I %3 .

Rpcp =- Kle mar - KZCD Mar Ncp + KSCp Mar Ncp' K4Cp Mar Ncp+ K5Cp Mar Ncp (4 6)

*2 * *

-K Ma Nep +K Mar Ncp+K

6cp 7cp 8cp
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onde, aplicando a expressdo de normalizagéo das variaveis Eq. (4.5) temos

Rp,, =Rp;,(4.5-1)+1

fazendo:
Y =Rp -
(;D X5 :marNcp
X :r'n *2 %
1= X4 = Ma Nep
.*3 x 2
X :marNcp - y
2 X7 :marNcp
_*2 * 2
X3 = Mar Ncp X8 =
.*4 *
X4 =Ma Necp

De posse das variaveis Y, X;,X,,X,......X,, foi possivel estabelecer o ajuste através dos

pontos de operagcdo mostrados na Fig. 4.1

6
4 T T T T
= 2000
o 32000 4 *
0O 95000
a8
* 112,000
2 ¥ 3
: + 1 +
X
& £ | %
L I * "
& e * f
_% w e F A *
2 2 e *
t *
-4
) r — +*
linha continua - ajuste
: i - i : : : A
1El.1 D.I1 1] 0z D.IES 0.3 D.I35 D.I4 0 I45 0.5 01 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5
FLLIO DE MASSA DE AR CORRIGIDO [kiy's] FLUXO DE MASSA DE AR CORRIGIDO [kg/s]
(a) (b)

Figura 4.1 — (a) Relacdo de pressdo em funcdo do fluxo de massa de ar, sobre vérias
condi¢cbes de operagdo do compressor, (b) Erro da modelagem para a relagdo de pressao

do compressor.

Conforme mostrado na Fig. 4.1 (a) e (b), observou-se que o polindmio representa de
certa forma bem o comportamento da curva de operacdo do compressor, apesar de em
alguns pontos termos identificados erros da ordem de 5%. Entretanto estes pontos séo em
sua maioria pontos extremos dos ajustes como pode ser observado para a rotagédo 62.000
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[RPM], que representa os pontos de erro elevado. Certamente estes pontos nao
comprometem a validagdo, devido o compressor na faixa de operagdo do motor trabalhar
proximo de curvas de rendimento maximo, ou seja, para as rotacdes compreendidas entre

82.000 a 112.000 [RPM], obtendo-se os seguintes valores para 0s parametros de ajuste:

Ky, = -1,6322 Keep =-19,2729
Ky =-3,9105 K;ep =5,7583
Ky = 2,7362 Kgep = 0,1891
Kyep =-7,7145 r’=1

K., = 24,2695

5cp

Os dados medidos de fluxo de massa e rotacdo do compressor foram extraidos dos dados
de operacao do compressor disponibilizado pela literatura (Bermudez 1995).

Para o rendimento do compressor, estimou-se um polindmio de grau 4, em funcéo do
fluxo de massa de ar e do regime de giro da turbomaquinas (Bermudez, 1995). De forma
semelhante ao ajuste efetuado para a relacdo de pressdo determinou-se 0s pontos de
operacdo que ndo coincidem com os medidos, utilizando os parametros ajustados pelo
modelo estatistico.

R 4 «4 .4 «3 .4 <2 .4 x x4

hcp :(_ Khlcp Mar + Khch Moar Ncp' K Mar Ncp+K Mar Ncp' KhScp Mar Ncp

h3cp h4cp
.*3 *3 .*2 *3 .* *3 ‘*4 *2 .*2 *2

+Kh 6Cp mar NCp = Kh7Cp mar NCp +Kh8Cp mar NCp = thcp mar NCp + K]lOCp mar NCp (4.7)
* * 2 * 4 * * 3 * *

B Khllcp Mar Nep + Kh12cp Mar Nep- Khl3cp Mar Nep + Khl4cp Mar Nep+K

)100

h15cp

E importante observar que neste caso o rendimento do compressor ja esta
compreendido nos limites [0-1] ndo sendo, portanto necessario a normalizacdo das

variaveis.



Fazendo
Y =h,,
!
X, =My
w4 .4
X2 =Mar Necp
*3 44
X, =Ma Nep
«2 <4
X, =Mar N¢p
4
X5 =Mar Necp

De posse das variaveis Y, X ,X,, X,

3 +3
XG = Mar Nep
*2 «3
X7 =Mar Ne¢p
+ «3
Xg =Mar Nep
4 2
Xg =Mar Nep
w2 x2

XlO = Mar Ncp

pontos de operagao mostrados na Fig. 4.2

0.83 T ] T ] T ] T

0.8

62000 ’

* * 2
Xll = Mar Ncp

.* 4 *
xl2 = Mar Necp

.‘k 3 *
Xl3 = Mar Ncp
X14 = Mar Ncp
X15 =
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X5, foi possivel estabelecer o ajuste através dos

"*EIC?X
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=
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0.65
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o e
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i i
0E 055 7
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025 03 035 04 045 05 055
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0.6

(b)

0.65

Figura 4.2 - (a) Rendimento do compressor em funcéo do fluxo de massa de ar, sobre varias

condicdes de operacdo do compressor. (b) Erro da modelagem para o rendimento do

compressor.

Conforme mostrado na Fig. 4.2 (a) e (b), observou-se que o polindbmio representa de

certa forma bem o comportamento da curva de operacdo do compressor, apesar de em

alguns pontos termos identificados erros da ordem de 6,8%. Entretanto de forma anéloga a

relacdo de pressdo, estes pontos sdo0 em sua maioria pontos extremos dos ajustes como

pode ser observado para a rotacdo 62.000 [RPM], que representa os pontos de erro

elevado. Certamente estes pontos nao comprometem a validagao, devido o compressor na

faixa de operacdo do motor trabalhar proximo de curvas de rendimento maximo, ou seja,
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para as rotacbes compreendidas entre 82.000 a 112.000 [RPM], obtendo-se os seguintes

valores para os parametros de ajuste:

Koip = 1,6355 Kneey = 305,3724 Ky 11cp = -79,2857

Knae = 54,8258 Kyrep = - 489,2218 Ky 12¢p = 40,0178

Kiaep =272,8485 Kpgey =153,7394 K, 1505 = 68,0192

Koo = 316,1324 Knoey = - 82,2424 Ky 1aep = 9,2724

Kpsey = - 91,1750 Kitoep = 201,7819 Ky 150 = 0,7155
r? =0,9852

Os dados medidos de fluxo de massa e rendimento do compressor foram extraidos dos
dados de operacdo do compressor disponibilizado pela literatura (Bermudez 1995).

4.3 Ajuste do Intercooler.

De acordo com a modelagem proposta para o intercooler, efetuou-se o ajuste dos
modelos paramétricos, através do método dos minimos quadrados, utilizando o Matlab, com
0 seguinte procedimento de calculo:

Através da equacdo de d’Arcy’s, para regime laminar, estabeleceu-se o ajuste para a
perda de presséo no intercooler conforme modelo:

2

I:)ar;sinter = I:)ar; scp Kinter 'Tar; scp* Mear
2
DPinter = KinterTar,scp Mar
Fazendo
Y = inter
2
X= Tar,scp Mar

sendo importante observar que T, foi considerada como a média das temperaturas de

saida do ar pelo compressor, obtidas através da simulacao da operacdo do compressor em
funcéo do fluxo de massa e do seu regime de giro, corrigida pelo rendimento, podendo

assim ser interpretada como uma fonte de erro. De posse das variaveis X,Y , foi possivel
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estabelecer o ajuste através dos pontos de operacdo mostrados na Fig. 4.3 (Bermudez
1995).

270 3

¥ PRESSAO - MEDIDA o
Q PRESSAO - CALCULADA e}
= 260 2% x% > [n]
o
= D e} o
o
W 250
Q 1
3 o
& 240 I
= B
z o Q0
o
» 230 -~ E
o]
o
< 1
2 20
[}
i
[id 2
o 210 o} a]
a]
200 3
0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 02 0.25 03 0.35 0.4
FLUXO DE MASSA DE AR [kg/s] FLUXO DE MASSA DE AR [kg/s]
(@) (b)

Figura 4.3 — (a) Presséo apos o intercooler em fungéo do fluxo de massa de ar, (b) Erro da
modelagem para a pressao de saida do intercooler.

Conforme mostrado na Fig. 4.3 (a) e (b), observou-se que o modelo representa
relativamente bem o comportamento da pressdo do ar ap6s o intercooler, com erros da
ordem de 2,5%, obtendo-se 0s seguintes valores para os parametros de ajuste:

Kier =0,4937

r’=0,8474

Para o calculo da efetividade do intercooler empregou-se o seguinte modelo
paramétrico (Pettersson 2000):

F ooy T 6
Cnter — Kel +Ke2 g_j.SCPZ_____C.Ofl_++ KeS Mar (48)
e (4]

fazendo
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X, =1
gar Cc +TCOO 0
X2 = %l+
e 1]
X, = Mar

considerando como temperatura do ar de resfriamento T__, =300 [K], e de posse das

cool

variaveis Y, X, X,, X;, foi possivel estabelecer o ajuste através dos pontos de operagao

mostrados na Fig. 4.4 (Bermudez 1995).

% EFETIVIDADE MEDIDA
0.89 1 © EFETIVIDADE AJUSTADA

* 0.3
o )

0
&
0

EFETIVIDADE
o o

® T +

0.15 0.2 0.25 03 0.35 0.4 -0.4

1 15 2 25 3 35 4 45 5 55 6
FLUXO DE MASSA DE AR [Kg/s]

(a) (b)
Figura 4.4 — (a) Efetividade do intercooler em func¢éo do fluxo de massa de ar, (b) Erro da
modelagem para a efetividade do intercooler.

Conforme mostrado na figura 4.4 (a) e (b), observou-se que o modelo representa

bem o comportamento da efetividade do intercooler, com erros da ordem de 0,5%, obtendo-

se 0s seguintes valores para os parametros de ajuste:

K., =178,1696

K., =-0,5626
K., =14,0008
r? =0,9999

4.4 Ajuste da Turbina.
Baseado na equacdo de Euler e na definicAo termodinamica de rendimento da

turbina identificou-se o seguinte modelo:
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2 C, xcos(a,)- U 5
h,, = >< 2 ( 2) ) =45, x[lmos(az)i- 4 X W, XBE iz (4.9)
1>Cz 2 C, 2 C;
2 2
onde
U = velocidade tangencial do rotor ému
&s f
C, = velocidade absoluta de entrada do gas no rotor éemu
&s

a, = angulo entre a velocidade absoluta e tangencial do gas na entrada [rd]
do rotor
w;,, = velocidade angular do eixo da turbina ou fluxo de massa

g
&s
D = diametro [m]
Fazendo
Y =h,,
Ky = 2D >cos(a,)
x, =M
CZ
Ksz =-D*
W. 2
X, = C;bz

neste caso séo ajustadas as variaveis (D) e (a). Os dados de alimentagdo Rp;,,N,,

foram extraidos da curva de operacdo da turbina disponibilizada pela literatura (Bermudez
1995).

Conhecidos os valores das variaveis Y, X, X, , foi possivel estabelecer o ajuste

através dos pontos de operagdo mostrados na Fig. 4.5 obtendo-se o0 seguinte
comportamento:
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Figura 4.5 - (&) Rendimento da turbina em funcdo do fluxo de massa de gés, (b) Erro da

modelagem para o rendimento da turbina.

Conforme mostrado na Fig. 4.5 (a) e (b), observou-se que o modelo representa
relativamente bem o comportamento do rendimento da turbina, no entanto devido a
limitacdo na obtencdo dos pontos de operagéo e os erros relativamente baixos da ordem de
3%, foi possivel utilizar esta modelagem, obtendo-se o0s seguintes valores para 0s

parametros de ajuste:

K, =-0,0006
K,, =0,038
D =0,0236 [m]
a =14903 [rd]
r? =0,8733

Baseado nas equacdes de fluidos compressiveis unidimensionais da Mecéanica dos
Fluidos Classica obteve-se a seguinte equacao para o fluxo de massa de gas na turbina.

SR T b =
7 _ N 209-1 A - 'g-1
M % g G GeTh — M2 X§+ g 1>4V|22l:| 9 X?- _g.._l_)zThr )4\/|22 l;H (410)
Arhr >PGeTb >g 2 H 2 H

linearizando
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g1

X 09
gmG-\/g Re Agers -

§ Poers *9 ;

g1 1g+l = K - szTsz2 (4.11)
g-1 ) S
M, ¢ ng+—g 1>4\/|223 ’
& 2 v,
fazendo
g1
x 7 s 09
¢Me. V9 Ro Teer =
(é Poern 9 é
Y = ) Lo (4.12)
g1 ===
5 -6 .0-1, uz o
M, ° SHT M2
u
gl
Ko = Ay
1
S0l A%
2mTb 2 Thr hr
X, =1
X, = M22

neste caso séo ajustados as variaveis A, e z;, . Os dados de alimentacdo Rp;,,mc,Ny,

foram extraidos dos dados obtidos da literatura (Bermudez 1995). Para o calculo de M,

aplicou-se as seguintes equacoes:

C,=M,c

c =4/RgT

onde
M, = numero de Mach [-]

C, = velocidade absoluta de entrada do gas no rotor [m/s]
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¢ = velocidade do som [m/s]

Conhecidos os valores das variaveis Y, X, X,, foi possivel estabelecer o ajuste

através dos pontos de operacdo mostrados na Fig. 4.6, obtendo-se o seguinte

comportamento:

3.2 0.04
- Rpr - MEDIDO

3.1 .Rp,, - CALCULADO 003 %
£
3 *
/ 0.02
Q29
S 0.01
] -
2.8 =
& o o *
2 &
g 27 &
E -0.01
4os
/ -0.02
25 *
24 -0.03
¥ £
2.3 -0.04
‘026 028 03 032 034 036 038 04 042 044 036 028 03 032 034 036 038 04 042 044
FLUXO DE MASSA DE GAS [kg/s] FLUXO DE MASSA DE GAS [kg/s]
(@) (b)

Figura 4.6 - (a) Fluxo de massa de gas em funcéo da relacédo de presséo da turbina, (b) Erro

da modelagem para o fluxo de massa de gas.

Conforme mostrado na figura 4.6 (a) e (b), observou-se que o modelo representa
satisfatoriamente o comportamento do fluxo de massa de gas em funcédo da relacdo de
pressdo na turbina, apresentando erros da ordem 0,035%, obtendo-se os seguintes valores
para os parametros de ajuste:

Ky =0,9240
Kop =0,7447
A, =0,7585
z =-4,0294
r’=1

4.5 Ajuste do Motor

Para se efetuar o ajuste no motor, foram admitidas as seguintes hip6teses
simplificadoras:
I. O processo € em regime permanente

IIl. Admite-se o ar e 0s gases de escape como gas ideal
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lll. Os calores especificos a presséo e volume constante sdo considerados constantes
na faixa da temperatura do motor.

Conhecendo-se dos gases envolvidos na operacdo do motor as respectivas
composi¢fes massicas (Blair, 1998) e r, =16 (Bermudez 1995), podemos através dos

modelos efetuar o ajuste.

onde
r. = relag&o de compressor do motor [-]
O modelo da temperatura inicial do ciclo de operacdo do motor (Ritzén 2003) é dado
por:
Tl = XrTGsm +(1_ Xr )Tar,em
onde

T, =temperatura inicial do ciclo do motor

[K]

x, =frag&o residual dos gases [-]
Tssm =temperatura dos gases na saida do motor [K]
Tar,em =temperatura do ar na entrada do motor [K]

no entanto observou-se que na validagdo do modelo do motor utilizando esta equagédo, n&o
obtivemos dados representativos da temperatura de saida dos gases e da poténcia
desenvolvida pelo motor (Bermudez 1995). Desta forma propds-se a equagéo abaixo com
os devidos parametros K de ajuste:

Tl = lerXrTGsm + KZX,Tar em - K3erar .em Xr (413)
fazendo

Y =T,

Xl = XrTGsm

X2 :Tar,em

X, =T X
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De posse dos valores das variaveis Y, X, X,, X,, foi possivel estabelecer o ajuste a

regressao linear obtendo-se 0s seguintes valores para os parametros de ajuste:

K,, =2,974525
K,, =1,736151
K,, =-28.36251

r

Uma vez ajustada T,, efetuamos as interacbes com os modelos que definem
., X, (Ritzén 2003).

_ MyeOny )
qin - m +m (1 Xr)

ar,em fuel
1 1
x :i@Gsm ?§_+ qin 99
r - g-1
r.c gpar em @ e Clerc (%)
onde:

g,, =energia liberada por unidade de massa éJu
é U
éka

Mrue =fluxo de massa de combustivel ekgu
gs H

g,y =poder calorifico do combustivel éJu
é U
ekg [

' _ ékg u

Marem =fluxo de massa de ar na entrada do motor g_H

S

Baseado nos valores encontrados de X.,q,,,T,, utiliza-se a definicdo para a

modelagem da temperatura de saida dos gases do motor (Ritzén 2003).

g1 1
o, 09 2 q,
Toem = 1gp o 91+CTrg—l+
aem @J € vilte @
onde
Pssm = Presséo do gas na saida do motor [kPa]

Par,em =pressao do ar na entrada do motor [kPa]



C, =calor especifico do gas a volume constante J

gkgK
r. =taxa de compresséao do motor [-

D

—_— N/

Semelhante ao caso anterior observou-se que também, na validagdo do modelo do
motor utilizando esta equacdo proposta por Ritzén (2003), ndo obtivemos dados
representativos da temperatura de saida dos gases (Bermudez 1995). Desta forma prop6s-

se a equacéo abaixo com os devidos parametros K de ajuste:

e 0
(!‘ -
C T -

Gsm = _ qin
g—g;l— - KII'G + KZTG W (414)
C; a:)G;sm (?g -

T +oa
g gpar em @ 4]
fazendo
.9
o<} 0
C =X
v T -
Y = g cem g-1 N
c aePGsm 09 -

2 CcTrot

De posse das variaveis Y, X, X, , foi possivel estabelecer o ajuste através dos pontos de

operacao disponibilizados pela literatura (Bermudez 1995), conforme mostrado na Fig. 4.7
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Figura 4.7 — (a) Temperatura dos gases de exaustdo do motor em funcdo da rotagdo do
motor, (b) Erro da modelagem para a temperatura dos gases de exaustdo do motor.

Conforme mostrado na figura 4.7 (a) e (b), pode-se observar que o modelo
representa satisfatoriamente os pontos da temperatura de saida dos gases do motor em
funcdo do seu regime de giro, com erros da ordem 0,6%, obtendo-se os seguintes valores

para as constantes de ajuste:

Ky =2,350260
K,y =0,220824
r?=0,9991

Para motores operando segundo um ciclo Otto é possivel se obter a poténcia de

operacao do motor através do seguinte modelo:

W =K o, (1-1,0%) (3.28)
fazendo
Y =W

X =q, (1- rc(l'ge))
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De posse da variavel Y, X, foi possivel estabelecer o ajuste através dos pontos de

operacdao disponibilizados pela literatura (Bermudez 1995), conforme mostrado na Fig. 4.8

240
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] P P R R AR e IR S oo
e 0 T R e s S o
i R N S N LI LI Lo ER— A —
I O A R
1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000
B N, [RPM]

Figura 4.8 — (a) Poténcia desenvolvida pelo motor em fungéo da rotacdo do motor, (b) Erro

da modelagem para a poténcia desenvolvida pelo motor

Conforme mostrado na Fig. 4.8 (a) e (b), pode-se observar que o modelo nao
representa satisfatoriamente os pontos da poténcia do motor em funcdo do seu regime de
giro, com erros da ordem 8%. A complexa operagdo do motor envolve um numero
consideravel de variaveis ndo lineares dificultando a modelagem, o que nos permite de certa
forma admitirmos erros desta ordem. No entanto observa-se que a modelagem possui uma
tendéncia de representar o tragado dos pontos de operacéo. A literatura se mostra deficiente
no que diz respeito a esta modelagem, logo o modelo proposto certamente é passivel de
correcBes e ajustes mais apurados, obtendo-se 0s seguintes valores para a constante de
ajuste:

K, =0,582890
r? =0,9522
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4.6 Ajuste do Sistema Final de Exaustéo
Baseado na equacdo Bernoulli para o coeficiente de descarga de um fluido

incompressivel tem-se:

.2
e : (0]
DP = (; mG - RGTGSTb (4 15)
CD - 2P '
g escape @ GsThb

onde

8

.2
: 0]
- R.T
Mg = Jo ot i p (4.16)
CD * 2Pgm
(%]

PG sTh
escape

MD~O O

Utilizando um ponto de pressdo na saida do motor (Bermudez 1995) e o modelo da
turbina, obteve-se o estado de entrada dos gases no coletor de descarga, considerando a
pressdo na saida do coletor de descarga como sendo a pressao atmosférica, determinando
o coeficiente de descarga. Este procedimento fez-se necessario devido a limitagdo dos
dados de ensaios realizados no motor, disponibilizados pela literatura (Bermudez 1995),

obtendo-se o seguinte valor para o coeficiente de descarga CD =0,03.

4.7 Ajuste no fluxo de massa

E sabido que o h, =f(N,), logo para validar o modelo aplica-se a seguinte

expressao:
— Mar m 60nrev/ciclRar,em arsinter 4.17
vol - P V n N ( * )
ar,sinter ¥ desl' "cilin® ¥ m

conhecem-se 0s seguintes dados de entrada

Par,sinter'Tar,sinteH n R V mar,m

rev /cicl *' Yarem? Y cilindrada?

Ny =2 (motor 06 cilindros 04 tempos)
é€J u
Raem = 0,287 a——
’ gkgK §
&/, ,0_ 98
Vcilindrada = g el = —— 3]

encilin ﬂ 1000
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O fluxo de massa é extraido da literatura (Bermudez, 1995), para a condicdo de
carga maxima, sendo fungéo da rotacdo do motor, permitindo a identificacdo do ajuste de
um polindmio de 22 ordem para realizar a interpolagéo dos dados.

Alimentando o modelo com os dados de entrada, tem-se de acordo com a Fig. 4.9
comportamento do rendimento volumétrico em funcdo da rotacdo do motor, promovendo a
simulagdo para varios regimes de giro do motor. A Figura 4.9 mostra o comportamento do
rendimento volumétrico do motor em funcdo do regime de giro do motor e o0 ajuste de um

polinbmio de 22 ordem para realizar a interpolacdo dos dados.
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Figura 4.9 — Rendimento volumétrico em fungéo da rota¢do do motor

Da figura 4.9, é possivel observar que o0 ajuste de segunda ordem possibilitou
representar bem o comportamento do rendimento volumétrico para a condicdo de carga

méxima, com correlacdes da ordem r* =0,9999, resguardando a importancia deste ajuste

estatistico para avaliar o modelo em diferentes rotacoes.

Como forma de relacionar os parametros indicativos de fluxo de massa de ar, rotagéo
do motor e rotacao da turbomaquina, criou-se a tabela a seguir:
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Tabela 4.1 — Correlacao entre as variaveis fluxo de massa de ar, rotacdo do motor e rotacdo

da turbomaquina.

Rotacdo do Motor [RPM] Fluxo de Massa de Ar [kg/s] Rotacdo da Turbomaquina [RPM]

900 0,1485 72.000
1000 0,1750 76.000
1100 0,2035 84.000
1200 0,2340 90.000
1400 0,2800 92.000
1600 0,3280 96.000
1800 0,3780 102.000
2000 0,3800 100.000

Na tabela Tab. 4.1 observa-se para diferentes rotagdes do motor, dados do ajuste do

fluxo de massa de ar do motor e a rotagédo da turbomaquina.

Como forma de relacionar os parametros indicativos de fluxo de massa de ar, fluxo

de massa de combustivel e fluxo de massa de gas, criou-se a tabela a sequir:

Tabela 4.2 — Correlagdo entre variaveis fluxo de massa de ar, fluxo de massa de
combustivel, fluxo de massa de gas, em funcao da rotacdo do motor.

N, [RPM] [A/F] ma [kg/s]  mue[kg/s] me[kg/s]
900 18 0,153 0,00850 0,1615
1000 20 0,185 0,00925 0,1942
1100 22 0,22 0,01000 0,2300
1200 25 0,264 0,01056 0,2740
1300 26 0,295 0,01125 0,3037
1400 26 0,308 0,01184 0,3198
1600 25,8 0,336 0,01300 0,3490
1800 27 0,378 0,01400 0,3920
2000 29 0,38 0,01310 0,3930

Na tabela Tab 4.2 observa-se para diferentes rotagcdes do motor, dados do ajuste do

fluxo de massa de ar, fluxo de massa de combustivel e fluxo de massa de gas.



CAPITULO V

Analise dos Resultados

Criou-se um fluxograma representado através de um diagrama de blocos, servindo

de base na montagem do algoritmo de calculo utilizado na simula¢do do processo, conforme
mostrado em Fig. 5.1

W e MW

a inter ?~ a inter

Com pressar
Intercoaler
Motor

Turbina

I

Exaustio final

Figura 5.1 — Diagrama de blocos aplicado na simulagéo do ciclo do motor
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O procedimento da simulacdo seguiu um raciocinio (Ritzén 2003), de alimentar os

periféricos tanto de entrada como de saida, com dados estimados e/ou calculados, tais

como, gg,Rg, Mar,N,, promovendo um ajuste de presséo que convergindo para o motor,

possibilitou a determinacdo da temperatura dos gases de escape e da poténcia
desenvolvida pelo motor. Entretanto quando do desenvolvimento da simulagéo, deparamos
com algumas limitacdes an determinadas variaveis, tais como, fluxo de massa de ar, e
regime de giro da turbomaquina. No que se refere ao fluxo de massa de ar, apresentado
acima e a esquerda do diagrama de blocos, a proposta sugerida consegue equacionar o
problema, visto que, o modelo para o fluxo de massa (Ritzén 2003) se mostrou bastante
satisfatorio quando comparado aos dados simulados. Porém no que se refere a rotacdo da
turbomaquina, apresentado a direita do diagrama de blocos, ndo foi possivel fechar o laco
da simulacéo, pois ndo se obteve informacdes claras e completas a respeito da curva de
operacéo da turbina.

O processo efetuou-se através da obtencdo de dados extraidos dos periféricos de
entrada e saida, alimentando o ciclo de operagédo do motor. A avaliagdo do comportamento
do sistema sob a acdo de dados operacionais interpolados em relacdo aos dados obtidos
das curvas de operacdo da turbomaquina, bem como a comprovacao dos resultados obtidos
(Bermudez 1995), € apresentada nas Fig. 5.2 e 5.3.
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Figura 5.2 — (a) Resultado da simulagéo na obtencao da temperatura de saida dos gases de

escape do motor em funcéo da rotacdo do motor. (b) Erros identificados na temperatura de
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saida dos gases de escape do motor em relagdo aos valores medidos e os valores

calculados.

Conforme mostrado na Fig. 5.2 (a) e (b) observou-se que o modelo representa bem o
comportamento da temperatura dos gases de escape do motor, da mesma forma que a
observada quando da validacdo, apresentando erros da ordem de 0,6%. O perfil do
comportamento da poténcia desenvolvida pelo motor em fun¢éo do seu regime de giro, pode
ser observado na Fig. 5.3
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Figura 5.3 — (a) Resultado da simulacdo na obtencdo da poténcia desenvolvida pelo motor
em funcédo da rotacdo do motor. (b) Erros identificados na poténcia desenvolvida pelo motor

em relagdo aos valores medidos e os valores calculados.

Conforme mostrado na Fig. 5.3 (a) e (b) observou-se que o modelo representa de
certa forma bem o comportamento da poténcia desenvolvida pelo motor, apesar de em
alguns pontos termos identificados erros da ordem de 8%, da mesma forma que a

observada quando da validagéo.
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Adicionalmente para a avaliagdo do comportamento do motor, representou-se o fluxo
de massa de ar e o consumo especifico de combustivel em funcdo da rotacdo do motor,

conforme mostrados nas Fig. 5.4 e 5.5 respectivamente.
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Figura 5.4 — Fluxo de massa de ar no motor em funcdo da rotagdo do motor.

Observa-se na Fig 5.4 que o fluxo de massa de ar no motor calculado pela
simulacdo, apresenta uma coeréncia tanto no que se refere a representacdo dos pontos
experimentais, quanto ao que se refere arepresentacdo do comportamento do fluxo de
massa medido, ou seja, quantitativamente avaliado pela ordem de grandeza dos erros como

gualitativamente em relacdo aos modelos.

Buscando avaliar a disponibilidade de energia excedente da turbina, obteve-se para
diferentes rotac6es do motor, a poténcia da turbina estimada pela simulacéo e os resultados
experimentais disponibilizados pela literatura (Bermudez 1995), conforme mostrado na
figura 5.5. E importante lembrar que para os valores calculados, os resultados obtidos se
referem a condi¢ao de terem sido feitas alteragbes na sec¢éo efetiva de entrada dos gases

na turbina.
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Figura 5.5 — Resultado da simulagdo na obtencdo da poténcia da turbina em funcdo da
rotagdo do motor.

Observa-se pela propagacédo dos erros cometidos na simulacdo das variaveis
utilizadas no calculo da poténcia desenvolvida pela turbina tais como,

Tssm = temperatura do gés na saida do motor [K]
Rp,, = relagio de presséo na turbina [-]
h, = rendimento da turbina [%]

gue, para rotagdes acima de 1600 [RPM] o comportamento da poténcia desenvolvida pela
turbina altera de forma significativa. Porém é importante lembrar que foi utilizada a fim de se
procurar minimizar as interferéncias dos pulsos de presséo nos cilindros consecutivos, uma
turbina de dupla entrada, na qual efetuaram-se alteracbes nas dimensdes da secao efetiva
de entrada de gas da turbina, acarretando modificagBes no resultado da poténcia produzida
pela turbina (Bermudez 1995), podendo neste caso ser identificada como uma fonte de erro.
Desta forma fica evidenciado que a turbina para rotacoes de 1800 a 2000 [RPM], sofre
modificacdes na sua secao efetiva de entrada de gas a fim de se adaptar a pressao de
sobrealimentacdo do motor. Assim sendo nestes pontos de operagdo, ndo ocorrendo

alteracbes na secdo efetiva de entrada de gas da turbina, € identificada uma poténcia

excedente da ordem de 2 [kW] conforme pode ser observado na Fig. 5.6
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Uma alternativa aplicada na obtencdo de poténcia excedente manifestada na turbina
€ a reducdo da sua secado efetiva de entrada de gas da turbina, de maneira que uma
reducdo de 5% proporciona um incremento da poténcia da ordem de 7% (Bermudez 1995),
tomando como referencia os valores da poténcia nominal medida sem ocorrer a variagao da
secdo efetiva de entrada de gas da turbina. No desenvolvimento do processo da
propagacao das incertezas relativas, 0os seguintes percentuais foram considerados:

h, =7.8%

Rp,, =1%

me =3,5%

Tosm =0,6%

onde
h,, = rendimento da turbina [%]
Rp,, = relacdo de press&o da turbina []
Tsem = temperatura dos gases de exaustdo do motor [K]
me = fluxo de massa de gas na turbina gk_gg
S

Pode-se observar na Fig. 5.5 uma quantificacdo do desvio entre a poténcia calculada

desenvolvida pela turbina mais a incerteza associada aos erros cometidos na simulacéo das
o , a . - A
variaveis envolvidas, e a poténcia medida por Bermudez para condicdo de R =0.98,

relacdo esta identificada na secéo efetiva de entrada de gas da turbina original de dupla

entrada,

onde:
A = secao de passo na entrada da voluta [mz]
R = raio médio da voluta na secéo [A] [m]

Observa-se que os valores negativos identificados até a uma rotacdo do motor de
1600 [RPM], representam as incertezas no calculo da poténcia da turbina como mostrado na
figura, ficando caracterizado como erros de modelagem, visto que se encontram inseridos
dentro da faixa definida como limitacdo das incertezas, desta forma ndo caracterizam um
déficit de poténcia na turbina. Os valores positivos por sua vez, identificados para o intervalo
de 1800 a 2000 [RPM] de regime de giro do motor, representam pontos além das incertezas
cometidas pelos erros de modelagem, desta forma sdo pontos ndo representativos do

sistema de calculo. O que de certa forma pode representar modificacées na seccao efetiva
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de entrada de gés da turbina, assim sendo estes pontos podem representar um provavel
excedente liquido de poténcia a ser utilizado na cogeracéo.

E importante ressaltar que ndo se conhecem os erros eventualmente cometidos na
determinacéo da poténcia medida da turbina, assim sendo destaca-se a importancia de
averiguar estes erros cometidos, visto que os mesmos poderdo modificar os resultados da
discusséo no que se refere a poténcia de cogeragdo. Por outro lado os erros contabilizados
no calculo da incerteza para os valores simulados, como destacados na apresentacdo dos
resultados da simulacdo, representam o0s erros maximos cometidos ao longo de todo o
intervalo de regime de giro do motor avaliado. Uma interpretagédo quantitativa desta eventual

poténcia excedente pode ser observada na Fig. 5.6
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Figura 5.6 — Poténcia liquida desenvolvida na turbina em funcao da rotacdo do motor

A Figura 5.6 representa o comportamento da poténcia liquida desenvolvida pela
turbina, identificada através das incertezas obtidas no calculo da poténcia da turbina. Até a
rotacdo de 1600[RPM] pode-se observar que 0s pontos negativos representam erros de
modelagem por estarem inclusos dentro da regido onde se identifica a incerteza conforme
pode ser comprovado na Fig. 5.5.

Os pontos positivos identificados a partir de uma rotagdo de 1800 [RPM] extrapolam
a faixa das incertezas cometidas pelos erros de modelagem conforme pode ser comprovado
na Fig. 5.5, ndo sendo, portanto pontos representativos do sistema de calculo, podendo ser

entendido como um excedente de poténcia.
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Desta forma pode-se associar 0 excedente de poténcia observado ao
aproveitamento de uma possivel poténcia de cogeragdo, uma vez que esta poténcia liquida
€ da ordem 2 [kW].

Uma outra forma de confirmar a presenca da variacdo da secéo efetiva de entrada

dos gases na turbina é através da pressao de sobrealimentacdo do motor mostrada na Fig.
5.7
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Figura 5.7 — Pressdo manomeétrica de sobrealimentagdo do motor em funcéo do seu regime
de giro.

Na Figura 5.7 observa-se nos valores validados pelos dados extraidos da literatura
(Bermudez 1995), a tendéncia de que para altas rotacdes do motor a pressado de
sobrealimentacdo permanece a uma tendéncia de queda praticamente constante, o que leva
a concluir que ocorreu uma variagdo da secdo efetiva de entrada de gas da turbina nesta
regiao.

Desta forma pela analise da Fig. 5.5 observa-se que realmente ocorreria um
excedente de poténcia gerada se eventualmente a turbina ndo sofresse essas variagdes
geométricas. Isto ocorre em funcdo da condicdo de operacdo imposta ao motor,
normalmente sob a acéo de torque maximo e a plena carga.
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O motor sob situacfes de carga maxima requer da turbomaquina a sobrealimentacdo
para a qual ela fora dimensionada. Entretanto € o compressor que define este limite, e a
sobrecarga identificada pela poténcia desenvolvida pela turbina é corrigida pela variacdo da
secao efetiva de entrada dos gases na turbina. O reaproveitamento desta poténcia em
excesso em um processo de cogeracdo resumiu-se no objetivo principal deste projeto, no
entanto a forma como realizara esta extracdo de energia nao foi abordada neste trabalho.

Uma alternativa de visualizacdo para este reaproveitamento poderia ser através de
turbinas equipadas com valvulas de alivio, conforme mostrado no anexo Il. Entretanto ndo é
0 que ocorre neste trabalho, visto que aqui foi aplicada uma turbina de dupla entrada. No
entanto conclui-se que 0s gases que passam através da valvula de alivio provocam uma
reducdo de até 20% no valor da poténcia util da turbina (Bermudez 1995), ou seja, em
relacdo a informacfes extraidas da literatura (Bermudez 1995) para um motor de quatro
cilindros sobrealimentado, cuja turbina esta equipada com uma valvula de alivio, existiria
disponivel um trabalho de 1,92 [kW] para ser aproveitado na expansao da turbina, tomando
como base o valor extraido da curva de operacdo do compressor desta turbomaquina,
conforme mostrado no anexo |.

De certa forma nem todos os motores sobrealimentados sdo equipados com
wastegate, como consequéncias ndo apresentam este excedente de energia, visto que,
existem conjuntos de turbomaquinas dimensionadas de forma a ndo necessitar da valvula
de alivio. No entanto pode-se realizar um intercambio de turbinas de maneira a permitir um
excedente de poténcia gerada a ser aplicada na cogeracdo. Porém para modificacdes desta
forma é importante se considerar a viabilidade econdmica do processo de cogeracao,
manifestados pelos impactos produzidos no motor, ou seja, avaliagdo do consumo extra de
combustivel necessario para a sua operacgao. Este procedimento ndo foi abordado devido as
limitacBes dos dados obtidos da operacgéo da turbina.

Da andlise realizada com os dados experimentais extraidos da literatura (Bermudez
1995) e do comportamento discutido para a Fig. 5.5, observa-se um excedente de poténcia
da ordem de 2 [kW]. E sabido que em condi¢cbes normais de operacdo um sistema de

resfriamento de ar, instalado em um caminh&o utilizado para transporte rodoviario de cargas

pereciveis, requer para seu funcionamento uma poténcia da ordem W resfiador = 2,1 [KW ]

para um volume de renovagéo de ar de aproximadamente 4000 gn3 / hH3.

° (http://www.refriget.com.br/produtos/transportes.asp)




De uma maneira geral observa-se que o sistema de refrigeracdo proposto tem que
ser do tipo acumulativo, até mesmo porque o comportamento nas condi¢des de operacao do
motor € intermitente.

Isto é facilimente observado efetuando um acompanhamento do desempenho do
motor quando em operagdo. Dispositivos computadorizados conectados ao painel de
controle e operacdo dos caminhdes tracam os graficos do comportamento da presséo e
poténcia de sobrealimentacdo, em funcdo da carga e regime de giro implementado ao motor
(Cardoso Motor’'s, autorizada Mercedes Bens), o0 que nos permite concluir que
aproximadamente 70% de seu periodo de operacdo, a valvula de alivio (wastegate)

disponibiliza gases que possam viabilizar uma eventual poténcia de cogeracao.



CAPITUL O VI

Conclusao

Neste trabalho utilizou-se o aproveitamento dos gases de escape de um motor
Diesel, de forma a aplicar em um sistema de cogeracéo, a poténcia excedente identificada
na turbina do turbocompressor, nesta expectativa promoveu-se a modelagem, validacéo e
simulacdo de um motor Diesel, 06 cilindros, 9,8 [L], 249 [KW] de poténcia maxima,
estudando seu comportamento em regime estacionario, as custas de uma condi¢édo
operacional a plena carga, abrangendo toda a faixa de regime de giro do motor.

Os dados experimentais foram extraidos da literatura, devido a impossibilidade
operacional de se montar uma bancada de testes, principalmente no que diz respeito ao
freio mecanico (dinamdmetro).

Através de um modelo paramétrico ideal, obtido as custas de uma ampla pesquisa
bibliografica, avaliou-se uma grande variedade de parametros operacionais do motor,
estudados através do codigo modelado. O motor foi acoplado a uma turbomaquina
inicialmente sem alteracbes em suas caracteristicas construtivas, possibilitando com a
validacdo do modelo pré-definido, o estudo da energia ndo aproveitada dos gases de
escape do motor, bem como os efeitos dos impactos manifestados sobre ele.

Para alcancar o objetivo, criou-se um subsistema dividido em trés segmentos
distintos, periférico de entrada, motor e periférico de saida. O compressor e o intercooler
definiram o periférico de entrada, e através de suas modelagens, foi possivel determinar os
estados de entrada e saida do ar de cada um destes componentes, assim como suas
caracteristicas fisicas, trabalho e calor trocado respectivamente, em fungcédo das condi¢des
de operacdo do motor tais como, carga massica e/ou regime de giro. O compressor foi
modelado utilizando um modelo estatistico para determinar a relacdo de pressdo e
eficiéncia, para determinar a perda de pressao no intercooler utilizou-se a equacao de
D’arcy e através da definicdo de efetividade em um trocador de calor modelou-se a troca de
calor. A turbina e o sistema final de exaustédo definiram o periférico de saida, e através de
suas modelagens foi possivel determinar os estados de entrada e saida do gas de cada um
destes componentes, assim como suas caracteristicas fisicas, trabalho e perda de presséo



86

respectivamente, em funcéo das condicbes de operacdo do motor tais como, carga massica
e/ou regime de giro. A turbina foi modelada de acordo com o modelo da turbina elementar
D'LAVAL, e a perda de pressdao no sistema final de exaustdo através da equacao de
Bernoulli. No que se refere ao motor, 0 modelo permitiu a modelagem da temperatura de
saida dos gases de escape, bem como a poténcia desenvolvida pelo motor, em funcdo do
torque que Ihe é aplicado e de seu regime de giro.

A temperatura dos gases de exaustdo e a poténcia do motor foram modeladas
fundamentadas no ciclo Otto ideal. Para a determinacao da poténcia do motor, desenvolveu-
se baseado nas leis da termodinamica um modelo paramétrico visto que néo foi possivel
encontrar na literatura uma modelagem que permitisse o dimensionamento desta variavel.

Hipdteses simplificadoras foram adotadas quando do procedimento da validagdo dos
modelos tais como, perda de carga desprezivel nas tubula¢cdes e condutos de admisséo e
escape, admite-se 0 ar e 0s gases de escape como gas ideal, os calores especificos a
pressao constante e volume constante sdo considerados constante na faixa da temperatura
de operacdo do motor, efetuou-se o estudo do processo a regime permanente. No
desenvolvimento da simulagédo, seguiu-se a orientacdo proposta por um fluxograma
apresentado através de um diagrama de blocos, porém quando deste desenvolvimento, o
regime de giro da turbomaquina apresentou certas limitagdes, ndo sendo possivel fechar o
laco da simulagdo, visto que ndo existiu disponibilizada, informagéo clara e completa a
respeito da curva de operacao da turbina.

Para a turbina desenvolveu-se um modelo baseado no estudo de turbinas radiais
utilizadas em motores a combustdo interna. Observou-se que poderia se aproximar o
comportamento operacional de uma turbina radial ao comportamento de uma turbina
elementar axial, conhecida como roda D’Laval, a fim de estabelecer a modelagem da
relacdo de pressdo e do rendimento. O equacionamento baseou-se na teoria do gas
perfeito, na equacédo de Euler e nos efeitos compressiveis.

Quando da validagdo, os modelos apresentaram resultados bastante satisfatorios,
com a meédia de erros da ordem de 4%. Algumas limitagdes da modelagem foram
identificadas, como por exemplo, para a turbina, observou-se que o modelo n&o representou
satisfatoriamente os pontos de rendimento, no entanto devido a limitacdo na obtengcéo dos
pontos de operacdo e os erros relativamente baixos da ordem de 6%, foi possivel utilizar
esta modelagem.

O modelo da poténcia desenvolvida pelo motor em funcdo do seu regime de giro,
apresentou erros da ordem de 8%, porém a complexa operacdo do motor envolve um
numero consideravel de variaveis nado lineares dificultando a modelagem, o que permitiu de

uma certa forma admitir erros desta ordem. No entanto observou-se que a modelagem
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apresentou uma clara tendéncia de representar o tracado dos pontos de operagdo. A
literatura mostrou-se deficiente no que diz respeito a esta modelagem, logo o modelo
proposto certamente € passivel de corre¢cfes e ajustes mais apurados.

Buscando avaliar a disponibilidade de energia excedente da turbina, obteve-se para
diferentes rotacbes do motor, a poténcia da turbina, estimada pela simulacdo e os
resultados experimentais disponibilizados pela literatura. Porém é importante lembrar que foi
utilizada a fim de se procurar minimizar as interferéncias dos pulsos de presséo nos cilindros
consecutivos, uma turbina de dupla entrada, na qual efetuou-se alteracéo nas dimensdes da
secdo efetiva de entrada de gas, acarretando modificagbes no resultado da poténcia
produzida pela turbina, podendo ser identificado como uma fonte de erro.

Outro fato importante € o direcionamento dos gases de escape destinado a
wastegate, a expandirem na turbina a fim de serem utilizados na geracdo de poténcia de
cogeracdo. Os gases que passam através da valvula de alivio provocam uma reducao de
até 20% no valor da poténcia atil da turbina. Para um motor de quatro cilindros
sobrealimentado, cuja turbina esta equipada com uma valvula de alivio, existe disponivel um
trabalho de 1,89 [kW] para ser aproveitado na expansao da turbina, tomando como base o
valor extraido da curva de operacéo do compressor desta turbomaquina (Bermudez 1995).

Da andlise realizada com os dados experimentais extraidos da literatura e do
comportamento das variaveis operacionais do motor, discutido e avaliado durante o
desenvolvimento deste trabalho, observou-se um excedente de poténcia da ordem de 2
[kW]. E sabido que em condigdes normais de operagéo um sistema de resfriamento de ar,
instalado em um caminhao utilizado para transporte rodoviario de cargas pereciveis, requer
para seu funcionamento uma poténcia da ordem 2,1 [kW] atendendo um volume de
renovacéo de ar de aproximadamente 4000 [m®/h].

O motor quando em operagdo apresenta um comportamento intermitente, levando a
concluir que o sistema de refrigeracao proposto tem que ser do tipo acumulativo.
Dispositivos computadorizados tracam os graficos do comportamento da presséo e poténcia
de sobrealimentacdo, em fungdo da carga e regime de giro implementado ao motor,
permitindo concluir que aproximadamente em 70% de seu periodo de operagdo, a
wastegate disponibiliza gases que possam viabilizar uma eventual poténcia de cogeracao.

O motor sob situacdes de carga maxima requer da turboméaquina a sobrealimentacdo
para a qual ela fora dimensionada. Entretanto € o compressor que define este limite, e a
sobrecarga identificada pela poténcia desenvolvida pela turbina foi corrigida pela variacao
da sec¢éo efetiva de entrada dos gases na turbina. O reaproveitamento desta poténcia em
excesso em um processo de cogeragao, resumiu-se no objetivo principal deste projeto, no

entanto a forma como realizaré esta extracao de energia ndo € abordada neste trabalho.
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CAPITUL O VI

Trabalhos futuros.

Com a validacdo efetuada as custas de dados experimentais extraidos da literatura

(Bermudez 1995), ainda que a modelagem e a simulacdo representassem as condigdes

operacionais e de aplicacdo bastante razoaveis, 0 propésito atingido por este trabalho

assume caracteristicas bastante limitadas. Alguns questionamentos especificos nos

possibilitam vislumbrar linhas de conduta a serem aplicadas em trabalhos futuros, tais como:

V.

A modelagem foi efetuada as custas de uma condi¢cdo operacional a plena carga,
abrangendo toda a faixa de regime de giro do motor, desta forma considera-se
importante a montagem de uma bancada de testes para a avaliagdo dos modelos,
com o motor operando sob diferentes cargas.

Os componentes da turbomaquina (compressor e turbina) bem como o motor, ndo
sofreram em nenhum momento alteracfes fisicas, geométricas e ou construtivas,
permanecendo com suas caracteristicas iniciais, logo € conveniente principalmente
no que diz respeito a turbina, avaliar o comportamento do motor quando acoplado a
outros conjuntos de turbomaquinas.

Em uma eventual aplicacdo da poténcia de cogeracdo em um sistema de
refrigeracdo secundario, estudar quais as melhores opg¢des técnicas para se obter
esta energia.

Avaliar o comportamento dindmico do motor para a modelagem proposta. E
importante ressaltar que ndo se conhecem 0s erros eventualmente cometidos na
determinacéo da poténcia medida da turbina, assim sendo destaca-se a importancia
de averiguar estes erros cometidos, visto qie os mesmos poderdo modificar os
resultados da discusséo no que se refere a poténcia de cogeracao.
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ANEXOI

Poténcia de Cogeracdao / Anélise quantitativa

A Figura Al. 1 mostra o trabalho desenvolvido pela turbina, compressor e gases
evacuados pela wastegate, de um motor Diesel, 04 cilindros, sobrealimentado, com a
turbina equipada com valvula de alivio, operando a plena carga sob uma rotacdo de 3500
[RPM]. E possivel se comprovar que a este regime de giro, 0s gases que passam através da
wastegate provocam uma reducdo no trabalho da turbina de até 20%, logo o compressor
sofrera uma reducdo proporcional na energia disponivel para elevar a pressao de
sobrealimentacéo do motor.

trabalho turbina
055k trabalho COmPressor ...,
' trabalho valvula de alivig —---—-———mmemeee-

0.50F
0,44k

0,4027\ /«“\ o (/\\

/\
| [ /

k]

/

\\/ N /

0,18k

TRABALHO |

T
DM ¥y Gt e AR e -

0,05k T -

0 180 360 240

Figura Al. 1 Trabalho em funcéo do angulo de giro

Através do desenvolvimento dos calculos a seguir, efetuaremos uma analise
guantitativa desta poténcia excedente, sendo possivel identificarmos uma ordem de
grandeza para o valor da poténcia que seria eventualmente aplicada em um sistema de
cogeracao.

A Figura Al. 2 mostra o comportamento do fluxo de massa de ar para diversas
rotacOes do motor, obtida através dos dados extraidos da literatura (Bermudez 1995)
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Figura Al. 2 Fluxo de massa de ar no motor em fungéo da rotacdo do motor.

Efetuando a conversao de unidades de

aengc‘_jemaekgc‘j
&s

&cc p P

Ma (Mg /c.c.).N_.n°cilindros
n°de ciclos. 60(s)
1000000(Kg)

mar,m = (Kg /S)

temos para

N_ = 3500 [RPM]

Mam = 800 [g/cc.] = 0.0933 [Kg/s]

onde
Mam = fluxo de massa de ar no motor

N _ = velocidade de rotacdo do motor

m

n°cilindros = nudmero de cilindros do motor

n°de ciclos = numero de ciclos do motor

-, através da equacao.
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A Figura Al. 3 mostra o comportamento da rotacdo da turbomaquina em funcéo do

regime de giro do motor, obtida através dos dados extraidos da literatura (Bermudez 1995).



Regime de giro da Turbomaquina
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Figura Al. 3 Rotagdo da turboméaquina em funcéo da rota¢éo do motor.

Na Figura Al. 3 observa-se que:

N, = 3500 [RPM]
N, = 143000 [RPM]

N,, = velocidade de rotagédo do motor
= velocidade de rotacdo do compressor
N;, = velocidade de rotagdo da turbina

N;c = velocidade de rota¢éo da turbomaquina

considerando que N =N, =N

[RPM]
[RPM]
[RPM]
[RPM]
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A Figura Al. 4 representa a curva de operacdo do compressor, fornecida pelo

fabricante, a qual nos permite interpretar e obter as interacdes de rendimento, relacdo de

pressao e fluxo de massa, para as diversas rotagdes do compressor.
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Figura Al. 4 Curva de operagéo do compressor / motor 04 cilindros
Através da curva de operacdo do compressor, Fig. Al. 4 observa-se que:
mar,m = 0,0933 [Kg /S]
N, = 143000 [RPM]
implica em
Rp,, = 1,88
h.,, =0,75
onde
Rp,, = relacédo de compressao do compressor [- ]
h.. = rendimento do compressor [%]

cp



admitindo (Bermudez 1995)

Tamb = Tareep = 293 [K]
P.. = 98,1 [KPa]

a equacéo

: _ 0]
mar,cp .Cpar TarBCplngcp g . 1:
ch = 2

h

cp

permite determinar a poténcia desenvolvida pelo compressor, sendo conhecidos:

Maep = 0,0933 [Kg/s]
Cp, = 104 [Kcal/KgK]
Tar,ecp = 293 [K]

Rp,, = 1,88

g= 14
h, = 0,75

obtém-se

W = 7,492 [KW]

onde
Ma o = fluxo de massa de ar no compressor

Cp,, = calor especifico do ar a presséo constante

T = temperatura do ar na entrada do compressor

ar,ecp

Rp,, = relacdo de pressao no compressor

C ~ -
C—p =relacao entre os calores especificos
v

g =
h., = rendimento do compressor

W p = poténcia desenvolvida pelo compressor

ékg u
8s H
ékl U
%Q
[K]
[-]
[-]

[%]
[kw]
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porém para turbinas equipadas com wastegate (Bermudez 1995)

ch = O,8(WTb)

visto que 20% da poténcia gerada na turbina que deveria ser transmitida ao compressor, €

perdida na véalvula de alivio, entéo

7,492 =0,8(W 1)

Wb = 9,365 [KW]

finalmente a poténcia excedente, que poderia ser aplicada a um sistema de cogeracao de

energia é identificada na ordem de W cogeracao = 20%(9,365) = 1,873 [KW].



ANEXOI

Véalvula de Alivio (wastegate)

A valvula wastegate é uma das variantes de controle automatico empregada nos
motores turboalimentados, para adequar o trabalho da turbomaquina as exigéncias do
motor, o seu funcionamento € semelhante a um regulador pneumatico com realimentagéo. O
efeito de controle de uma wastegate é considerado indireto, pois a variavel que controla o
levantamento da valvula regula somente o fluxo de gas através da turbina,
consequentemente o trabalho realizado pela mesma. AFigura A2. 1 mostra um esguema

construtivo de uma valvula de alivio wastegate.

Figura A2. 1 — Conjunto wastegate-turbocompressor-motor.

O comportamento dindmico da valvula de alivio wastegate esta condicionado pelas
forcas que atuam sobre a mesma e sobre o0 seu sistema de acionamento. Estas forcas
variam periodicamente durante o ciclo do motor, portanto influenciando nos sinais de
entrada, sinais de controles e sinais de saida do sistema de regulagem.

Ao se somar instantaneamente o fluxo de massa de gas que flui através da turbina
com o fluxo de massa de gas que flui através da wastegate, o balanco ndo fecha com o
fluxo instantaneo total de gases de escape do motor, visto que ocorre uma acumulacao de
massa no interior dos dutos de admissao e eventuais depositos no motor.

Para se avaliar quantitativamente a reducdo da pressao de sobrealimentacdo do
motor disponibilizada pela turbina, quando da wastegate em operagéo, as Eq. (A2. 1) e (A2.

2) devem ser aplicadas.
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Wb =mgs C, DT hy,

. . é = q
Wb = Mgas CPyas-Taers- ERPy, - 1hy, (2.1)
e ¢!
Onde:
DT = diferenga da temperatura do gas entre a saida e a entrada na turbina [K]
h,, = rendimento da turbina [%]
C, = calor especifico do gas a pressao constante éJu
&kgK {
W, = trabalho desenvolvido pela turbina [k‘]]
para 0 compressor temos
W cp = W Tb hTC
. &® gl H
Mar,cp 'Cpar 'Tarecp'ngcp 9 - 1:
Woep = g (2.2)
he,
onde:
ch = trabalho desenvolvido pelo compressor [k‘]]
Mar o = fluxo de massa de ar no compressor gk—ga
S
Rp,, = relagéo de press&o no compressor []
g = relagéo de calores especificos [ ]
h,. = rendimento do turbocompressor [-]

Com a reducdo da energia transferida ao compressor, se consegue modificar a
presséo de saida do mesmo, que € 0 parametro que se procura controlar com a valvula de
alivio. Durante um ciclo de trabalho do motor, os pardmetros que caracterizam 0 seu
funcionamento variam periodicamente, logo o trabalho da wastegate também tera oscilacdes
associadas a operacdo do motor. Estudos revelam que a secao efetiva da valvula wastegate
altera o funcionamento do turbocompressor, penalizando o processo de renovagédo de

carga, apresentando valores médios caracteristicos, tais como, para elevar de 1,3% o fluxo
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de massa de ar impulsionado pelo compressor € necessario disponibilizar 5% a mais de sua
energia de acionamento, e 3% mais da energia utilizada para a admissédo e descarga dos
gases do cilindro do motor (Bermudez 1995).

Nos motores sobrealimentados de 06 ou mais cilindros, € comum o emprego de turbinas de
dupla entrada (twin-flow), para evitar as interferéncias dos pulsos de pressao manifestados
nos cilindros consecutivos determinados pela ordem de trabalho. Estas turbinas apresentam
uma parede que divide a carcaga, assim sendo o estator dispord de duas entradas, cada
uma delas acoplada a um grupo de cilindros.

Figura A2. 2 — Diagrama esquematico de uma turbina de dupla entrada

Este tipo de turbina pode modelar-se facilmente utilizando dois tubos de entrada simulando

0 estator, um volume intermediéario e um tubo de saida simulando o rotor.

Tubos equivalentes
Volume

' Interno 7N
/m;\ :

Tubo equivalente
ao rotor

Figura A2. 3 — Esquema do modelo de uma turbina de dupla entrada
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ANEXOII

Modelagem da Poténcia desenvolvida pelo Motor

Um ciclo OTTO, caracteriza-se por sofrer uma combustdo a volume constante,

conforme pode ser visto no diagrama Pv

ciclo Otto ideal

[Pa]

pressdo

=

Yolume [m3]

Figura A3. 1 — Diagrama presséao em funcgéo do volume, para um ciclo OTTO
Da interpretacdo da Fig. A3.1 pode-se identificar que, no processo 12 , ocorre uma

compressao isentrépica, no processo 34, ocorre uma expansdo isentropica. Da

termodinamica, para processos politropicos vale a expressao:
PV® = constante (3.1)

onde

Pvy =P,v] = constante (3.2)

sendo o trabalho realizado sobre o sistema (gas), no desenvolvimento destes processos
dado por

b

W, = Qpdv (3.3)
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desenvolvendo as Eq. (3.2) em (3.3), temos o trabalho para um processo politrépicos geral
dado por:

Pyv, - Pv
1\Nz:22 171

s (3.4)

assim, o trabalho til, desenvolvido no ciclo OTTO representado pelos processos 12 e 34,

€ dado por
W | = &P3V3 - I:)4V4 0_ wzvz - P1V1 0 (3.5)
uti - - :
& 1-9g gé& 1-g g
reescrevendo (3.5), temos
PV.&2 PV,0 PV ,& PV, O
Wum - 3 391_ 474 - 22 91_ 171 - (36)
1- g e P3V3 [ 1- ge F)2V2 %]
sabemos que
Pv =nRT (3.7)
PV? =PV, = constante (3.8)
desenvolvendo a Eq. (3.7), temos
PV; =RT, (3.9
PV, =RT, (3.10)
desenvolvendo a Eq. (3.8) temos
Plvlg = szzg
P a0
e Vi (3.11)
Pz eV1 (]
P, a0
Do ¥al (3.12)
Pa eV4 1]

substituindo a Eqg. (3.11) e (3.12) em (3.6) temos



A g N .9 N
W_|:P3V32L_EE/39\£H_ szzgl-?igﬁg
util A Ve A * s
1'98 e4zV3[:3| 1'9@ eVuaVzH
sendo
r:\izﬁ
v, V,

r. = taxa de compressao do motor

W - P3V3

util

) PV )
(1- rcl g)_ ]j_é(l- rcl g)

| —

(@]

substituindo a Eqg. (3.9) e (3.10) em (3.13) temos

Wiy = (10 r20)- Rlz (1. )

util 1- g 1- g
_aRT, RT, 6. .
util 81_ g 1- gT(l e )

porém sabemos da termodinamica que

R=Cp-Cv

Cp _
Cv g

substituindo Eq (3.16) em (3.15) temos
Cv = i
g-1

substituindo Eq (3.17) em (3.14) vem

W, = (CVT, - CVT, ) (1- r2?)

W, =Cv(T, - Tz)(l- rj‘g)

util

107

(3.13)

3.14)

3.15)

(3.16)

(3.17)
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finalmente

Wi = i (1' rcl-g) (3.18)

a equacéo Eq. (3.18) nos permite calcular a poténcia util desenvolvida pelo motor.



Anexo IV

Dados Experimentais disponibilizados pela Literatura
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Figura A4. 2 — Pressao apos o intercooler em funcao da rotacdo do motor
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Figura A4. 4 — Fluxo de massa de ar no motor em func¢éao da rotagdo do motor
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Figura A4. 5 — Rotacdo da turboméaquina em funcéo da rotacédo do motor
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Figura A4. 6 — Pressao instantanea na saida do compressor, com o motor operando a 2000
[RPM] em fungéo do angulo de giro
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Figura A4. 7 — Rendimento do compressor com o motor operando a 2000 [RPM] em fungéo
do angulo de giro
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Figura A4. 8 - Fluxo de massa instantaneo no motor , com o motor operando a 2000 [RPM]
em fungéo do angulo de giro
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Figura A4. 10 — Pressao de sobrealimentacdo em funcdo do angulo de giro
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Figura A4. 11 — Presséo instantadnea na admissdo em fung¢éo do angulo de giro
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Figura A4. 16 — Relacao ar combustivel em funcéo da rotacdo do motor
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