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Resumo. Neste trabalho é considerado o acoplamento das curvas caracteristicas das turbinas e
dos compressores para obter um sistema de ar condicionado. E levado em conta a dissipa¢do nos
componentes externos do sistema de ar condicionado, como tubos, valvulas, resfriadores,
medidores e acessorios. Um sistema de equagoes algébricas ndo lineares, devido as leis de
conservagdo, ¢ obtido. Subrotinas especiais sdo desenvolvidas para calcular as propriedades
termodindmicas dos fluidos de trabalho, para a interpolagdo dos pontos das curvas caracteristicas
das turbinas e dos compressores e para a técnica de solu¢do usada neste trabalho. Varias
condigoes de operagdo sdo testadas no algoritmo computacional, para as mdquinas(turbinas e
compressores), como para os componentes externos e as respectivas influéncias no sistema de ar
condicionado. A otimizagdo das varidveis de operacdo, como fluxo de massa do gas e do ar ,
rendimentos das mdquinas, relagdo de compressdo e expansdo, dissipacdo nos resfriadores,
temperatura do ar na entrada dos compressores, na saida dos resfriadores e coeficiente de
performance, é muito importante para a especificagdo, projeto e opera¢do do sistema de ar
condicionado do veiculo.

Palavras-chave: aproveitamento de energia, ar condicionado, turbina, compressor, simulagdo e
projeto.

1. INTRODUCAO

Deve-se aproveitar o maximo possivel a energia dos gases de escape de um motor de um veiculo,
pela introducdo de um sistema turbo-compressor interno, o qual altera o sistema de inje¢do do
motor e através de sistema externo de turbinas e compressores. Por razdes ambientais, deve-se
substituir os refrigerantes CFC e o HCFC , usados nos sistemas de refrigeragdo convencionais, que
danificam a camada de ozonio. O ar ¢ um bom substituto, pois ndo ¢ nocivel ao meio ambiente e
tem vantagens adicionais como de poder ser usado em largas faixas de temperatura e de ter um
bom controle da sua umidade, conforme relatado por Rémy (1987) e por Murphy et al., (1994).

O ciclo a ar ¢ amplamente usado para o aquecimento e resfriamento, bem como para a
pressurizagdo das aeronaves.

Institui¢des e industrias t€ém desenvolvido pesquisas em sistemas de refrigera¢do a ar, conforme
relatado por Van Gerwen e Van Der Wekken (1995).

Virios trabalhos sobre refrigeracdo, utilizando ciclo a ar, t€ém sido publicados. Dentre eles, alguns
relatam sobre centrais frigorificas e protdtipos, conforme descrito por Gigiel el al., (1995) e por
Perilhom (1992). Outros usam diferentes gases de trabalho, conforme Angelino e Invernizzi (



1995). O efeito da umidade do ar ¢ relatado por Fleming et al., (1994). A utilizagdo de ar seco ¢
relatado por Collares (1994) e por Siqueira e Parise ( 1996).

Zarate e Uwimana ( 1998) apresentam analise termodindmica de um ciclo aberto de refrigeragdo
aar.

Na metodologia usada nos trabalhos citados, nenhum deles faz os acoplamentos entre as curvas
caracteristicas das turbinas e dos compressores € ndo usam func¢des de interpolacdo para as taxas de
massas iteradas dos compressores e relagdes de expansdo iteradas das turbinas.

Nestes trabalhos citados, as turbinas e os compressores funcionardo com taxas de massa e relagcao
de compressdo ou de expansdo diferentes daquelas previstas no modelo, pois, sdo problemas
fortemente ndo lineares.

Este trabalho consta do aproveitamento da energia dos gases de escape de um motor de um
veiculo, para a obtencdo de seu sistema de ar condicionado, constituido de conjuntos de turbinas e
compressores, resfriadores, tubos e valvulas.

Um banco de dados armazena as curvas caracteristicas e de rendimentos das turbinas e dos
compressores.

Dos acoplamentos das curvas das turbinas e dos compressores, entre si e levando em
consideragdo a dissipacdo nos componentes externos do sistema de ar condicionado, como tubos,
valvulas, resfriadores, medidores e acessorios, resultam um sistema de equacdes algébricas
governantes nao lineares. Subrotinas especiais sdo desenvolvidas para a modelagem das
propriedades termodindmicas dos fluidos de trabalho, para a obtencao das fung¢des de interpolagdo
para as curvas caracteristicas e de rendimentos dos compressores ¢ das turbinas e para a técnica de
solucdo usada neste trabalho.

Virias condi¢des de operagdo sdo testadas no algoritmo computacional, tanto para as maquinas
(turbinas e compressores), como para os componentes externos e as respectivas influéncias no cicl
de ar condicionado.

1. DEFINICAO DO PROBLEMA

Na Figura 1, abaixo, esta representado o esquema fisico do sistema de ar condicionado a ser
projetado:

Os gases de escape do motor do veiculo, turbinado ou ndo, sdo expandidos na turbina TB1, que
estd diretamente acoplada (mesmo eixo) ao compressor Cl. Este compressor C1 recebe o ar
condicionado, apos ter sido aspirado da atmosfera, comprimido pelo compressor C2 e resfriado no
resfriador Resf2. Apods a compressdao no compressor Cl, o ar € resfriado no resfriador Resfl,
posteriormente expandido na turbina TB2 at¢ a entrada na no interior do veiculo condicionado(6).

Na Figura 2 estdo representadas as taxas de massa reduzida, em funcao da relagdo de expansdo
na turbina, para varias rotacdes reduzidas e na figura 3 estdo representadas as curvas de rendimento,
em fun¢do da relacdo de expansdo na turbina, para varias rotagdes reduzidas.

As curvas das Figuras 2 e 3 foram fornecidas pelo fabricante ““ AlliedSignal Automotive” , com
base em testes realizados em Laboratorio.

A figura 4 representa a relacdo de compressao no compressor em funcdo da taxa de massa
reduzida e a Figura 5 representa o rendimento do compressor em fun¢do da taxa de massa reduzida

As curvas das Figuras 4 e 5 foram fornecidas pelo fabricante “Schwitzer Turbocharger”, com
base em testes realizados em Laboratorio.

Tanto a “Allied Signal Automotive” , quanto a “Schwitzer Turbocharger”, forneceram as curvas
com base na planilha Excel, a qual foi transformada em graficos, como indicados nas Figuras 2 a 5.

Como nas curvas caracteristicas das bombas centrifugas, como nos ventiladores centrifugos, ha
uma gama de variedades de curvas, tanto para as turbinas 4 gas, quanto para oS compressores.
Entretanto a disponibilidade destas curvas estao sujeitas as restricdes dos fabricantes. Tais restri¢des
ndo deveriam existir, uma vez que, a capacidade de saber interpreta-las e acopla-las entre si e aos
componentes externos, restringe-se aos projetistas, que priorizardo tais equipamentos na ocasiao da
compra.
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Figura 1. Esquema fisico do sistema de ar condicionado de um veiculo
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Figura 2. Curvas caracteristicas das turbinas a gas
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As taxas de massa reduzidas sdo definidas como segue:

we =N e gy

Pr! Pre
As rotagdes reduzidas sdo definidas como:

N =1, /T, N

sk
144 representa a taxa de massa e W ataxa de massa reduzida
~ * ~ .
N representa a rotagdo real e N representa a rotacao reduzida

T, representa a temperatura na entrada da mdaquina e T pE @ temperatura absoluta de
referéncia dos testes.

P representa a pressdo na entrada da maquina e P pp a pressdo de referéncia dos testes.

Para o fabricante “AlliedSignal Automotive” a pressio de referéncia é de 1,014x10° N/ m* ,
para testes realizados com turbina e de 9,62x10* N/ m” para testes realizados com compressores. A
temperatura de referéncia ¢ de 288 K , para testes realizados com turbinas e de 302,4 K, para testes
realizados com compressores.

Para o fabricante “Schwitzer Turbocharger”, a temperatura de referémcia ¢ de 302,6 K e a
pressio de referéncia ¢ de 9,57x10" N/ m” , para ambas as maquinas turbinas ou compressores.

2. FORMULACAO DO PROBLEMA

Com base no principio da conservagdo de energia e considerando as defini¢des das taxas de
massa reduzidas, podemos escrever:
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Os balangos de massa nos compressores 1 € 2 e na turbina 2 permitem-se escrever:
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PE., P T, TREC,  + s
Ecy PREr Sre2 " REC) Wy ~WpsREpy =0 = R(4)
PEVE PRE., \ TE., TRE,,
RE representa a taxa de expansdo, RC a de compressao
y representa a relagdo entre o calor especifico a pressdo constante e a volume constante

G representa o gas de combustdo, VE o veiculo.

As propriedades do gés de combustdo e do Ar sdo colocadas num banco de dados e os valores
em cada ponto do ciclo sdo interpoladas, usando a interpolacao do tipo spline ctibica”.

Sao levadas em considerag@o as dissipacdes nos resfriadores Rel e Re2, ou seja , a pressdo na
entrada da turbina 2 ¢ menor do que na saida do compressor 1, assim como, a pressdona entrada do
compressor 1 ¢ menor do que na saida do compressor 2.

A equacgao de Darcy ¢ usada para avaliar a queda de pressao nos resfriadores e os coeficientes K
de perdas localizadas sdo avaliados com base nos dados de resfriadores de placas, com correntes
cruzadas.

Nas equagdes residuais R(1) a R(4) as incognitas sdo: RE,, , W), , RE,,e W, .

No processo de solugio, a ser descrito, a variavel iterada RE,, tem a sua correspondente W,
obtida por interpolagdo “Spline” de uma das curvas testadas da familia da Figura 2, a variavel
iterada ., tem a sua correspondente RC,,, obtida por interpolagdo “spline” de uma das curvas

testadas da familia da Figura 4, a varidvel iterada RE,, tem a sua correspondente #¥,, , obtida por
interpolagio “Splne” de uma das curvas testadas da familia da Figura 2 e a variavel W, tem a sua
correspondente RC,, , obtida por interpolacdo “Spline” de uma das curvas testadas da familia da

Figura 4.
Como a turbina T1 ¢ diretamente acoplada ao compressor C1, ou seja, mesma rotagdo, as
curvas testadas para T1 e C1 devem ter suas rotagdes reduzidas conforme:

Ny (a)

Para cada relagdo de expansdo testada na turbina 1 ou 2, o correspondente rendimento 77, €

obtido por interpolagdo “spline” de uma das curvas da familia da Figura 3 e para cada taxa de
massa reduzida testada do compressor C1 ou C2, o correspondente rendimento 77, ¢ obtido por

interpolacdo “Spline” de uma das curvas da familia da Figura 5.

Vé-se que o sistema R(1) a R(4) ¢ fortemente nao linear.

O método de solucdo € como segue:

Considerando as equacdes R(1) a R(4), elas podem ser escritas como equagdes residuais na
forma que se segue :

Fr.vy.v3.74)=0 (D
FZ(VI,Vz,V(3),V4): 0 (2)
0,V V,,V,)=0 3)
F4(V1,V2,V3,V4):0 4)



Vi, V2, Vi e V4 representam as variaveis a serem determinadas, que representam,
respectivamente:

*

RE, , We , REe Wgz

O sistema de (1) a (4) ¢ resolvido pelo método de Newton Rhapson, de multiplas variaveis.
3. RESULTADOS E DISCUSSOES

Na Tabela 1 estdo um dos resultados das simula¢des das variaveis de operagdo do ciclo de ar
condicionado, quando se testa para as turbinas 1 e 2 a curva legendada pelo quadrado cheio da
Figura 3 (rot. Red. = 61236 r.p.m) e para os compressores 1 e 2 a curva legendada pelo circulo

cheio da Figura 4 (rot. Red. = 50000 r.p.m).

Tabela 1. Variaveis simuladas do Ciclo de ar condicionado

1 2 3 4 5 6 SV 8
px1075(Pa) | 1,014 1,336 1,336 1,768 1,768 1,014 1,014 1,7
7(K) 300 332,7 300 334,2 300 271,6 300 335,1
wh(kg/s) | 0,0904 | 0,0903 0,0748 | 0,07478 | 0,06136 | 0,06136 | 0,06136 | 0.0631
wikg/s) | 0,0961 0,0961 0,0961 0,0961 0,0961 0,0961 0,0961 0.0933

PTBI = 3,62 CV ) PC] = 3,62 CvV ) PTB2 = 2,99 CV ) Pcz = 2,99 CvV 5 AR / COMB = 1,6 )
Pymoror 118,3 CV ; Andlise dos gases: CO,-11,8% .CO =1%.SO0,=0,2% ; N,-8% ¢ O,=6%
Na Tabela 1 SV representa o ponto de saida do veiculo.

Na Figura 6 esta representado o coeficiente de performance do sistema de ar condicionado, em
funcdo da temperatura na saida dos resfriadores 1 e 2 e na Figura 7 a carga térmica, para
temperatura ambiente igual a 290 K.
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Figura 6. Coeficiente de performance
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Figura 7. Carga Térmica do sistema de ar condicionado

Na Figura 8 esta representado o coeficiente de performance do sistema de ar condicionado, em
funcdo da temperatura na saida dos resfriadores 1 e 2 e na figura 9 a carga térmica, para temperatura

ambiente igual a 300 K.
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Figura 8. Coeficiente de performance
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Figura 9. Carga térmica do sistema de ar condicionado

Os resultados da Tabela (1) estdo de acordo com as Figuras 2,3,4 e 5, para as turbinas 1 e 2
trabalhando na rotagao especifica de 61236 r.p.m e para os compressores trabalhando na rotagdo
reduzida de 50000 r.p.m. e as relagdes entre as rotagdes especificas entre as turbinas e os
compressores testados estdo de acordo com os valores calculados em (a).

As turbinas 1 e 2 estdo trabalhando no rendimento maximo de 66% e os compressores 1 e 2
estao trabalhando com bons rendimentos de 73% e 75%.

Comparando a Figura 6 com a 8 e a 7 com a 9, verifica-se que a o coeficiente de performance e
a carga térmica aumenta com o aumento da temperatura ambiente, o que era de se esperar.

Os parametros operacionais do sistema de ar condicionado depende fortemente das curvas
caracteristicas dos equipamentos do ar condicionado como das curvas das turbinas e dos
compressores.

4. CONCLUSOES

Conforme mostrado na Tabela e nas Figuras, o modelo, baseado no acoplamento das curvas
caracteristicas das turbinas com a dos compressores e com os componentes externos do sistema ,
obtém resultados realisticos e permite a melhoria dos resultados com testes de outras curvas e
outros componentes externos, até a otimizacdo dos parametros de funcionamento do sistema.
Conforme previsdes de cargas térmicas de sistema de ar condicionado, os resultados de simulacao
da tabela 1 ¢ bem adequado para um veiculo utilitario de cabine dupla, com motor turbinado, com
poténcia no eixo em torno de 120 CV. Seu ar condicionado nao utiliza a poténcia do eixo.
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VEHICLE TO OBTAIN ITS AIR CONDITIONING
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Abstract. In this work is considered the coupling of the characteristic curves of turbines and
compressors to obtain an air conditioning system. Is taking account the dissipation in the external
components of air conditioning system, as pipes, valves, coolers, meters and fittings. A governing
nonlinear algebraic equations system, due the conservation laws, is obtained. Special subroutines
are developed to calculate the thermodynamic properties of the working fluids, to interpolate the
points of the characteristic curves of turbines and compressors and to the solution technique used
in this work. Several operation conditions are tested in this computational algorithmic, to the
machines(turbines and compressors), as to external components and the respective influences in
air conditioning system. The optimization of the operation variables, as mass flow rate of the gas
and of the air, efficiency of the machines, compression and expansion rate, dissipation in the
coolers, air inlet temperature in the compressors, outlet temperatures in the coolers and the
performance coefficient, is very important to specification, design and operation of air
conditioning system of the vehicle.

Key words: Energy saving, air conditioning, turbine, compressor, simulation and design.



