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Resumo. FEste artigo apresenta um modelo matemadtico para simular a operacao de mo-
tores Stirling em regime transiente, com coeficientes de troca de calor varidveis ao longo
do ciclo. Grupos adimensionais apropriados sdo identificados e parametros de projeto e
de operacao sao definidos. Simulagoes numéricas de motores Stirling que utilizam mecan-
ismo de disco deslizante (“swashplate”) sao conduzidas, buscando pardmetros étimos para
maxima eficiéncia do ciclo. Resultados genéricos de otimizagao sao apresentados na forma
de curvas normalizadas.
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1. INTRODUCAO

Diversos ciclos termodinamicos formam a base tedrica de maquinas térmicas que
convertem energia térmica em energia mecanica (trabalho de eixo) classificadas como
motores térmicos. O ciclo termodinamico do motor Stirling possui uma eficiéncia tedrica
igual ao do ciclo de Carnot, porém, a transferéncia de calor no ciclo ideal deve ocorrer
isotermica e reversivelmente, ou seja, em tempo infinito. Consequentemente, a realizacao
da eficiéncia maxima, (1 — 7,,/T,), onde T}, é a temperatura da fonte quente e T, é a
temperatura do reservatorio frio, implica em poténcia zero. A dificuldade de realizar a
variagao ideal de volume do ciclo Stirling também afasta o ciclo real do ciclo tedrico.
Trabalhos anteriores (Curzon, 1975) mostraram que a eficiéncia para maxima poténcia de
uma maquina de Carnot com tempo de transferéncia de calor finito dependerd somente
das temperaturas Ty, e T:

Iméax — 1- \/ Tc/Th (1)

Devido a expectativa de obtencao de eficiéncias térmicas mais proximas da eficiéncia
do ciclo de Carnot, o motor Stirling despertou o interesse de varios pesquisadores. Di-
versos autores publicaram estudos e livros sobre os motores Stirling, incluindo resulta-
dos experimentais. Podem ser destacados, os trabalhos de Reader e Hooper (1983) que
apresentam os fundamentos tedricos, medicoes experimentais, andlise e projetos de mo-
tores Stirling, e também Urieli e Berchowitz (1984) que, além destes aspectos, descrevem



analiticamente os diversos tipos de mecanismos usuais de acionamento de motores Stir-
ling, e apresentam modelos matematicos utilizados para a simulacao termodinamica do
ciclo, considerando coeficientes varidveis de transferéncia de calor e a perda de carga nos
trocadores de calor, caracterizados por conjuntos de tubos de secao circular. O motor
Stirling pode ser considerado uma alternativa promissora, levando em consideragao que
¢ um motor de combustao externa, com um melhor controle da queima do combustivel
e o potencial de utilizacao de qualquer tipo de combustivel. Por esta razao, com de-
senvolvimento apropriado, o motor Stirling pode ser mais econémico e menos poluente
que o motor Diesel, e até mesmo do que a turbina a gis. Recentemente, Ladas (1994)
apresentou uma analise termodinamica em tempo finito do ciclo Stirling com variagao de
volume senoidal em configuragao Beta, adimensionalizando as equagoes dos balancos de
massa e energia, obtendo eficiéncias de, no maximo, 14 %.

Este artigo tem por objetivo apresentar um modelo matematico para simular o com-
portamento termodinamico de motores Stirling em regime transiente, em funcao de varios
parametros geométricos e de operacao envolvidos no projeto do motor. Grupos adimen-
sionais apropriados sao definidos a fim de apresentar os resultados de simulacao de carater
geral. A seguir, a partir do reconhecimento da disponibilidade finita de espago em qual-
quer projeto de engenharia, é estabelecida uma restricao total de volume para alocacao
do motor. Desta maneira, procede-se a otimizacao da distribuicao do espaco disponivel
para maxima eficiéncia do ciclo.

2. MODELO TERMODINAMICO

A Fig. 1 mostra o mecanismo de acionamento de disco deslizante (“swashplate”)
utilizado em motores Stirling, representando dois cilindros e o regenerador. O modelo
termodinamico divide-se em trés volumes de controle: volume 1 (espago quente), volume
2 (espaco frio) e volume 3 (regenerador), e considera comportamento de gés perfeito para
o fluido de trabalho. Por razoes de generalidade na obtencao dos resultados, a analise é
conduzida para apenas um conjunto termodinamico definido conforme a Fig. 1. O motor
como um todo, é composto por varios conjuntos assim definidos, que tém desempenho
termodinamico idéntico. E suficiente, portanto, a analise termodinamica de apenas um
conjunto. Desta maneira, a poténcia (ou trabalho) total resultante do motor é obtida
multiplicando-se o niimero total de conjuntos pela poténcia (ou trabalho) de um conjunto.
Com este mecanismo de acionamento do motor, o volume total de expansao, V7, e volume
total de compressao, V5, variaveis ao longo do tempo de simulagao, sao definidos por:

Vi

Vi=Ve+Vi 1+ [1 + cos(wt + Oé)] (2)

|

Vo = Vet Vaeo + 52 [1+ cos(wt)] (3)

onde V}, e V. sao os volumes ocupados pelos trocadores de calor quente e frio respectiva-
mente, V,; 1 e V; 5 sao os volumes mortos dos volumes de expansao e compressao, e V, 1 e
Vs_9 sa0 os volumes totais varridos de expansao e compressao para cada cilindro. O angulo
« ¢ o angulo de fase entre as variacoes de volume do espago de expansao e as variacoes de
volume do espago de compressao. O numero total de conjuntos termodinamicos definidos
conforme a Fig. 1, resulta diretamente do valor do angulo de fase, a. Por exemplo,
no mecanismo de disco deslizante (“swashplate”) adotado neste trabalho, com a = 90°,
o resultado é um motor de 4 cilindros e, portanto, com 4 conjuntos. Observa-se pelas



equagoes acima que a soma (V3 + V;_1) representa o volume morto total da expansao e a
soma (V. + Vy_2) representa o volume morto total da compressao.
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Figura 1 - Diagrama esquematico de um conjunto termodindmico definido
para o mecanismo de disco deslizante (“swashplate”).

Os volumes V}, e V. sao funcoes da geometria dos trocadores de calor:

N, Ly 7 D?
Vi= (4)
4
2
V_C:NQL247TD2 (5)

onde Ny, Ly e D; sao, respectivamente, nimero de tubos, comprimento e diametro dos
tubos do trocador de calor do lado quente e N, Ly e Dy sao nimero de tubos, comprimento
e diametro dos tubos do trocador de calor do lado frio.

Assumindo uma pressao interna uniforme, p, e desprezando o volume ocupado pelo
gas no regenerador, escrevem-se as equacoes de conservacao da massa e da energia para
os volumes de expansao e de compressao do conjunto termodinamico, como se segue:

dm i

a7 ©)
d(mq T . dV; .

C’U% :Ql_pd—tl+cp mchl (7)

de dm1

B et 8
g di (8)
d(msT: . dV; .

CU%ZQZ_pd_;_CmeCZ (9)

onde T,_; e T,_5 - temperaturas condicionais que dependem do sentido do fluxo do gas
dentro do motor e da troca de calor no regenerador; m; e 1T, sao respectivamente, massa



e temperatura no volume de expansao; ms e 15, sao as varidveis equivalentes do volume
de compressao; ¢, e ¢, - calor especifico do fluido de trabalho a pressdo e a volume
constante, respectivamente, e Q1 e Q5 sdo as taxas de transferéncia de calor instantaneas
nos trocadores de calor do lado quente e do lado frio, respectivamente.

Combinando a equagao de estado de cada volume na forma diferencial com as Eqs.(7),
(8) e (9), obtem-se as equagoes diferenciais para o cdlculo da pressao interna e da massa
no volume de expansao:

Q. Qs 1AV 1 dv
-1 . avy avs
i (v—1) (Tcl T ) PN T @

— 10
i R (10)
Tc—2 Tc—l
dms _(_ Vi \dp (_p \di_ G )
dt R~T. ) dt RT. ) dt Cp T. 1

onde R é a constante do gés e 7 é a relagao c,/c,.

Para expressar a troca de calor da matriz do regenerador com o géas sao utilizados
os coeficientes a e b, cujo valor se alterna entre 0 e 1 em funcao do sentido do fluxo no
regenerador:

. dt;, dm
Qr=mgcp ——=c¢, [a (b —Tp) +b (T —T1)] —— (12)
dt dt
onde Tk - temperatura do gas na saida do regenerador; 7;, - temperatura da matriz do
regenerador e o produto mgcg - massa da matriz multiplicada pelo calor especifico do
material do regenerador. Os coeficientes a e b sao calculados por:

(azl)e(b:())p/%>0 (13)
dm1
(azO)e(bzl)p/W<O (14)

A temperatura Tj é determinada considerando-se a efetividade do regenerador, €, e é
funcao também do sentido do fluxo do gas e das temperaturas 1}, 15 e 1},, como se segue:

Th=a[Ty+e (T, —1) | +b[Ti+€ (T —11) ] (15)
As temperaturas condicionais T,._; e T,._, sdo, portanto, definidas por:

Teoi=aTlp + 071 (16)
Teo=aly + b1k (17)
A equagdo (12) é reescrita, explicitando d7;,/dt, obtendo:

dT,  c¢pe dmy
i = . [ a (T2 Tm) + b (Tm Tl)] i

(18)



As taxas de transferéncia de calor nos volumes de expansao e de compressao sao
obtidas através das equacoes:

Q1 =hy A (T, - T1) (19)
Qo =hy Ay (T, — Ty) (20)
onde hyA; e hy Ay - produtos dos coeficientes de transferéncia de calor por conveccao pela

area de troca de calor nos volumes de expansao e compressao, respectivamente. As areas
de troca de calor, A; e A, sao dadas por:

A]_ = N1 L1 v .D]_ (2]‘)
A2 = N2 L2 v .D2 (22)

Os coeficientes de troca de calor por conveccao sao varidveis ao longo do ciclo de
funcionamento do motor devido a variacao do fluxo de géas e sao calculados utilizando a
correlagao de Colburn (Bejan, 1995), como se segue:

~0.023 Repy® Pri/3 k

" D

(23)

onde k - condutividade térmica do gas; Pr - numero de Prandtl do gas, e Rep - numero
de Reynolds com base no diametro interno do tubo.

Para a realizacao do estudo de otimizacao de parametros do motor, para maxima
eficiéncia, adota-se uma restricao de volume que caracteriza a disponibilidade finita de
espaco para a alocagao do motor. Define-se, portanto, o seguinte volume de referéncia, a
ser mantido fixo durante o processo de otimizacao:

V=V +Ve+Via+ Voo + Vi + Vi (24)

Para adimensionalizar o modelo matemético, foram utilizados os seguintes valores de
referéncia:

2m V=
w P D+
R T, (25)
My Cy my ¢ mpg CRr
h* = = Tr=T, M=
prar P Vv Cp My
As variaveis adimensionais sao definidas como se segue:
i=t/tr  L=T/T. p=p/p
~ ~ ~ (26)
m; =m;/my Vi =V /V* Vo=V, /V*
Adicionalmente, definem-se os seguintes parametros adimensionais para o motor:
~ ~ - (27)
Vi=V,/V* L;=L;/D* T, =T,/T,



O indice i, constante das Eqgs. (26) e (27), refere-se aos pontos do conjunto ter-
modinamico da Fig. 1, s —1,s —2,d—1,d — 2,¢,h,1,2,m, R,c — 1 e ¢ — 2, significando
volume varrido de expansao, compressao, volume morto de expansao, compressao, tro-
cador de calor frio, quente, espago de expansao, compressao, matriz do regenerador, fluido
no regenerador, temperatura condicional no espaco de expansao e de compressao, respec-
tivamente, nas variaveis que se aplicarem.

Substituindo as varidveis adimensionais nas equagoes (10), (11) e (18) obtem-se:

MA(T, —T)) hyAy(1—T 1 dv 1 av;

i [1 1(~h 1)+ 2 2E 2)]—ﬁk<~ A, _~2>
@ Tc—l Tc—2 Tc—l dt Tc—2 dt (28)
dt V, | W

Tc—2 Tc—l

ding —dp  _dVy - - - . 1

7 l T +D 7 1 AT, 1)] KT (29)
dl,, € . .o diy
—_— = T, —1T,, b(T,,— 1) | — 30

dt M+ [ a ( 2 ) + ( 1) ] di ( )
As temperaturas adimensionais TR , Tc_l e TC_Q sao definidas como se segue:
TR:CL[TQ—FG(Tm—Tg)]—Fb[Tl—FG(Tm—Tl)] (31)
Tc—l = a TR + b Tl (32)
T.o=aTy, + bTx (33)

Para a andlise e otimizagao do motor, definem-se os seguintes parametros relacionados
com a distribuicao de volumes no motor: i) o : definido como a fragdo do volume de

referéncia, V*, ocupada pelo volume total varrido do conjunto termodinamico, (Va1 +

Vs o) ;i) ¢ : relac@o entre o volume total varrido na expansao, Vs 1 , e o volume total
varrido, (‘N/S,l + ‘75,2) ; iil) 9 : relagdo entre o volume alocado aos trocadores de calor,
(Vh + Vc) , e 0 volume total morto, (ffd,l + Vyo+ Vi + ‘70) ; iv) x : relagdo entre o
volume do trocador de calor quente, Vj, , e o volume total alocado aos trocadores de calor,
(Vi +V.) ; v) B : relacdo entre o volume de referéncia V* e 7D;, utilizando-se este tltimo
parametro para permitir o estudo da influéncia da relagao entre o volume de referéncia e
o diametro do pistao estabelecidos em projeto, no desempenho do motor.

Adicionalmente, sao definidos parametros relacionados com as dreas e dimensoes dos
trocadores de calor: i) y: definido como sendo a relacao entre a drea de trocador de calor
quente, A; , e a drea total de troca de calor, (A; + Ay) = A ; ii) Z; : relacdo entre o
comprimento dos tubos do trocador de calor quente, L; , e o didmetro dos mesmos tubos,
Dy ; iii) Zy : relagdo entre o comprimento dos tubos do trocador de calor frio, Ly.,eo0
diametro dos mesmos tubos, Dy ; iv) w : relagdo entre o diametro D, e o didmetro D;.
Pode-se mostrar que os parametros acima definidos possuem as seguintes relacoes entre
si:

w = 7y8 :x) (34)



(Vi +Ve) = 9(1 - 0) (35)

. 4 (Vi + Vo) ]
[y + (1 —y)w]A

(36)

Utilizando a correlacdo de Eucken k = (¢, +5R/4) pu (Reid, 1987) para a condutitivi-
dade térmica do gés e Rep = mLD/(uV') para o nimero de Reynolds em funcao da vazao
em massa, comprimentoe diametro dos tubos e volume ocupado pelo fluido de trabalho
no trocador de calor, obtem-se as expressoes para h1A1 e h2A2 em funcao da vazao em
massa adimensional din, /dt, das propriedades do gas e dos parametros adimensionais de
projeto previamente definidos:

P i 1/3 (9 — 5)2/3 pV e Zil y i 1/5 @ 4/5 .
Y TS m; D2) \" D, di

- - y1/3 2/3 * 4 401 N A1) /5 - N\ 4/5

hody = 07 =5) {(W t > [22(1 Ny)A]} <%> (38)

27.39 my D w Dy dt

Resolvendo o sistema de equagoes diferenciais formado pelas equagoes (28), (29) e
(30), complementado pelas equagoes (31), (32), (33), (37) e (38), no intervalo de tempo
adimensional ( 0 < # < 1) obtém-se as propriedades termodinamicas do gds ao longo
de um ciclo de operacao. Este intervalo de tempo representa o tempo necessario para a
realizagao de um ciclo completo do motor.

O trabalho liquido, W e a troca térmica, Q;, por ciclo, sio determinadas resolvendo
as seguintes equacoes simultaneamente ao sistema descrito anteriormente:

dw  _(dVy  dV,
avw ave 39
a 7 ( i dt) (39)
dO L .
21 — h,lAl (Th — Tl) (40)

Atribuindo o valor zero para W e para Q; no inicio do ciclo, o trabalho total W, e
o calor trocado com a fonte Ql,t durante o ciclo do motor serio os valores de W e Ql
respectivamente, calculados quando ¢ = 1 (final de um ciclo).

A eficiéncia do ciclo, 7, é determinada pela equacao abaixo utilizando W, e Qiy

=y -1

(41)

1t
3. RESULTADOS

Para proceder a busca de valores 6timos para os parametros definidos foram realizadas
muitas simulacoes numéricas resolvendo o sistema de equacgoes diferenciais adimensionais
definido na se¢ao anterior, com o método de Runge-Kutta de passo adaptativo, de quarta
e quinta ordem (Kincaid e Cheney, 1991). Para cada conjunto de parametros, o sistema



é resolvido iterativamente até que um critério de convergeéncia pré-estabelecido seja satis-
feito, no qual as varidveis p , m; e T}, calculadas no final do ciclo (t = 1) sejam préximas
aos valores no inicio do ciclo por uma diferenca percentual de 0.01 % .

Nas simulagoes realizadas foram utilizadas as propriedades do gas adotado, Hs (Bejan,
1993): ¢, = 14510 J/kg.K , R = 4124 J/kg.K , p = 1.25 107° kg/m.s , e os seguintes
valores constantes T, = 300 K, w = 10 7 rad/s = 3000 rpm, a = 90° ¢ D, = 0.1 m.

Em primeiro lugar, foi investigada a existéncia de valores 6timos para os parametros
de volume, o , p e x , utilizando os seguintes valores para os parametros restantes: p* =
10bar, =2,9=09,A=25,y=05,2 =2,=400,T, =3, M¥ =8¢ x = 0.5.
Note que, uma vez especificados os parametros 3 e D,, o volume de referéncia V* resulta.
A massa total de gas também é obtida, a partir da especificagao de p*, utilizando a Eq.
(25).

A medida que aumenta o percentual do volume de referéncia ocupado pelo volume
total varrido do conjunto, o (0.80, 0.85 e 0.90), observa-se o aumento da eficiéncia do ciclo,
como pode ser visto na Fig.2 , que foi calculada de acordo com a variacao do parametro
©, que representa a variagao do volume varrido de expansao em relagao ao volume varrido
total. Mantendo-se uma distribuicio equitativa entre os volumes de troca de calor Vj, e
V. expressa no parametro x = 0.5 , pode-se observar uma eficiéncia maxima quando %
¢ aproximadamente igual a 0.5 , ou seja, para um volume varrido na expansao igual ao
volume varrido na compressao. O valor 6timo de ¢ decresce ligeiramente para valores
menores de o.
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Figura 2 - Comportamento da Figura 3 - Comportamento da
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com ¢ variavel. variavel.

Mantendo o parametro o = 0.9, busca-se melhores eficiéncias variando o parametro
X, ou seja, a distribuicao de volume entre os trocadores de calor.

Os resultados desta simulagao sao apresentados na Fig. 3, e indicam maiores valores
de eficiéncia com maiores valores de x, ou seja, maiores volumes alocados ao trocador de
calor do lado quente.

Observada a existéncia de maxima eficiéncia para um valor 6timo, ¢, =~ 0.5, utiliza-se
o modelo para estudar a influéncia da variagao dos parametros Z; e Zs, que sao as relacoes
entre comprimento e diametro dos tubos dos trocadores de calor. Os resultados apresen-
tados na Fig. 4 indicam que maiores valores destes parametros provocam um aumento
na eficiéncia méaxima do motor, tendéncia esta justificada pelo aumento da velocidade do
fluido no interior dos tubos dos trocadores de calor (aumento do coeficiente de troca de



calor) e, consequente reducao do didmetro, devido a restrigao de drea fixa de troca de
calor, i.e., paray e A fixos.
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Figura 4 - Comportamento da
eficiéncia maxima, 7,,;, em
funcao de 7, com Z; variavel.

Figura 5 - Eficiéncia maxima 1,4,
em funcao de M* com ¢ variavel.

A simulagao apresentada na Fig. 5 , indica o efeito da efetividade do regenerador,
€, na eficiéncia maxima, e mostra também, através do parametro M* que o acréscimo de
massa no regenerador é desnecessario a partir de M* ~ 1.

As Figs. 2 a 5 caracterizam o valor 6timo ¢, ~ 0.5 como “robusto”, tendo em vista
que € insensivel a variacao de varios parametros de projeto. Esta é uma valiosa informagao
do ponto de vista de projeto do motor.

A Fig. 6 demonstra uma segunda oportunidade de otimizagao geométrica do ciclo.
Verifica-se que a eficiéncia do ciclo pode ser maximizada mais uma vez, desta feita em
relacao ao parametro y, que representa o percentual de area de troca de calor do trocador
de calor quente, em relagao a area de troca de calor total disponivel. A mesma figura
também mostra a influéncia da variacdo do parametro p*, que é proporcional a massa
total de fluido de trabalho no conjunto termodinamico.

25 28 | 18
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Figura 6 - Eficiéncia n em Figura 7 - Eficiéncia n e Trabalho
funcao de y com p* variavel. W; em funcao de 7).

Verifica-se que, a medida que a massa total de fluido é reduzida a eficiéncia duplamente
maximizada aumenta. Observa-se, finalmente, que o valor 6timo, y,; >~ 0.4, é praticamente



insensivel a variacao de p*. Esta constatacao é notavel, uma vez que caracteriza o duplo
6timo apresentado neste trabalho como “robusto”, i.e., independente da variacao de varios
parametros importantes de projeto.

Por ultimo, investiga-se o efeito da temperatura da fonte quente, T}, na eficiéncia
duplamente maximizada do ciclo. Os resultados apresentados na Fig. 7, mostram um
acréscimo na eficiéncia com o aumento da temperatura da fonte quente. Apresenta-se
também na Fig. 7, o trabalho total para um conjunto termodindmico W, em funcao de
T}, correspondente & eficiéncia duplamente maximizada.

4. CONCLUSOES

Neste artigo, um modelo matematico foi desenvolvido para simular a operacao de
motores Stirling e, a seguir realizada a otimizagao termodinamica do ciclo para méxima
eficiéncia térmica. Os resultados numéricos demonstram que existe uma geometria étima
para o motor tal que a eficiéncia seja maxima. Os resultados numéricos foram apresentados
na forma de grupos adimensionais apropriados, na forma de curvas normalizadas, portanto
de cardter geral para a configuracao analisada, i.e., com o uso do mecanismo de disco
deslizante (“swashplate”).

Este estudo identificou a posi¢ao do 6timo termodinamico, com relagao a dois impor-
tantes parametros de projeto, ¢ e y, e sua sensibilidade relativa a varios outros parametros
do motor. Importante é a conclusao de que o 6timo termodinamico é “robusto” (i.e., rela-
tivamente insensivel) a varios parametros, e.g., p* (ou my), Ty, M*, €, Z1, Zy, x e 0. Esta
conclusao é de grande utilidade do ponto de vista aplicativo para o dimensionamento do
motor.
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OPTIMIZATION OF STIRLING ENGINES

Abstract This paper introduces a mathematical model to simulate the operation of Stirling
Engines in transient regime, with variable heat transfer coefficients during the cycle. Ap-
propriate nondimensional groups are identified and design and operating parameters are
defined. Numerical simulations for Stirling engines that utilize the swashplate mechanism
are conducted, searching optimal parameters for maximum cycle efficiency. Generalized
optimization results are presented in dimensionless charts.
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