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RESUMO

A presente dissertagdo considera uma analise numérica
comparativa dos desempenhos termodindmicos de compressores
alternativo e de pistdo rolante operando com fluido R134a para
aplicacio em bombas de calor com 1,4kW de capacidade de
aquecimento e temperaturas de evaporacao e condensacdo iguais a 10°C
e 55°C. O objetivo central do estudo é identificar as principais
vantagens e desvantagens de cada compressor, a partir de estimativas de
suas eficiéncias volumétrica e isentrépica. O estudo também contempla
uma andlise do desempenho desses compressores para fins de
miniaturizacdo nessa capacidade de aquecimento, alcancada através do
aumento da rotagdo. Os modelos matematicos empregados na simulacdo
dos processos de compressao sdo baseados em formulagdes integrais da
conservagdo da massa e da conservagdo da energia, permitindo
descrever a evolu¢do da densidade e da temperatura do gas ao longo do
ciclo de compressdo. O acoplamento a uma biblioteca externa permitiu a
obtencdo de dados para as demais propriedades termodindmicas do
fluido, tais como a pressdo. A dinamica das valvulas foi modelada
através de um sistema massa-mola amortecido com um grau de
liberdade, sendo que no compressor alternativo o escoamento nos filtros
acusticos de succdo e descarga foi resolvido através do método de
volumes finitos para uma formulagdo unidimensional transiente.
Vazamentos e superaquecimento do fluido refrigerante foram também
levados em consideracdo. A fim de tornar coerente a analise
comparativa, cada um dos compressores foi otimizado para as condigdes
de operacdo estabelecidas. Para tanto, incluiu-se uma etapa de
otimizacdo geométrica dos compressores cuja funcdo objetivo foi a
maximizacdo da eficiéncia isentropica. Nas andlises comparativas,
constatou-se que o compressor de pistdo rolante apresentou um
desempenho superior ao do compressor alternativo, sendo também mais
adequado para projetos que busquem a miniaturizagdo. As principais
limitagBes encontradas nos compressores alternativos estéo relacionadas
ao volume morto e aos processos de admissdo e descarga. Por outro
lado, o superaquecimento e o refluxo na succdo sdo os fenbmenos que
mais comprometem o desempenho do compressor de pistao rolante.

Palavras-chave: Compressor alternativo, compressor de pistdo
rolante, refrigeracdo, bomba de calor.






ABSTRACT

The present dissertation considers a comparative analysis
between the thermodynamic performances of reciprocating and rolling
piston compressors for application in heat pumps with 1,4kW of heating
capacity. Both compressors adopt R134a as the refrigerant fluid and
evaporating and condensing temperatures equal to 10°C and 55°C,
respectively. The aim of this study is to identify the advantages and
disadvantages of each compressor based on estimates of the main effects
that influence their volumetric and isentropic efficiencies. The effect of
increasing the speed of each compressor for the purpose of
miniaturization at this heating capacity is also investigated with
emphasis on their thermodynamic performances. The mathematical
models used to simulate the compression processes of both compressors
are based on integral formulations of the conservation equations of mass
and energy, allowing the prediction of density and temperature of the
gas throughout the compression cycle. The coupling to an external
library allowed estimates of other thermodynamic properties, such as the
pressure in the compression chamber. The valve dynamics was solved
by using a single-degree-of-freedom mass-spring-damper model.
Pressure pulsation in the suction and discharge systems of the
reciprocating compressor was estimated via a one-dimensional
formulation for the compressible flow, which was numerically solved
with the finite volume method. Leakage and superheating of refrigerant
were also taken into account in the modeling of both compressors. In
order to guarantee a meaningful analysis, each compressor was
previously optimized for the operating conditions established for the
comparison. The study shows that the rolling piston compressor
performs better than the reciprocating compressor in the specified
operating conditions and it is better suited for miniaturization purpose.
The major limitations encountered in the reciprocating compressors are
related to the inefficiencies caused by both the clearance volume and the
suction and discharge processes. On the other hand, gas superheating
and backflow in the suction orifice are the phenomena that most
compromise the performance of the rolling piston compressor.

Key words: Reciprocating compressor, rolling piston
compressor, refrigeration, heat pump.
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1 INTRODUCAO

Dentre os principais desafios globais de politicas econémicas
para o século 21, as metas relacionadas ao consumo racional de energia
e a0 meio-ambiente estdo entre as pautas mais urgentes. De fato, estas
duas questdes encerram interesses comuns, tais como a desaceleragdo do
aquecimento global e o aumento de eficiéncia energética de
equipamentos.

O condicionamento térmico de ambientes através de sistemas por
compressdo de vapor pode contribuir substancialmente para que as
metas de eficiéncia energética sejam alcancadas (IIR, 2002). De fato,
esses sistemas sdo amplamente utilizados em refrigeracdo e vém
ganhando espago em aplica¢Bes de bombas de calor, em uma larga faixa
de capacidades.

As bombas de calor se caracterizam por apresentar alto
desempenho, superando outros sistemas convencionais de aquecimento.
Em escala doméstica, sistemas como aquecedores elétricos e
aquecedores a gas sao limitados a eficiéncia maxima unitaria em termos
de coeficiente de performance. Nesta situacdo de méxima eficiéncia,
cada unidade de energia empregada no sistema é convertida em calor
Gtil para aquecimento. Por outro lado, as bombas de calor sdo capazes
de apresentar valores de coeficiente de performance superiores, que
podem variar entre 2 e 4, dependendo das condi¢Bes climaticas da
regido em que operam (Tian e Liang, 2006; Stene, 2007). Isto porque
estes sistemas aproveitam parte da energia térmica disponivel no
ambiente externo para o aquecimento, de modo que a energia Util seja
maior que o consumo elétrico.

Em um sistema convencional de compressdo de vapor, uma
parcela significativa das perdas globais de energia ocorre no compressor
(Possamai e Todescat, 2004). Assim, um modo eficaz de se melhorar o
desempenho desses sistemas é atuar diretamente na melhoria e
desenvolvimento das tecnologias de compressdo. Considerando escalas
de capacidade domésticas, os compressores do tipo rotativo de pistdo
rolante e alternativo sdo comumente empregados. As principais
caracteristicas destes compressores encontram-se apresentadas a seguir.
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1.1  Compressor Alternativo

A eficiéncia energética global de um compressor pode ser
representada pelas eficiéncias de trés sistemas. Da energia total
disponibilizada pela rede elétrica, parte é perdida por ineficiéncia do
motor, parte por friccdo nos mancais e parte no processo de compressdo
do fluido, caracterizando as eficiéncias elétrica, mecénica e isentrdpica,
respectivamente. Dados recentes de um compressor alternativo de alta
eficiéncia, aplicado a refrigeracdo doméstica, indicam 87% de eficiéncia
elétrica, 92% de eficiéncia mecénica e apenas 80% de eficiéncia
isentropica. Este inventario sugere que futuras melhorias em eficiéncia
devem ser alcangadas com a redugdo de perdas termodindmica..

Na Figura 1.1, encontram-se apresentados o mecanismo de
compressdo e 0 respectivo diagrama pressdo-volume do compressor
alternativo. O sistema de compressdo € composto pelo conjunto pistao-
cilindro, além dos sistemas de succao e descarga.

Cémara Cémara de
de Sucgéo — — Descarga Descarga
p
Vélvula Valvula de C
de Descarga pe |

Succéo

Cilindro Camara de Compressao

Compressao

pe

Pistdo

(@) (b)

Figura 1.1 — Compressor alternativo: (a) mecanismo (reproduzido de
Gomes, 2006); (b) diagrama pressdo-volume.

O ciclo de compressdo ocorre ao longo de um giro de 360° do
eixo do motor. O movimento do pistdo a partir do ponto morto superior
(ponto C do diagrama pressdo-volume da Figura 1.2) promove o
aumento do volume na cdmara de compressao e uma reducdo de pressao
e temperatura. Isto acontece até o instante em que a forca resultante na
valvula de succdo devido & diferenca de pressdo entre as camaras de
succdo e de compressdo seja suficiente para abri-la (ponto D). Entdo,
gas é admitido para o interior do cilindro até o ponto morto inferior
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(ponto A). Em seguida, a valvula de succ¢éo se fecha e o pistdo passa a
se deslocar na direcdo oposta, causando reducdo de volume e o aumento
da pressdo e da temperatura do fluido. A compressdo ocorre até que a
diferenca de pressdo entre as camaras de compressdo e descarga seja
suficiente para abrir a valvula de descarga (ponto B), permitindo a saida
do gas da camara de compressao.

Este tipo de compressor, por apresentar boa vedacdo, se destaca
entre as tecnologias convencionais para aplicacdes de baixa temperatura
de evaporacdo (LBP — Low Back Pressure), em que as tolerancias de
folga no mecanismo de compressdo devem ser minimas.

Em contrapartida, a presenca de valvulas e filtros de atenuacéo de
ruido impde resisténcia ao escoamento do fluido refrigerante,
comprometendo o desempenho deste compressor, especialmente nos
processos de sucgdo e descarga. Estas perdas se tornam acentuadas em
operacdes com elevada vazdo massica, tipicas de condicdes de alta
temperatura de evaporagdo (HBP — High Back Pressure) e de altas
capacidades.

1.2 Compressor Rotativo de Pistdo Rolante

Descarga

Vélvula de
Descarga Palheta
Camarade  P*

Sucgéo

Cilindro Compressdo

Cémara de

Compressio Succao

(@) (b)

Figura 1.2 — Compressor de pistdo rolante: (a) mecanismo (reproduzido
de Gomes, 2006); (b) diagrama pressao-volume.

Na Figura 1.2, encontram-se apresentados o mecanismo de
compressao e o respectivo diagrama pressdo-volume do compressor de
pistdo rolante. O sistema de compressdo é composto pelo conjunto
pistdo-cilindro e pela palheta. A presenca de uma mola na base da
palheta exerce uma forga capaz de manté-la constantemente em contato
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com o pistdo. O posicionamento excéntrico do pistdo, juntamente com a
palheta, permite a separacdo entre as camaras de succdo e de
compressdo. Neste caso, o interior do cilindro de compressdo é
composto simultaneamente pelas camaras de suc¢do e de compressao,
enquanto que no compressor alternativo, o cilindro de compresséo
coincide com a prépria cAmara de compressao.

0° (360)° 90° 180° 270°

(b)

Figura 1.3 — Ciclo de compressdo do compressor de pistdo rolante: (a)
etapa de admissao; (b) etapa de compressdo e descarga. (Reproduzido
de Gomes, 2006).

Conforme ilustrado na Figura 1.3, o ciclo de compressédo de uma
porcdo de fluido (volume material), caracterizado pelos processos de
succdo, compressdo e descarga, € completado a cada 720° de giro do
eixo do motor. O processo de admissdo do gas ocorre desde 0° até 360°
(entre os pontos D e A do diagrama pressao-volume da Figura 1.2) e ao
longo de mais um giro completo ocorrem os processos de compressdo e
descarga deste fluido (do ponto A ao ponto C, passando por B da Figura
1.2). Na verdade, deve-se observar que 0s processos de admissdo e
compressdao ocorrem simultaneamente, considerando volumes materiais
distintos de fluido, presentes um em cada cdmara. Pelo motivo de a
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etapa de admissdo ser continua, ndo hé a necessidade de uma valvula de
succdo, 0 que evita perdas de energia. Além disso, 0 processo de
descarga ocorre mais lentamente que em um compressor alternativo de
mesma capacidade e mesma rotagdo, permitindo também menores
perdas de energia na descarga. Por outro lado, a caracteristica
construtiva desse compressor dificulta a sua vedacdo, tornando suas
perdas por vazamento inevitavelmente maiores do que no compressor
alternativo. Por fim, o volume morto no compressor de pistdo rolante
ndo causa perda em eficiéncia volumétrica devido a expansdo do gas,
como ocorre no compressor alternativo. Porém, desencadeia perda em
eficiéncia isentropica.

1.3  Dimensionamento de Compressores

Em determinadas aplicagdes de condicionamento térmico de
ambientes, além dos critérios estabelecidos a eficiéncia energética, o
tamanho do sistema pode ser fundamental para a elaboracdo de um
projeto viavel. Uma situacdo corrente é a adequacdo de sistemas de
dissipagdo de calor aplicados a microprocessadores. A refrigeracdo por
compressao de vapor apresenta-se como uma técnica promissora para
esta aplicacdo por sua capacidade de operar com cargas térmicas
varidveis e em ambientes com altas temperaturas. No entanto, a
adequacdo de um sistema miniaturizado requer também um compressor
compacto (Sathe et al., 2008).

Uma vez estabelecidas as condi¢fes de funcionamento do
sistema, com as definigbes do fluido refrigerante, da vazdo massica
necessaria, das pressdes de evaporacdo e de condensacdo e da
temperatura do gas na entrada do compressor, é possivel projetar um
compressor adequado. A capacidade do mecanismo de compressao
depende essencialmente de trés fatores: volume geométrico da camara
de compressdo; eficiéncia volumétrica e rotacdo do motor. Assim, uma
forma de se projetar compressores de dimens@es reduzidas, mantendo a
vazao massica, é através do aumento de sua rotagao.

No entanto, a eficiéncia volumétrica é geralmente reduzida com o
aumento de velocidade e reducdo da geometria. Esta caracteristica deve
ser avaliada cuidadosamente de modo a se evitar projetos invidveis.
Além disto, deve-se também garantir a eficiéncia energética adequada
do sistema.
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1.4  Objetivo

Recentes avangos realizados nos processos de fabricacdo tém
permitido o desenvolvimento de compressores com tolerancias de folgas
cada vez menores. As perdas por vazamentos em compressores rotativos
de pistdo rolante, as quais anteriormente inviabilizavam a sua aplicacao
em determinados sistemas de condicionamento térmico, tém sido
reduzidas com a maior precisdo geométrica na manufatura dos seus
componentes, tornando-os competitivos em condi¢fes anteriormente
exclusivas do compressor alternativo. O compressor alternativo é uma
tecnologia consolidada em diversas aplicacGes, sendo objeto de
continuas pesquisas para o aumento de sua eficiéncia energética. De
fato, o desempenho e a aplicacdo de ambos os tipos de compressores
tém sofrido mudangas.

O presente trabalho objetiva uma analise comparativa detalhada
dos desempenhos termodinamicos dos compressores alternativo e
rotativo de pistdo rolante, procurando identificar as principais vantagens
e desvantagens inerentes a cada equipamento. Para efeito desta analise,
0s compressores sdo avaliados para uma condicdo tipica de bomba de
calor, com capacidade de aquecimento de 1,4kW em um sistema
operando com o fluido refrigerante R134a. Os compressores s&o
dimensionados e os seus desempenhos analisados também em diferentes
rotacOes para fins de miniaturizacéo.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

A avaliacdo de um compressor pode ser realizada por alguns
parametros-chave, tais como consumo de energia, impacto ambiental e
custos de fabricacdo. O compressor alternativo possui uma tecnologia
bastante consolidada, sendo aplicado em uma ampla faixa de capacidade
de refrigeracdo, desde escalas domésticas até industriais. Com o0s
avancos nos métodos de fabricacdo de alta precisdo, tecnologias de
compressao como o compressor scroll e 0 compressor de pistdo rolante,
muito afetados por vazamentos e desgaste mecénico, ganharam espaco
para aplicacGes em determinadas faixas de capacidade e, atualmente, séo
produzidos em grande escala.

Diversos trabalhos tém sido publicados no éambito do
desenvolvimento de compressores de refrigeracdo, conforme constatado
por Gomes e Deschamps (2007), incluindo esforcos para previsdo de
efeitos de transferéncia de calor e otimizacGes geométricas. Mas,
curiosamente, pouca atencdo tem sido dada a analise comparativa de
compressores, especialmente de compressores alternativo e rotativo de
pistdo rolante, amplamente utilizados em refrigeradores domésticos e
condicionadores de ar, respectivamente.

A revisdo bibliogréafica a ser apresentada neste capitulo é dividida
em quatro partes. Na primeira sdo apresentadas analises comparativas de
compressores, enguanto que na segunda sdo agrupados os estudos
relevantes a modelacdo da transferéncia de calor em compressores e
investigagdes experimentais desenvolvidas para validar alguns desses
métodos. Na terceira parte, apresenta-se um panorama das principais
abordagens matematicas para a previsdo do desempenho de
compressores. Por fim, na quarta parte, os objetivos especificos do
presente trabalho sdo indicados a partir da revisdo do estado da arte para
compressores alternativo e rotativo de pistdo rolante.

2.1  Analise Comparativa de Compressores

Tassou e Qureshi (1997) compararam as eficiéncias energéticas
dos compressores alternativo semi-hermético, alternativo tipo aberto e
do compressor de palhetas rotativas tipo aberto para diferentes rotacées
e para diferentes raz6es de pressao. Utilizando formulacdes matematicas
especificas a cada compressor, os autores simularam os equipamentos
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acoplados a sistemas de condicionamento de ar para a previsdo de
desempenho médio durante uma temporada de verdo em dois diferentes
casos de refrigeracdo: (i) regido geografica com clima ameno e (ii)
regido de clima quente. Foram obtidos coeficientes de performance
sazonais (SCOP) para os sistemas operando com 0s trés mecanismos de
compressao, tendo motores de rotacdo simples e variavel. Foi adotado
nos testes o fluido refrigerante R22, sendo a capacidade nominal do
sistema de refrigeracdo de 25kW.

Na comparagdo dos motores, foi observado que a inclusdo dos
inversores de frequéncia para controle da rotacdo resulta no aumento de
perdas de eficiéncia elétrica. Os compressores com motores de rotacdo
Unica (MDC - Direct Motor Driven Compressor) apresentaram
coeficiente de performance 5% maior que aqueles detentores de motores
com frequéncia modulada (IDC - Inverter Driven Compressor)
operando a mesma rotacdo. No entanto, as ineficiéncias adicionais de
conversdao de energia elétrica em mecanica nos motores IDC foram
compensadas por aumentos de eficiéncia do sistema quando o0s
compressores operaram com rotagdo variavel. De fato, na maior parte do
tempo, os compressores puderam trabalhar com rotacdo menor que a
nominal para adequar a capacidade de refrigeracdo & da carga térmica
instantanea. Isto permitiu 0 aumento de eficiéncia de troca térmica no
evaporador e no condensador, reducdo da razdo de compressdo e
consequente reducédo do torque no motor.

Na comparacdo dos mecanismos de compressdo, 0 CoOmpressor
alternativo do tipo aberto apresentou os maiores coeficientes de
performance entre os trés. Em relacdo ao compressor alternativo semi-
hermético, o compressor aberto originou um menor superaguecimento
do fluido na sucgdo, permitindo maiores valores de eficiéncia
volumétrica e menor trabalho especifico de compressdo. Em relagdo ao
compressor rotativo, ambos 0s compressores alternativos apresentaram
menores perdas por vazamento no processo de compressdo, além de
menores perdas por fricgdo, uma vez que o rotativo tem suas palhetas
em contato direto e em movimento relativo com o cilindro.

Os resultados dos coeficientes de performance para os trés
mecanismos operando com o0s motores MDC e IDC com rotacdo
nominal fixa e varidvel estdo apresentados na Tabela 2.1. Apesar de o
compressor de palhetas rotativas ndo ser objeto de analise no presente
trabalho, a relevancia de sua avaliacdo se sustenta no fato de ele
apresentar caracteristicas semelhantes de vazamento e de perdas
mecanicas aquelas do compressor de pistdo rolante.
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Tabela 2.1 — Coeficientes de performance sazonais para diferentes
configuracGes de compressores. (Tassou e Qureshi, 1997).

Tipo de . -
Copmpressor Caso (i) Caso (ii)
'3 = 3 =2
o E£g5 £% g £%
o £ g 5z| 8 £% &=
a 3°% a a-
Eacl)ltr;?it\a}; 352 335 363|301 28 330
@'ﬁiﬂ%‘;ﬁfg) 424 403 474 | 351 334 351
Alterr.1at|vO - 401 381 419 | 357 339 357
(Semi-Hermético)

Collings et al. (2002) compararam os desempenhos dos
mecanismos do tipo scroll, alternativo e rotativo de pistdo rolante,
procurando identificar a tecnologia mais adequada para operagdo com o
fluido R744 (CO,). Os trés mecanismos foram dimensionados para ter o
mesmo deslocamento volumétrico e foram testados em uma condicdo de
aplicacdo caracteristica de condicionamento de ar, com a utilizacdo de
dois fluidos refrigerantes: R22 e R744. Os aspectos analisados foram
vazamento, transferéncia de calor e torque.

O compressor alternativo apresentou melhor vedagdo entre os
trés, embora tenha obtido maior pico de torque durante um ciclo de
compressao. O compressor de pistdo rolante obteve um desempenho
intermediario nas trés categorias. Por fim, o compressor scroll
apresentou melhores resultados de torque devido a um comportamento
estavel ao longo de um ciclo e as maiores taxas de liberacdo de calor
durante a compressao, permitindo reducdo de trabalho termodinamico.
Em contrapartida, obteve as maiores perdas por vazamentos. De fato,
nenhum mecanismo se destacou em todos os aspectos de desempenho e
os autores concluiram que a escolha e fabricagio do melhor
equipamento dependerdo basicamente das necessidades da aplicacéo e
da habilidade do projetista.

Nos trabalhos de Gomes (2006) e Gomes e Deschamps (2007)
também foram comparados os mecanismos de compressdo scroll,
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alternativo e de pistdo rolante para faixas de capacidade de refrigeracéo
domeéstica e comercial. As condigdes de operacdo para ambos 0s estudos
foram de baixa pressdo de evaporacdo e rotacdo do motor de cada um
dos compressores fixada em 50Hz. Nas analises de refrigeracdo
domeéstica, utilizou-se o fluido refrigerante R134a para os trés tipos de
mecanismo, enquanto que para a capacidade comercial foi utilizado o
fluido R290. O compressor alternativo apresentou o melhor coeficiente
de performance termodinamico para baixas capacidades, enquanto que o
rotativo de pistdo rolante obteve os piores resultados. No entanto, os
desempenhos se inverteram para capacidades de refrigeracdo comercial,
com os efeitos de vazamento do compressor rotativo perdendo
relevancia e as perdas em véalvulas do compressor alternativo
aumentando drasticamente. Além disso, a auséncia de valvula de succdo
no compressor de pistdo rolante permite que suas perdas no processo de
succao sejam muito inferiores as do alternativo.

2,6 -
I —
2,5 + o
2,4
23 .
22 A--------n------*----
E‘ 2,1
o
Q20 +
19 ¢ g Alternativo
| Pistdo Rolante
1,7 + emes el
116 I I ! L 1 ]
0 50 100 150 200 250 300
Q[wl]

Figura 2.1 — Coeficiente de performance termodindmico para baixas
capacidades de refrigeracdo. (Adaptado de Gomes, 2006).

Um aspecto positivo das comparacdes € que 0S compressores
tiveram suas geometrias otimizadas numericamente para obtencdo do
méaximo coeficiente de performance em cada uma das capacidades
consideradas. Apesar disso, foram assumidas simplificacfes de andlise
pela ndo consideracdo do efeito de superaquecimento do gas e da
dindmica do escoamento pulsante nos sistemas de succéo e descarga. No
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caso de compressores alternativos, esta deficiéncia do modelo
impossibilita analises detalhadas das principais fontes de perdas
termodindmicas. Os resultados de coeficiente de performance
termodindmico para 0s compressores de aplicacdes doméstica e
comercial encontram-se apresentados na Figura 2.1 e Figura 2.2,
respectivamente.
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Figura 2.2 — Coeficiente de performance termodinamico para
capacidades de refrigeracdo de escala comercial. (Adaptado de Gomes e
Deschamps, 2007).

Sathe et al. (2008), avaliaram o desempenho de um compressor
de pistdo rolante da marca Aspen de dimensbes miniaturizadas para
aplicacdo em sistemas de refrigeracdo de componentes eletrdnicos.
Testes em bancada experimental foram conduzidos utilizando um
protétipo de rotacdo variavel e os resultados foram comparados com
dados de desempenho de dois outros microcompressores da literatura:
um compressor alternativo da marca Hitachi e um compressor de pistdo
rolante da marca Engel, ambos de rotacdo Unica. As especificacGes do
compressor testado no trabalho de Sathe et al. (2008) encontram-se na
Tabela 2.2, enquanto que os resultados comparativos, na Tabela 2.3.

E possivel observar através dos resultados que o fato de o
compressor Aspen poder operar com rotagdo varidvel, permitiu que o
sistema de refrigeracdo atingisse resultados de capacidade de até 490W,
cerca de duas vezes maior que as capacidades maximas alcancadas com
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0S outros compressores, sem comprometer, contudo, resultados de COP
do sistema. Chama a atencdo também sua portabilidade caracterizada
por seu peso e volume de camara consideravelmente inferiores as
dimensfes dos outros dois compressores. Na Figura 2.3, é possivel
observar o pequeno tamanho do compressor. Com isto, 0 compressor de
pistdo rolante apresentou-se adequado para aplicagdo em sistemas
miniaturizados de refrigeracdo de componentes microeletrnicos.

Tabela 2.2 — Especificacdes do compressor de pistdo rolante testado.
(Sathe et al.,2008).

Fluido refrigerante R134a
Oleo lubrificante N Calgon RL68H
Polio Ester

. s x 2000rpm a
Faixa de variagdo da rotagédo 6500rpm
Faixa de temperatura de evaporagéo -18°C a 24°C
Faixa de temperatura de condensacdo 27°Ca71°C
Maxima temperatura de descarga 130°C
Maéaxima razdo de compressao 8:1

Tabela 2.3 — Comparacéo de compressores miniaturizados. (Sathe et
al.,2008).

Engel Hitachi Aspen

Modelo do Compressor (Rotativo)  (Alternativo) (Rotativo)

Dimensoes
Deslocamento (cc) 2,3 2,0 1,4
Peso (kg) 2,8 4,3 0,6
Desempenho com R134a
Raz&o de Presséo 2,1a32 19a3,0 20a35
x 3000 a
Rotacdo (rpm) 2000 2000 6000
. o 57,0 a 73,2 a
0 1 L
Eficiéncia Volumétrica (%) 793 58,1a73,0 905
Eficiéncia Isentrépica 40,6 a 44,1a
Global (%) 59,5 43.2256,5 70,3
Capacidade de Refrigeracao 130,1a 152,2 a 160,2 a
(W) 256,4 208,8 489,6

COP do Sistema 3,0a5,7 2,6a3,7 21la74
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Figura 2.3 — Protétipo do compressor de pistdo rolante.

2.2 Modelos de Transferéncia de Calor

Os efeitos de transferéncia de calor inerentes ao processo de
compressdo sdo fatores determinantes da eficiéncia de um compressor.
No entanto, a estimativa de quantidades vinculadas a este fenémeno é
complexa, de forma que diversas pesquisas tém sido realizadas a
respeito deste assunto ao longo dos Ultimos vinte anos. Em
compressores aplicados a refrigeracdo com elevadas razdes de pressdo,
as perdas termodindmicas compdem as maiores fontes de ineficiéncia.

Vazamento
4%

Figura 2.4 — Fontes de irreversibilidade termodinamica em um
compressor alternativo de 900 BTU/h, operando com R134a. (Ribas et
al., 2008).
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Em um levantamento de fontes de irreversibilidades
termodindmicas de um compressor alternativo de alta eficiéncia, Ribas
et al. (2008) identificaram que o superaquecimento do fluido
refrigerante resulta em quase metade das perdas. As ineficiéncias
restantes estdo relacionadas a perdas de carga por atrito viscoso no
escoamento durante as etapas de succdo e descarga, bem como
vazamento através da folga pistdo-cilindro, conforme indicados na
Figura 2.3.

O superaquecimento indesejavel do fluido, desde a linha de
succ¢do e durante parte do processo de compressao, € resultado de trocas
térmicas com componentes aquecidos pela geracdo de calor na
compressao, nos mancais e no motor. Do ponto de vista termodinamico,
um sistema de succdo bem isolado termicamente até a camara de
compressdo poderia solucionar este problema. No entanto, conforme
ressaltam Meyer e Thompson (1990), outros requisitos de projeto como
atenuacdo de ruido, separacdo da mistura 6leo e refrigerante e reducéo
do torque de partida do motor demandam solucdes mais elaboradas para
0 sistema de succao.

Meyer e Thompson (1990) apresentaram uma das primeiras
propostas de modelos de transferéncia de calor aplicados a compressores
alternativos, na qual a temperatura de suc¢do é obtida de balancos de
energia entre alguns componentes. Contribuicbes convectivas e
radiativas sdo levadas em consideragdo, sendo que correlagbes para
conveccdo foram obtidas da literatura disponivel e também
empiricamente. Por outro lado, a conducdo de calor entre o0s
componentes foi negligenciada. Os autores observaram que os niveis de
temperatura estimados na linha de sucgdo seguiam a mesma tendéncia
de dados experimentais, apesar de certa discrepancia em algumas
condicdes de operacdo especificas. Ademais, observaram também que
os coeficientes globais de transferéncia de calor demonstraram-se
insensiveis ao tipo de refrigerante empregado nos testes. Por fim, os
autores identificaram que para cada adicional de 6°C de
superaquecimento hd uma redugdo de 1% na eficiéncia energética
global.

Liu e Soedel (1992) utilizaram uma abordagem integral similar &
de Meyer e Thompson (1990) aplicada a um compressor de pistdo
rolante com rotacdo variavel. O principal objetivo foi prever as
temperaturas de succdo e do processo de compressdo para diferentes
rotagcGes. Uma importante contribuicdo desse trabalho foi a proposta de
um coeficiente de convec¢do da literatura para a transferéncia de calor
no interior do cilindro de compressdo, aproximado por um escoamento



Revisdo Bibliogréafica 15

em tubo espiral com secéo retangular. Tal correlagdo foi posteriormente
testada e validada com dados experimentais obtidos por Puff e Souza
(1994) e, assim, sera utilizada no presente trabalho.

Todescat et al. (1992) também propuseram uma analise integral
baseada em coeficientes globais de transferéncia de calor para
determinados componentes de compressores. Nesse método, balangos de
energia e interagBes térmicas entre os componentes foram resolvidos de
forma acoplada atendendo a conservagdo da energia em todo o
compressor. Para dadas condicbes de desempenho, tais como vazdo
maéssica, poténcia elétrica, eficiéncias elétrica e mecénica e conhecendo-
se o coeficiente global referente a cada componente, é possivel obter o
campo de temperaturas em pontos convenientemente selecionados.

Os coeficientes globais de transferéncia de calor sdo obtidos de
balangos de energia em cada componente por meio de medicGes de
temperatura em diversos pontos do compressor considerando uma
determinada condicdo de operacdo. Assumindo a hipotese de que tais
coeficientes globais sdo insensiveis a condicdo de operagdo, eles séo
adotados para a previsdo do campo de temperaturas em outras
condi¢des. Todescat et al. (1992) utilizaram esse modelo térmico
acoplado a outro modelo para a simulagdo do processo de compressao,
obtendo resultados que concordam com dados experimentais. Em
funcdo de seu baixo custo computacional e acuracia satisfatoria dos
resultados, esse modelo sera adotado no presente trabalho para a
otimizacdo geométrica dos compressores.

Os métodos até entdo apresentados tiveram validacOes
experimentais por simples balancos de energia nos compressores,
caracterizados com base apenas em medicGes de temperaturas, de vazéo
massica e de consumo energético. Dutra (2008) realizou uma
investigacdo experimental com o objetivo de medir fluxos de calor em
componentes de um compressor alternativo. O autor obteve coeficientes
locais de transferéncia de calor e, por esta abordagem detalhada,
corroborou 0 método dos coeficientes globais de balangos de energia.
Além disso, Dutra (2008) observou que os coeficientes medidos em
alguns componentes ndo apresentaram variagdes significativas quando
variagdes de até 25% foram introduzidas na vazdo maéssica, validando
assim, a hipétese de insensibilidade dos coeficientes de transferéncia de
calor abordada nos modelos de Meyer e Thompson (1990) e de Todescat
et al. (1992). Na Figura 2.4 e na Figura 2.5, sdo apresentados os
resultados de medigéo para fluxo de calor e coeficiente de conveccéo em
diferentes regides na superficie externa da carcaca de um compressor
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alternativo operando sob duas condic¢des de temperatura de evaporagéo e
condensacdo (Dutra e Deschamps, 2010).
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Figura 2.5 — Medic@es de fluxo de calor na superficie externa da
carcaca para duas condicdes de operacéo. (Adaptado de Dutra e
Deschamps, 2010).
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Figura 2.6 — Coeficientes de transferéncia de calor na superficie externa
da carcaca para duas condicdes de operacdo. (Adaptado de Dutra e
Deschamps, 2010).
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Bezerra et al. (2010) utilizaram o modelo global de transferéncia
de calor proposto por Todescat et al. (1992) para prever a temperatura
de succdo em um compressor alternativo de rotacdo varidvel. Resultados
numéricos e experimentais foram apresentados para duas condi¢Ges de
refrigeracéo e cinco rotagfes do compressor. Na analise comparativa de
variacdo da vazdo massica pela modulacdo da rotagdo, observou-se que
para variagdes de até 40% na vazdo, em relagdo a condicdo adotada na
calibragdo dos coeficientes globais, as previsdes para a temperatura de
succdo concordaram com dados experimentais. Entretanto, quando
dobrado o valor da vazéo, os resultados comparativos para a temperatura
de succdo foram significativamente discrepantes. Isto pelo fato de a
intensificagdo das trocas térmicas causada pelo aumento consideravel da
velocidade do escoamento ndo ser levada em conta no modelo,
incorrendo assim em valores subestimados da transferéncia de calor
convectiva nos componentes. Deste modo, Bezerra et al. (2010)
concluiram que a abordagem proposta por Todescat et al. (1992) é
valida dentro de uma faixa restrita em torno da condi¢do assumida para
a calibracdo dos coeficientes globais.

Com o prop6sito de prever de forma mais detalhada os niveis de
temperatura em diversas regides do compressor, Padhy (1992), Padhy e
Dwivedi (1994), Ooi (2003) e Almbauer et al. (2006) aplicaram o
método da condutancia térmica global aos compressores alternativo e
rotativo de pistdo rolante. De maneira geral, os autores dividiram os
componentes do compressor em diversos elementos, convenientemente
ordenados. Na Figura 2.6, é apresentado como exemplo uma
representacdo esquematica do modelo simplificado da geometria de um
compressor alternativo adotado para a avaliacdo da transferéncia de
calor. Conforme se pode observar, os volumes de controle que dividem
0s componentes sdo selecionados estrategicamente de modo a ser
possivel assumir a hip6tese de homogeneidade de temperatura em cada
elemento. Além disso, essa abordagem considera que ndo ha variacdo
nas propriedades termodinamicas e do escoamento com o tempo.
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(S

Figura 2.7 — Configuracdo simplificada de um compressor alternativo
para efeitos de calculo de transferéncia de calor. (Reproduzido de Ooi,
2003).

Nos trabalhos de Padhy (1992), Padhy e Dwivedi (1994) e de Ooi
(2003), a transferéncia de calor por conveccdo nas interfaces de cada
componente foram calculados por correlagbes obtidas, principalmente,
da literatura. Transferéncia de calor por radiagdo e conducéo de calor
entre os elementos também foi calculada. A partir da conservacdo da
energia e da conservacdo da massa, as equagdes foram acopladas de tal
forma a constituirem um sistema de equacfes que permite a solucéo do
campo de temperaturas. A maior parte dos resultados tedricos se
mostrou em concordancia com dados experimentais. No entanto, o
modelo do compressor alternativo apresentou discrepancia em alguns
pontos, obtendo estimativas piores que as do modelo utilizado para o
compressor de pistdo rolante. Isto pode ter ocorrido pelo fato de a
geometria do conjunto mecénico do compressor alternativo ser mais
complexa, dificultando a simplificacdo geométrica. Nesses tipos de
modelos, os elementos devem ser escolhidos de forma cuidadosa, pois
simplificagbes demasiadas para a adequagdo de correlagbes de
transferéncia de calor podem levar a resultados de baixa acuracia.
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A fim de aumentar a acurdcia dos célculos em geometrias
complexas, Almbauer et al. (2006) aplicaram o método TNW (Thermal
Network Approach) para alguns componentes de um compressor
alternativo. A diferenca basica entre essa abordagem e aquela de Padhy
(1992) e Ooi (2003) é que os elementos sélidos sdo subdivididos (Figura
2.7) e a conducéo de calor é calculada por fungdes de transferéncia de
calor conforme a equacdo (2.1). Estas fun¢des sdo assumidas como
independentes da condi¢do de operacdo e podem ser obtidas por um
processo de calibragdo numérico ou experimental. Almbauer et al.
(2006) compararam resultados do método TNW com aqueles de uma
simulacdo por volumes finitos para duas situacfes. O desvio observado
entre os campos de temperaturas das duas abordagens foi inferior a
0,45K. No entanto, a hipétese de funcbes de transferéncia de calor
constantes foi inconsistente para algumas regides onde a diferenca de
temperatura foi muito pequena, o que pode inviabilizar calculos de fluxo
de energia térmica.

Placa de
Cabecote  Valvulas Cilindro

e ——m———— =T - - ¢

Figura 2.8 — Segmentacéo do cilindro, placa de valvulas e tampa para
aplicacao do método TNW. (Adaptado de Almbauer et al., 2006).

HTF = 2Q (2.1)
T
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Ribas (2007) e Schreiner et al. (2009) propuseram um método
hibrido para avaliar a transferéncia de calor em compressores
alternativos. A difusdo de calor nas regides sélidas é resolvida através
de uma formulacdo diferencial e a variacdo de temperatura do gas é
resolvida pela abordagem integral de Todescat et al. (1992). Ambas as
formulagdes sdo acopladas através das trocas térmicas nas interfaces
fluido-sélido. Temperaturas medidas em alguns pontos das regibes
solidas sdo necessarias como condi¢cBes de contorno. Este tipo de
modelacdo é um dos mais convenientes para a analise térmica de
componentes de compressores, pois alia baixo custo computacional e
descricao detalhada da condugdo de calor nos elementos solidos.

ModelacBes numéricas com formulagdo diferencial, tanto para o
fluido refrigerante que escoa pelo ambiente interno do compressor,
guanto para os componentes sélidos estdo também disponiveis na
literatura (Raja et al., 2003). Apesar de permitirem resultados de
distribuicdo de temperaturas em qualquer regido dentro do dominio de
simula¢do, demandam altos custos computacionais, tornando sua
aplicacdo proibitiva em trabalhos de otimizagdo geométrica de
compressores atualmente.

2.3 Modelos de Simulagdo do Ciclo de Compressdo

Os modelos matematicos de ciclo de compressdo podem ser
classificados em trés categorias: modelos de ajustes de curvas, modelos
semi-empiricos e modelos detalhados. No primeiro caso, as abordagens
utilizadas sdo meramente matematicas, desconsiderando conceitos
fisicos. Isto torna as andlises restritas a regides de interpolacdo ou
extrapolacdo préximas aos pontos de ajuste. Além disso, ha a
necessidade de grande quantidade de dados experimentais para
calibragdo das curvas. Abordagem deste tipo pode ser encontrada no
trabalho de Tassou e Qureshi (1997). Os modelos semi-empiricos,
utilizam-se de equagdes analiticas de desempenho termodindmico
incluindo fatores de correcdo para ajuste a dados experimentais. Por
reunirem a capacidade de obtencdo de resultados globais de desempenho
a um baixo custo computacional, tais modelos sdo normalmente
acoplados a simulagdes transientes de sistemas de refrigeracdo. Nesta
classificagdo encontram-se os trabalhos de Negréo et al. (2011), Navarro
et al. (2007) e Stouffs et al. (2001). J& os modelos detalhados permitem
a avaliacdo transiente do ciclo de compressdo, como dindmica de
vélvulas, escoamentos através de orificios, transferéncia de calor e
evolucdo das propriedades termodinamicas do fluido, como pressdo e
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temperatura, ao longo do ciclo. Esses modelos sdo comumente
empregados em projetos de compressores, podendo ser encontrados na
literatura divididos entre abordagens integrais e diferenciais. Os
modelos integrais estdo mais disseminados, podendo ser descritos nos
trabalhos de Longo e Gasparella (2003) e de Srinivas e Padmanabhan
(2002) para compressores alternativos. Para compressores do tipo
rotativo de pistdo rolante, podem-se citar os trabalhos de Krueger
(1988), Ooi e Wong (1996) e, mais recentemente, de Ooi (2008).
Abordagens deste tipo serdo empregadas no presente trabalho. Por fim,
como exemplos de modelos diferenciais pode-se citar analise pelo
método de volumes finitos desenvolvida por Pereira et al. (2008) do
escoamento tridimensional e turbulento em compressores. Abordagens
deste tipo apresentam alto custo computacional e sdo utilizadas em
analises refinadas de projetos como, por exemplo, o desenvolvimento e
testes de novas concepcdes de valvulas. Além disso, tais modelos
podem também ser empregados para determinacdo de pardmetros de
entrada dos modelos semi-empiricos ou detalhados integrais, tais como
areas efetivas de forca e de escoamento ou correlagBes de transferéncia
de calor entre o fluido e as paredes do cilindro.

2.4 Objetivos Especificos

A partir da revisdo da literatura e das consideracfes apresentadas
nas secOes anteriores, esta dissertacdo objetiva uma analise comparativa
detalhada das eficiéncias isentropica e volumétrica de compressores
alternativo e de pistdo rolante para aplicacdo em bombas de calor.

Inventarios sdo apresentados para as principais perdas no ciclo de
compressao. Considerando a eficiéncia isentropica, as perdas se referem
ao escoamento de refrigerante através dos sistemas de succdo e descarga
e ao trabalho efetivo de compressdo, o qual é afetado por vazamentos,
superaquecimento, dindmica de valvulas, entre outros. Considerando a
estratificacdo dos aspectos que afetam a eficiéncia volumétrica,
analisam-se perdas devido a vazamentos, refluxos nos processos de
succdo e descarga, expansdo do gas confinado no volume morto e a
perda no processo de admissdo do fluido ao interior do cilindro.

O conhecimento do superaquecimento do fluido refrigerante
antes de sua admissdo no compressor é fundamental para uma correta
andlise de seu desempenho. Deste modo, esse fenbmeno também ¢
contemplado e incluso nos inventdrios de perdas em eficiéncias
isentropica e volumétrica.
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Para efeito desta andlise, os compressores sdo avaliados para
temperaturas de evaporacdo e de condensacdo iguais a 10°C e 55°C,
respectivamente. A vazdo massica alvo é de 25kg/h, buscando
proporcionar ao sistema a capacidade de aquecimento de 1,4kW. A fim
de se investigar a possibilidade de miniaturizagdo, 0os compressores séo
dimensionados e os seus desempenhos analisados em trés rotacOes:
50Hz, 100Hz e 200Hz.



3 MODELOS MATEMATICOS

Neste capitulo, encontram-se apresentados 0s modelos
matematicos referentes aos ciclos de compressdo de compressores
alternativo e de pistdo rolante. Além disso, apresentam-se também os
respectivos modelos de transferéncia de calor que devem ser acoplados
aos modelos de simulacdo de modo a atualizar os campos de
temperaturas.

Existem diversos modelos matematicos para a simulacdo dos
compressores alternativo e de pistdo rolante, de acordo com o objetivo
da analise requerida. No presente estudo adotam-se modelos propostos
por Ussyk (1983), Todescat et al. (1992), Fagotti (1997) e Deschamps et
al. (2002) para o compressor alternativo e por Puff e Souza (1994) para
0 compressor rotativo de pistdo rolante. No entanto, uma série de
modifica¢BGes foram introduzidas nos modelos do compressor de pistdo
rolante a fim de viabilizar o atendimento dos objetivos, listados a seguir:

e Implementacdo da equagdo da energia na forma completa

(Todescat et al., 1992), incluindo uma correlagdo de conveccgao

(Liu e Soedel, 1992) para célculo da evolucdo da temperatura do

gas no interior do cilindro;

e Introducdo de um modelo de mistura de 6leo e fluido refrigerante
para calculo de vazamentos nas camaras de succdo e de
compressao;

e Desenvolvimento e ajuste de correlagbes para os coeficientes
globais de transferéncia de calor para os diversos componentes do
Compressor.

3.1 Modelagem do Ciclo de Compresséo

Uma formulacdo global para o processo de compressdo em
compressores de deslocamento positivo pode ser representada de forma
generalizada por quatro sistemas de equacdes (Soedel, 1972):

i. Equacbes para variacdo de parametros geométricos do
compressor em funcéo do angulo de manivela ou do excéntrico;
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ii. Equacbes para descrever a variagdo das propriedades
termodindmicas do fluido nos diversos processos do ciclo de
compressao;

iii. Equacbes para estimar vazBes massicas em orificios e
vazamentos através de folgas;

iv. EquacGes para descrever a dinamica dos sistemas de valvulas.

Nos modelos de simulagdo dos ciclos de compressdo, a
temperatura instantanea do fluido é obtida utilizando-se a equacdo da
conservagdo da energia escrita na forma integral. Portanto, ndo-
homogeneidades sdo negligenciadas e um Unico valor para a presséo,
temperatura e volume especifico descrevem o estado termodinamico
instantaneo do fluido no interior do cilindro de compressdo. Algumas
propriedades, tais como pressao, entalpia e viscosidade, sdo obtidas por
meio de uma rotina externa acoplada ao programa. A transferéncia
convectiva de calor nas superficies dos cilindros de compressao ¢ obtida
por correlacdes de Nusselt disponiveis na literatura, enquanto que a
temperatura nas superficies deve ser prescrita. As vazdes massicas
através dos orificios de sucgdo e descarga sao obtidas com referéncia a
um escoamento compressivel, isentrpico em bocal convergente-
divergente. O efeito de irreversibilidades sobre a vazdo é introduzido
através de fatores de correcdo obtidos experimentalmente ou
numericamente. A dindmica de valvulas é modelada através de um
sistema massa-mola amortecido com um grau de liberdade. Para o
compressor alternativo, a pulsagdo nas cAmaras de succéo e descarga foi
considerada utilizando-se uma formulacdo unidimensional de
escoamento compressivel. Os vazamentos encontrados nesses
compressores sdo de naturezas distintas e, desta forma, consideragdes
especificas devem ser realizadas para as diferentes folgas. As
formulagBes completas para os ciclos de compressdo dos compressores
alternativo e de pistdo rolante serdo apresentadas a seguir.

3.2 Cinemética dos Mecanismos de Compressao
3.2.1 Compressor Alternativo

No compressor alternativo, um ciclo de compressdo se da com
uma rotacdo completa (360°) do eixo do mancal. O volume instantaneo
da camara é proporcional a posicdo do pistdo, caracterizada na Figura
3.1 como y(0) e representado por:
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y(8) = Cppys — [—e cos6 + (CZ — (esenf — dm)z)l/z] (3.1)

Na equacdo (3.1), Cpys € a distancia entre o ponto morto superior
e 0 centro do eixo mecanico acionador, Cz, 0 comprimento da biela do
pistdo, e a excentricidade, d,,, a distancia entre 0 eixo de simetria do
pistdo e 0 eixo mecanico e 6 é a posicao angular do eixo mecanico.

Desta forma, o volume instantdneo da cdmara de compresséo
V.. (6) pode ser assim escrito:

2
7Dgj;

Vec(0) = TY(Q) + Vi (3.2)

onde V,,, é o volume morto e D; o didmetro do cilindro.

Vee(0). L
| Cpus
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Figura 3.1 — Relagdes geométricas do compressor alternativo.
(Reproduzido de Gomes, 2006).

[N

E possivel também expressar a equagio do volume instantaneo
da cdmara de compressdao como uma funcdo do tempo, usando a
seguinte relacdo entre o angulo de manivela 6 e o tempo t:

o) =2 ft (3.3)

com f sendo a rotagdo do eixo do motor do compressor.
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3.2.2  Compressor de Pistdo Rolante

Para o compressor rotativo, duas cdmaras sdo formadas ao longo
do ciclo de compressdo, tendo como fronteiras o préprio cilindro, o
pistdo e a palheta, conforme ilustrado na Figura 3.2.

Na camara de suc¢do ocorre a admissdo do gas, enquanto que 0s
processos de compressdo e descarga competem a camara de
compressdo. Diferentemente do compressor alternativo, um volume
material contendo uma porc¢do de fluido é submetido ao ciclo completo
de compressdo apds um giro de 720° do eixo do mancal. O modelo
matematico desse compressor encontra-se disponivel em Krueger (1988)
e Gomes (2006). Maiores detalhes a respeito da cinematica do
mecanismo podem ser encontrados em Gasche (1996).

Camara de Sucgao

C=A+B Detalhe da Ponta da Palheta

Camara de Compressao

Figura 3.2 — RelagBes geométricas do compressor de pistéo rolante.
(Reproduzido de Gomes, 2006).

O volume total das duas cdmaras do compressor pode ser obtido
pela soma de trés parcelas: (i) volume deslocado, V 4.; (ii) volume do
orificio de descarga, V,,; e (iii) volume formado na regido de contato da
ponta da palheta com o pistdo rolante, Vv,. Esses volumes sdo
representados matematicamente pelas equaces de (3.4) a (3.7).

Vi=Viges + Vi + 9, (3.4)
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Vides= T[hc(R? - Rz%) (3.5)
nD?

Vm= 40d hOd (36)

V4= Aghe 3.7)

onde,

A, = szBb ~ Ry By, cos [ar: sen (ZB—}é’b)] ~ R? [arc s:n (28_15)1,)] (3.8)

Nas equacOes acima, D,4 € h,q4 representam o didmetro e a altura
do orificio de descarga, respectivamente, R, 0 raio interno do cilindro,
Ry, 0 raio do pistdo e h,, a altura do cilindro.

A érea A, (Figura 3.2) é calculada com base na espessura B, da
palheta e no raio de curvatura da ponta da palheta R,. Com isto, 0
volume da camara de compressdo, V..(6), presente na equacdo (3.9),
pode ser entendido como a subtracdo do volume da cadmara de succéo,
V.s(6), e do volume ocupado pela palheta no interior do conjunto pistdo
cilindro, v, (0), ao volume total v,.

Vec(0) =V, —Vs(6) =V, (6) (3.9)
O volume da camara de suc¢do V. (8) pode ser representado por:

v, (6)
. (3.10)

Ves(0) = Ve = Vo (0) — V4 (6) —

sendo V., V,-(0), V-(6) e V,(6) expressos pelas equacbes (3.11) a
(3.14).

1
V,c(6) = 5 RZh.6 (3.11)

1
V. (0) = szz;hc(B + arcsen(ERsend)) (3.12)
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1
Ve (0) = e h. C senf (3.13)

Nas expressdes acima, adotam-se 0s seguintes parametros
geométricos:

C = ecos® + R,y 1 — ER?sen?6 (3.15)
ER = /Rp (3.16)
D=R,—C (3.17)

3.3 Propriedades Termodinamicas do Fluido no Ciclo de
Compresséo

No ciclo de compressdo, 0s processos de sucgdo, compressao,
descarga e expansdo causam variagGes nas propriedades termodindmicas
do fluido. Estas variacfes sdo avaliadas a partir das equacdes de
conservagdo da massa e da energia e de uma equagdo de estado para o
gas.

A equacdo da conservagdo da energia pode ser representada na
forma integral como:

a N
af (pu) dv + j pu+pv)(V—Ve)-AdS
v s (3.18)

= —J G-Ads - pj Ve - ds
S S

Na equacdo (3.18), a taxa de variacdo da energia interna do gas
(primeiro termo do lado esquerdo) somado a energia carregada com a
massa através das fronteiras do volume de controle (segundo termo do
lado esquerdo) é igual ao calor (primeiro termo do lado direito) mais o
trabalho (segundo termo do lado direito) que cruzam as fronteiras do
volume de controle.
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O primeiro termo da equacdo (3.18) pode ser integrado, com a
hipotese de propriedade uniforme dentro do volume de controle, e
reescrito na forma da soma de dois termos:

d Ju amg
g av = m. 24, e 3.19
atv(pu) Mo T ot (3.19)

sendo m,; a massa de gas dentro do volume de controle. A variagdo da
energia interna para um fluido em um sistema de composi¢do quimica
fixa pode ser descrita pela equacdo (3.20), conforme detalhado em
Bejan (2006).

du= c, dT + (gT - p) dv (3.20)

com S sendo o coeficiente de expansdo térmica e k, o fator de
compressibilidade isotérmica, definidos da seguinte forma:

i)
= — %(Z—;)T (3.22)

Utilizando uma relacdo de Maxwell, é possivel chegar a seguinte
igualdade para a razdo entre o coeficiente de expanséo térmica e o fator
de compressibilidade isotérmica:

L),

Substituindo a equacdo (3.23) na (3.20) e inserindo o resultado
dessa substituicdo em (3.19), obtém-se:

a aT dp av amg
9 V= () r- )& 3.24
atfv (pw) dv = mg [C” o " (( ),, p) at] tuzy 32

aT
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A taxa de variacdo do volume especifico pode ser representada

por:
d a /v 1 ov d
v _ _(_) T Y e (3.25)
at at meg mg ot meg ot
e assim, a equacdo (3.24) pode ser reescrita como:
d aT
5]\1 (o) dv = mg [e, 5

N ((a_f’> T p> (ia_v v aﬂ)] (3.26)

oT v meg at meg at
n amG
Yo

Considerando a definicdo da entalpia especifica do fluido
h = u + pv, e rearranjando os termos da equacao acima, tem-se:

af g T
at v (pu) = MgCy at

ap av amg av (3.27)
* [(a—T)UT(a‘ v o) P
4 s
at

O segundo termo do lado esquerdo da equagdo (3.18) pode ser
integrado e representado da seguinte maneira:

f p(u+pv)(V = V:) -7 ds = E[mm hin — Tguch] (3.28)
S

a expressdo acima indica o balanco liquido de energia que atravessa as
fronteiras do volume de controle.

O primeiro termo do lado direito da equacdo (3.18) representa a
taxa de transferéncia de calor liquida através da fronteira do volume de
controle e pode ser escrito de forma mais compacta:
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_f G-nds =0 (3.29)
S

Finalmente, o segundo termo do lado direito da equacdo (3.18)
decorre da deformacdo do volume de controle pela acdo da presséo e
pode ser representado por:

- av
_ VA AS = —p—r 3.30
pfs Ve - dS P (3.30)

Substituindo as equagbes (3.27), (3.28), (3.29) e (3.30) na
equacdo (3.18) e relacionando a variagdo da massa no volume de
controle através de um balanco de massa nas fronteiras:

om , )
a_tG = Z[mm — Mgye] (3.31)

é possivel entdo determinar uma equagdo conveniente para descrever a
variacdo temporal da temperatura do fluido no volume de controle:

dT_ ! {Q"‘Emm (hin_h)

dr meg Cy
T (ap) av Z( . . )
p oT ) [p dt Min — Moyt ]

O calor trocado entre o fluido e superficies solidas do volume de
controle é avaliado através da Lei de Resfriamento de Newton:

(3.32)

Q = HyAy(Ty —T) (3:33)

sendo H,, o coeficiente de troca convectiva de calor, enquanto que 4, e
T,, sdo a area e a temperatura da superficie de troca. As correlagGes para
determinacdo de H, adequadas para cada compressor serao
apresentadas na sequéncia.

Conhecendo-se a densidade e a temperatura instantdneas no
volume de controle, pode-se obter a pressdo correspondente do gas
através de uma equacéo de estado:



32 Modelos Matematicos

pr=ppT) (3.34)

Neste trabalho, as propriedades do gas foram obtidas através do
programa REFPROP (NIST, 2007).

3.3.1 Convecgdo no Compressor Alternativo

Para o célculo do calor trocado entre o fluido e as paredes da
cdmara de compressdo, assume-se a hipétese de que a temperatura da
superficie é constante. A correlacdo classica para o nimero de Nusselt
proposta por Annand (1963) é utilizada para célculo do coeficiente de
troca convectiva de calor instantaneo:

H, D
¥ 7 — AReb (3.35)

Nu,, = k

onde k, € a condutividade térmica do fluido.

E R A |

msuc

m,., f.des

—
—
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_

Figura 3.3 — Transporte de massa e energia ho compressor alternativo.
(Reproduzido de Gomes, 2006).
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Ambas as constantes A e b assumem valores iguais a 0,7,
conforme sugestdo de Annand (1963), e 0 nimero de Reynolds, Re,,, €
definido por:

_ P VpisDcil
u

Re,, (3.36)

onde p e u sdo a densidade e a viscosidade do gas e Vs € a velocidade
média do pistdo:

Vs =4ef (3.37)

O transporte de energia no cilindro do compressor alternativo,
incluindo as vazdes massicas, é esquematizado na Figura 3.3. Os
Simbolos i, € Myer e representam os escoamentos nominal e por
refluxo através do orificio de succdo, respectivamente. Similarmente os
Simbolos 1ges € Tief qes rEPresentam as vazoes através do orificio de
descarga. O simbolo 7z, diz respeito a vazdo massica atraves da folga
minima, enquanto que W e Q referem-se ao trabalho e calor que cruzam
0 volume de controle no interior da cémara de compressao,
respectivamente.

3.3.2  Conveccdo no Compressor de Pistdo Rolante

Figura 3.4 — Transporte de energia e massa no compressor rotativo de
pistdo rolante. (Reproduzido de Gomes, 2006).
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As duas camaras formadas no compressor rotativo sdo analisadas
simultaneamente. A convecgdo do fluido que escoa no interior deste
compressor € aproximada a situacdo de um escoamento no interior de
um tubo curvilineo de secdo retangular (Shah e Joshi, 1987) e é da
seguinte forma:

Nu,,
Nug

D
- (1,0 +1,77 - ) (3.38)
Tmed

Sendo Nug o nimero de Nusselt da correlagdo de Dittus-Boelter para
escoamento no interior de tubo reto de secdo circular. Esta correlacdo é
valida para escoamentos turbulentos com nimeros de Reynolds acima
de 6000.

A aplicacdo desta correlacdo ao compressor de pistdo rolante foi
proposta por Liu e Soedel (1992), assumindo a seguinte forma:

Hw Dh

k

D
Nu,, = = 0,025 Rel®Pro* (1,0 +1,77 = ) (3-39)

Tmed

sendo Pr, o ndmero de Prandtl do gas e Dy, o diametro hidraulico
instantdneo da cAmara avaliada.

O raio médio do escoamento 1;,,.4 € dado pela média dos raios
do cilindro, R, e do pistdo, R,,, apresentados na Figura 3.2, ou seja:

R, + Rp
Tmed = 2

(3.40)

O diametro hidraulico instantaneo para cada cAmara é calculado
pela seguinte relacao:

Dy = e (3.41)
h — Aw '
com V. simbolizando o volume da cAmara em questéo.
Para o célculo do nimero de Reynolds,
VD
Re,, =P22" (3.42)

u
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assume-se que a velocidade média do escoamento é proporcional a
velocidade angular do pistdo w e ao raio do cilindro R, do seguinte
modo:

V =2 wR, (3.43)

O transporte de energia no cilindro do compressor rotativo,
incluindo as vazdes massicas, é esquematizado na Figura 3.4.

3.4  Modelagem dos Escoamentos

3.41 Vazdes Méassicas em Orificios

A vazdo de gas através dos orificios de succdo e descarga €
avaliada com referéncia a situacdo de um escoamento isentrépico em
bocal convergente-divergente:

P - (ﬂ)z/y_(ﬁ)y“/y (3.44)
e 070 (y = DRT, | \po Do

Conforme ilustrado na Figura 3.5, T, e p, correspondem a
temperatura de estagnacao e a pressdo a montante, respectivamente, e p
é a pressdo a jusante. De acordo com a equacdo (3.44), R é a constante
dogasey = (cp/cy) € arazédo de calores especificos.

A reducéo da vazdo devido as irreversibilidades no escoamento é
incluida através de um fator de correcdo que reduz a area do orificio a
uma &rea efetiva de escoamento, A,.. Assim, a vazdo real através da
vélvula é avaliada da seguinte forma:

A
m= —Ae‘" Mise (3.45)
0

A érea efetiva de escoamento, A,,, € funcdo da geometria e da
posicéo de abertura da valvula. Esta funcéo, condigdo requerida para o
calculo da vazdo massica real nas vélvulas, é obtida por meio de
simulacBes numéricas ou experimentalmente. Recentemente, foi
identificado que a posicdo do pistdo, quando proximo ao orificio,
também pode influenciar no valor deste parametro devido a alteracGes
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no escoamento (Pereira e Deschamps, 2010). No entanto, esta influéncia
foi negligenciada no presente trabalho.

7

?—;’ 4 AO

P, X
R ME
Regido de g

Estagnacdo

V

Figura 3.5 — Esquema do escoamento através de orificios. (Reproduzido
de Schreiner, 2008).

No caso do orificio de succdo do compressor de pistdo rolante, a
area efetiva de escoamento é assumida constante, jA que ndo ha a
presenca de valvula. Entretanto, quando o pistdo translada sobre o
cilindro na posicdo em que se encontra o orificio de sucgdo, a area
disponivel para vazdo massica é alterada. Esta correcdo da area de
passagem é contemplada no modelo.

Por questBes simplificativas, foi assumido que o orificio de
descarga encontra-se durante todo o ciclo em contato somente com a
camara de compressao.

3.4.2 Vazamentos no Compressor Alternativo

Para 0 compressor alternativo, o vazamento que ocorre através da
folga pistdo-cilindro (Figura 3.6) é avaliado com o modelo proposto por
Lilie e Ferreira (1984), desconsiderando a presenca de 6leo no
escoamento. De acordo com esse modelo, a velocidade média na secdo
transversal do escoamento é dada pela seguinte expressao:

_ 1—K?+ 2K?In(K)
Vfol = Vpis
2In(K) (1 — K2)
+(p_psuc) 1_K4+1_K2
8ulL 1—-K? In(K)

(3.46)
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Figura 3.6 - Esquema do vazamento através da folga pistéo-cilindro.
(Reproduzido de Schreiner, 2008).

Nessa equacao (3.46), Vp,;s representa a velocidade instantanea do
pistdo, L o comprimento do pistdo e K a razdo entre os diametros do
pistdo D,;, e do cilindro D;;, ou seja:

K = Dois (3.47)
Dcil
Com isto, a vazao instantanea através da folga pode ser calculada
por:
_ D%, — D%
tho = pVporT (—“l 7 ”‘S> (3.48)

Devido ao fato de as tolerancias dimensionais dos didmetros do
cilindro e do pistdo serem de alta precisdo, o comprimento da folga
pistdo-cilindro é relativamente pequeno. Isto permite que as perdas em
desempenho provenientes do vazamento através da folga sejam
marginais no compressor alternativo. Assim, a consideracdo de
escoamento de refrigerante puro evita resultados subestimados de
vazamento, de modo a garantir seguranca na avaliacdo de perdas
termodindmicas inerentes a este fendmeno.
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3.4.3 Vazamentos no Compressor de Pistdo Rolante

No compressor de pistdo rolante, as dimensbGes das folgas
existentes entre o pistdo e o cilindro sdo consideravelmente maiores que
no compressor alternativo. Deste modo, a presenca do 6leo lubrificante
gue escoa através do mecanismo de compressdo é fundamental para
garantir a vedagdo necessaria a compressdo do fluido refrigerante.

Os vazamentos no compressor de pistdo rolante séo modelados
considerando escoamento de mistura homogénea de Oleo e fluido
refrigerante. Assim, propriedades tais como densidade e viscosidade
assumem valores intermediarios aos valores de cada fluido no estado
puro. A capacidade do 6leo em absorver o fluido refrigerante é uma
propriedade termodinamica da mistura conhecida por solubilidade, wg;,
gue pode ser estimada em funcdo de sua temperatura e pressdo:

Wsat = Wsat (Tmis: pmis) (3.49)

A solubilidade do gas no 6leo, wg,:, corresponde a fracdo
méssica de refrigerante na solugdo quando esta atinge a saturagdo. A
fracdo méssica de fluido refrigerante, w, é definida por:

m
=—rf (3.50)
m, + mref

onde m,., € a massa de refrigerante dissolvido na mistura e m,, a
massa de dleo na solucgéo.

Com base no trabalho de Neto e Barbosa (2008), uma boa
aproximacdo para o calculo da densidade da mistura, p,,;s, pode ser
obtida assumindo a hip6tese de solugéo ideal:

L_w d=w

(3.51)
Pmis p Po

onde p é a densidade do fluido refrigerante.

Além disso, os autores ressaltam que a viscosidade absoluta da
mistura pode ser avaliada de acordo com o modelo de Grunberg e
Nissan (1949):

In(pmis) = xIn(u) + (1 = x)In(u,) (3.52)
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com x sendo a fragdo molar de refrigerante na mistura, podendo ser
calculada conforme a equacéo a seguir:

W
_ Nyer _ MMyf (3.53)
Ny + Nyer (1-w) + w '

MM, = MM,

Na equacgdo anterior, n e MM referem-se, respectivamente, ao
numero de mols e a massa molar de cada componente.

A solubilidade da mistura é calculada a partir de uma equacéao de
ajuste do tipo:

Wae (T,p) = (32 +52+ 43) (By p* + B, p) (354)

As diversas constantes A e B, identificadas pelos seus respectivos
sub-indices foram obtidas da aplicagdo do método dos minimos
quadrados de regressdo aos dados empiricos do trabalho de Cavestri
(1995). Os valores destas constantes encontram-se na Tabela 3.1. Estes
resultados foram obtidos para temperaturas entre -10°C e 100°C e para
pressdes entre 0,5bar e 21bar. As curvas de solubilidade de refrigerante
na mistura estiveram entre 10% e 30%.

Regressdao de dados experimentais € também empregada para
obtencdo de equacbes para a densidade e a viscosidade absoluta do 6leo
puro poliol ester ISO 7, utilizado como par do refrigerante R134a no
presente trabalho. Estas propriedades podem ser descritas para o liquido
como uma fungdo exclusiva da temperatura. Tais equagBes foram
obtidas de dados experimentais do trabalho de Neto e Barbosa (2008)
dentro de uma faixa de temperaturas de 273,15K a 373,15K.

A equacdo de ajuste para a densidade do 6leo puro € dada por:

po(T) = 1130,89 — 0,60 T (3.55)

Para a viscosidade absoluta do 6leo, utilizou-se a equagdo de
ajuste sugerida por Fox et al.(2006) para liquidos:

U, (T) = Ae [B/(T-0)] (3.56)

onde, as constantes A, B e C, obtidas por regressdao de dados pelo
método dos minimos quadrados, possuem 0s seguintes valores:
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A=133-10"*[Pa-s] (3.57)
B = 598,35 [K] (3.58)
€ = 164,56 [K] (3.59)

A variavel independente T, nas equacbes de (3.55) e (3.56) se
trata da temperatura absoluta do éleo.

Os vazamentos de mistura sdo promovidos por diferencas de
pressdo entre ambientes adjacentes. A massa de refrigerante que vaza
para a camara de succdo provoca uma reducdo da eficiéncia
volumétrica, enquanto que a massa de refrigerante desprendida para a
camara de compressdo aumenta o trabalho especifico do compressor.
Desta forma, a inclusdo deste fendmeno no ciclo de compressdo é
crucial para a previsdo do desempenho do compressor.

Tabela 3.1 — Constantes de solubilidade da mistura de refrigerante
R134a e dleo poliol ester 1SO 7.

Constante Valor Atribuido

A, 3,043 - 10* [K?]
A, —1,527 - 102 [K]
A, 1,963-1071
B, 3,710 - 10710 [Pa?]
B, 1,913 - 1073 [Pa]

A Figura 3.7 apresenta um esquema do escoamento de mistura
através da folga minima, formada pelo cilindro e pelo pistdo, com a
formag&o de bolhas e desprendimento de gas na cdmara de sucgéo.

Na modelagem do escoamento de mistura empregada neste
trabalho, as propriedades do fluido para o célculo de escoamento séo
aproximadas pelas propriedades de equilibrio de presséo e de saturacdo
de massa de refrigerante na mistura a montante, representado na Figura
3.7 por p., considerando ainda que a temperatura da mistura esta em
equilibrio térmico com a parede.

W = Wgqat (Tw' pc) (3-60)
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Figura 3.7 — Esquema de um escoamento de mistura e desprendimento
de gés. (Reproduzido de Gasche, 1996).

No instante em que esta solucdo binéria entra no ambiente a
jusante, a pressdo do fluido é equalizada com a pressdo do mesmo, ps, €
um valor menor de solubilidade é alcancado, de forma que o excedente
de refrigerante dissolvido € liberado para o respectivo ambiente. Desta
forma, a vazdo massica de refrigerante liberada para a cAmara a jusante
devido ao vazamento pode ser descrita por:

mref = Memis[Wsat (Tw, ) — Wsar (T, Ds)] (3.61)

Deve ser mencionado que o escoamento bifasico formado a
jusante pelo desprendimento das bolhas ndo é resolvido nesta
investigacéo.

O vazamento mais critico no compressor rotativo ocorre na folga
minima, formada na regido de menor folga radial entre o cilindro e o
pistdo, conforme representacdo esquematica na Figura 3.8. A equacédo
utilizada para o vazamento na folga minima é uma expressdo semi-
empirica proposta por Ferreira et al. (1992):

mfmin = 0,0162 UisOmin [(pic
h 0,504 (362)
c

— Pis)Pmi (é‘mm)z] ]
oS Hmis é‘min

onde p;. e p;; representam as pressdes instantdneas nas camaras de
compressao e de succdo, respectivamente. Além disso, &,,;, representa
0 comprimento da folga minima e h, a altura do cilindro.
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Figura 3.8 — Esquema do vazamento através da folga minima.
(Reproduzido de Gomes, 2006).

Cilindre Fixo

Os vazamentos através das folgas laterais entre a palheta e o
cilindro, que se direcionam para as camaras de suc¢do e descarga,
representados na Figura 3.9, sdo avaliados através da proposta de Puff e
Souza (1994):

hC U 6fb hC 6f3b Ap

Ny = P - — 3.63

My = Pmis [ 12 tnis (Lb) (3.63)
Esse modelo considera o escoamento plenamente desenvolvido

entre duas placas planas infinitas, cuja dedugdo pode ser encontrada em

Fox et al. (2006).

Dis
ou

Dic
Figura 3.9 — Esquema do vazamento entre a palheta e a lateral do
cilindro. (Reproduzido de Gomes, 2006).

Na equacdo (3.63), U refere-se a velocidade da palheta de
comprimento L,. A diferenca de pressdo Ap através da folga de



Modelos Matematicos 43

dimensdo &y, € avaliada de acordo com o sentido do escoamento, ou
seja, quando o fluido vaza para a cdmara de suc¢éo,

Ap = Pis — Daes (364)

e quando o fluido vaza para a cdmara de compressao,

Ap = Dic — Ddes (3.65)

A mistura que entra nas camaras vem do ambiente interno da
carcaga do compressor, cuja pressao corresponde a pressdo de descarga
Pdes-

Para a folga de topo entre as superficies planas do cilindro e do
pistdo (Figura 3.10), o vazamento é modelado através da hipotese de
escoamento laminar entre dois discos planos e paralelos, de acordo com
Yanagisawa e Shimizu (1985). Assumindo escoamento puramente radial
e que as variagdes de velocidade sdo muito inferiores aquelas na dire¢éo
axial, o perfil de velocidade do escoamento da mistura pode ser escrito
da seguinte forma:

_ (G —y)y op
2lf‘mis or

(3.66)

=

\YL Mancais

1 Pistic Rolante

|

Figura 3.10 — Esquema do vazamento entre as extremidades planas do
pistao e do cilindro. (Reproduzido de Gomes, 2006).

A partir de (3.66), a vazdo massica que escoa para a camara de
succdo é dada por:
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Mys = f PmisVr dS
N

(o (6, —v)y ap] }
14
- B I S Ll IV PR T
f() { j(.) Pmis 2 Lomis or y

cuja integracdo fornece o vazamento nas folgas superior &, ,,, € inferior

5p_inf:

(3.67)

_ pmis(5p,sup3 + 5p,inf3)(pdes - pis)

R, o
12ppm;s In (R_Ill>

Mps (3.68)

onde R, e R,; referem-se aos raios externo e interno do pistdo,
respectivamente.

O vazamento para a camara de compressdo é obtido de forma
similar através das equacdes (3.69) e (3.70).

My = f PmisVr dS

S 3.69
on{flsp [ (5p - )’)y ap] d } de ( )
_ | _\@ V) 9P r
0 0 Pmis 2ﬂmis ar Y
is(8psup” + Sping — P
i, = szs( p.sup p.inf )(pdes Pic) (2m —0) (3.70)

12 1 (Rp>
. n —
HUmis Rpi

O vazamento na folga entre a palheta e as superficies planas do
cilindro, representada na Figura 3.11, é aproximado por um escoamento
entre duas placas planas paralelas, infinitas e estacionarias. A velocidade
média do escoamento € obtida da equacdo (3.71), derivada em detalhes
em Fox et al. (2006).

1 A
a::(— )(—9)5mz 3.71)
12:umis Bb
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Figura 3.11 — Esquema do vazamento entre a palheta e a superficie
plana do cilindro, da camara de compressdo para a cdmara de sucgao.
(Reproduzido de Gomes, 2006).

Com isto, é possivel calcular a vazao massica para a folga total,
superior e inferior:;

Mpyc

1 I
= (") 85 s (1) (372
sendo que z(t) representa 0 comprimento instantaneo da palheta dentro
do cilindro.

Existe uma quantidade de 6leo que é carregada com a massa de
refrigerante através da valvula de descarga. A modelagem deste 6leo
borrifado no processo de descarga € complexa, porém necessaria para
fechamento de balango de massa de 6leo ao longo de um ciclo de
compressao.

Neste trabalho, a vazdo massica de dleo que sai da camara
COMPresséo, M, 4.5, € proporcional a vazdo massica de refrigerante que
sai pela descarga, ¢ 405, € também as massas de oleo, m, .., € de
refrigerante, m,.. .., contidas no interior da camara de compressao:
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. . Mo,cc
mo,des - mref,des m (3.73)
ref,cc

No entanto, essa estimativa deve ser corrigida para levar em
conta a massa de Oleo que sai da cdmara por vazamentos nas folgas
minima e da palheta durante o processo de compressao.

fl/f

¢ (mfmin + Mpe) - (1 — wep)dt

mo,cc -

(3.74)

My,des = Myref des
Mye f.cc

No presente estudo, desprezou-se 0 vazamento através da folga

da palheta por considera-lo muito inferior aquele da folga minima.
Assim a equacdo (3.74) pode ser escrita da seguinte forma:

1/f .
Mo cc — ft Memin * (1 - ch)dt

(3.75)

My,des = Myef des m
ref,cc

A massa de Oleo existente na camara de compressdo, m, .., €
calculada através de um balango de massa de mistura que escoa através
da camara e da solubilidade do refrigerante na mistura.

3.5 Dinamica dos Sistemas de Valvulas

Figura 3.12 — Dinamica de valvulas modelada como um sistema massa-
mola amortecido (Reproduzido de Schreiner, 2008).

Em compressores alternativos e de pistdo rolante, empregam-se
valvulas metélicas do tipo palheta que sdo engastadas no assento. Essas
valvulas sdo denominadas automaticas, pois abrem e fecham de acordo
com a forca resultante da diferenca de pressdo entre cAmaras adjacentes.
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Além da forca resultante da diferenca de pressdo, outras forcas podem
agir sobre a dindmica da valvula, tais como a forca de adeséo devido a
presenca de filme de dleo entre a palheta e o assento. Um modelo
simplificado para descrever a dindmica das valvulas é dado por um
sistema massa-mola amortecido, representado esquematicamente na
Figura 3.12 e matematicamente por:

M,%, + C,x, + K,x,, = Fp + F (3.76)

onde os termos M,, C, e K, referem-se & massa equivalente, ao
coeficiente de amortecimento e a rigidez do sistema, respectivamente. Ja
0s termos, X, X, € x,, dizem respeito a aceleracgéo, velocidade e posicéo
da vélvula. Por fim, Fp e F, sdo as forgas resultantes, sendo o primeiro
termo referente a forca devido a pressdo, enquanto o segundo pode
acomodar as forcas de adesdo, de pré-tensdo, entre outras.

A forca induzida pelo escoamento sobre a superficie da valvula é
originada pelo campo de pressdo em ambos os lados da valvula. Para o
calculo dessa forca, adota-se geralmente o conceito de area efetiva de
forca Ay

Fp = Ags Ap (3.77)

Pereira e Deschamps (2010) explicam que a area efetiva de forca
pode ser entendida como um parametro que expressa o qudo eficiente a
diferenca de pressdo entre cAmaras adjacentes resulta na abertura da
valvula. Este parametro pode ser obtido experimentalmente ou por
simulagdo numérica e, assim como a area efetiva de escoamento, serve
como parametro de entrada para o calculo da dinamica de valvulas.

3.5.1 Pulsagbes no Escoamento

O escoamento através de vélvulas é intermitente devido ao
funcionamento do préprio compressor que repete ciclos de compressao
sucessivamente. As dimensdes relativamente pequenas das camaras de
succ¢do e de descarga originam pulsacfes de pressdo no escoamento que
impactam diretamente na dinamica das valvulas e, consequentemente,
na eficiéncia do ciclo de compressdo. Para o compressor alternativo,
esse fendbmeno foi simulado através do método de volumes finitos,
empregando o algoritmo desenvolvido por Deschamps et al. (2002),
considerando uma formulagdo unidimensional para o escoamento
compressivel.
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3.6 Modelos Globais de Transferéncia de Calor

Nos modelos globais de transferéncia de calor, balancos de
energia sd0 resolvidos em componentes do  compressor,
estrategicamente selecionados. A partir desses balangcos nos varios
componentes, um sistema de equacBes acopladas é formado e a sua
solucdo permite a obtencdo de campos de temperaturas para diferentes
condicdes de operacdo do compressor. Deve ser mencionado que o
modelo de transferéncia de calor é resolvido para uma condicdo térmica
estacionaria.

A equacdo da conservacgdo da energia aplicada a um componente
no modelo de transferéncia de calor pode ser escrita da seguinte forma:

Q =W+ Z min,ihin,i - Z mout,jhout,j (3.78)
i j

onde Q é a taxa de calor que atravessa a fronteira do componente. Os
somatorios representam a energia que entra e sai do componente com o
fluxo de gas, e W é a poténcia entregue.
O calor trocado entre o volume de controle e 0 ambiente externo
é representado por:
Q
A=—o—" 3.79
v (TG - Tref) ( )

A Figura 3.13 apresenta esquematicamente 0s transportes de
energia e as temperaturas necessarias para a determinacdo das
conduténcias globais, UA. De fato, as temperaturas T, € T,y €M
conjunto com as respectivas pressdes, sao necessarias para a avaliagdo
das entalpias em (3.78), isto é:

hj = h(T},p) (3.80)

Além disso, a condutancia global definida na equacédo (3.79)
depende da temperatura T,

TG =T (Tin Tout) (3.81)

gue se trata de uma temperatura média no interior do volume de controle
com base nas temperaturas de fronteira Ty, e T,y Por fim, a
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condutancia global depende também da temperatura externa ao volume
de controle, T.r. Naturalmente, para a solucdo do conjunto de
equacdes, necessita-se também conhecer as vazfes massicas € a
poténcia /.

Volume de Controle

Figura 3.13 — Esquema do balanc¢o de energia num componente.

O valor de condutancia global possui implicitamente o0s
fendmenos de transferéncia de calor devidos a condugdo, convecgdo e
radiacdo. A determinacdo desses coeficientes por meio de abordagens
numéricas ou analiticas, normalmente, ndo € tarefa facil, dada a
complexidade da geometria dos elementos sélidos e do escoamento do
gas dentro e fora deles. Desta forma, os coeficientes globais sdo
determinados com o auxilio de dados experimentais de temperatura.

Sabendo que os valores da conduténcia global podem variar
significativamente para diferentes condicGes de opera¢do do compressor
(Bezerra et al., 2010), neste estudo apresentam-se propostas de ajustes
baseadas em parametros de transferéncia de calor com o objetivo de
tornar o modelo mais robusto.

Para o compressor alternativo, correlagbes foram ajustadas para
uma quantidade significativa de dados experimentais, obtidos para
variadas condi¢des de operacdo e diferentes fluidos refrigerantes. J& para
0 compressor de pistdo rolante, apenas trés resultados experimentais
para o campo de temperaturas estavam disponiveis. Neste caso,
extrapolacdes de condicdes de operacdo do compressor podem levar a
um campo de temperaturas de baixa acurécia.

O papel do modelo de transferéncia de calor é simular o
compressor operando em diferentes pressbes de evaporacdo e
condensacdo e diferentes rotagcbes, com o uso de diferentes fluidos
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refrigerantes. A possibilidade de variacdo da geometria é interessante
para a otimizagdo do desempenho do compressor. No entanto, 0 modelo
é limitado a alteracbes moderadas em relacdo ao compressor referéncia,
utilizado na calibragdo dos coeficientes globais.

Na sequéncia, sdo apresentadas as correlagbes para as
condutancias globais dos componentes do compressor alternativo e do
rotativo de pistdo rolante.

3.6.1 Compressor Alternativo

Fagotti (1996) e Fagotti et al. (1993) realizaram um levantamento
experimental de um banco de dados do perfil térmico e do desempenho
de um compressor alternativo sob diversas condi¢cbes de sistema e
utilizando dois fluidos refrigerantes distintos. Baseado nesses dados,
Fagotti (1997) propds correlagdes simplificadas de ajuste para 0s
coeficientes globais de transferéncia de calor. O autor procurou
confrontar diversas variaveis para a identificacdo dos principais fatores
de influéncia na transferéncia de calor e, a partir disto, ajustou as curvas
através de regressdo de dados. Para entender os resultados dos
coeficientes globais de cada componente em funcdo da condicdo de
operacdo do compressor, é interessante identificar o caminho do gas
dentro do compressor.

O fluido proveniente do evaporador que escoa ha linha de sucgéo,
passa pelo filtro de succédo para atenuar efeitos de pulsacdo de presséo e
ruido provocados pelo escoamento intermitente no compressor. Em
seguida, o gas é admitido na camara de compressdo e descarregado a
alta pressdo na cadmara de descarga. Antes de sair do compressor pela
linha de descarga, o gas ainda passa por um tubo de comunicacéo e pelo
filtro de atenuagdo de ruido, também para reduzir as pulsacdes de
pressdo na linha de descarga. Este caminho pode ser visualizado na
Figura 3.14.

O modelo de transferéncia de calor considerou a divisdo do
conjunto interno do compressor em cinco componentes: filtro de sucgéo,
conjunto mecanico, camara de descarga, linha de descarga e motor.
Nesta divisdo, o volume de controle do conjunto mecéanico engloba a
camara de compressdao e o eixo do motor enquanto que o volume de
controle da linha de descarga engloba o filtro de atenuacdo de ruido
além da prdpria linha de descarga.
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Cilindro
Filtro de Linha de
atenuagéo de descarga
ruido
Tubo de

Cémara de
descarga

Comunicacéo

Filtro de
Sucgdo

Linha de Succéo

Figura 3.14 — Caminho nominal do gas dentro do compressor.
(Reproduzido de Hafemann, 2010).

Na Figura 3.15, é apresentado um esquema da transferéncia de
calor e de massa no compressor alternativo. Nesta figura, as setas finas
em preto representam o fluxo nominal da massa, enquanto que as setas
vermelhas, os refluxos e vazamento.

O conjunto de equacbes para este compressor objetiva determinar
a temperatura de succdo, Tg,., relacionada na equacdo (3.82). Esta é a
principal temperatura requerida para a determinacdo do desempenho
termodindmico do compressor e deve receber a maior atengdo para
validacdo do modelo. A temperatura da linha de succédo T;, é condicdo
de contorno para solucdo do problema e a temperatura de referéncia é a
temperatura do ambiente interno do compressor Tiy;.

. Toye + T,
Qsuc = UAgyc (%ls - Tint) (3.82)
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Conjunto
Mecénico

Qdes

. ! I ! I Camara de
Filtro de Succdo Cdmara de Descarga & Linha
Compressdo de Descarga

Carcaga

Figura 3.15 — Transporte de energia e de massa no compressor
alternativo.

Através do equacionamento para 0 conjunto mecanico, equacdo
(3.83), avalia-se a temperatura média da superficie do cilindro T,,. Esta
temperatura é importante para se determinar o calor trocado entre a
superficie do cilindro e o fluido ao longo do ciclo de compressio, Q,,,
necessario para o calculo da equacdo da energia (3.32).

Qcit = UAciy(Tyy — Tine) (3.83)

No volume de controle da cAmara de descarga, apresentado na
Figura 3.14, procura-se determinar a temperatura de descarga T,,... Esta
temperatura é necessaria para estimar a energia que entra na camara de
compressdo por refluxo e, portanto, tem importancia no célculo de
desempenho do ciclo de compressao.
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A temperatura T ¢, apresentada na equagao (3.84) para a camara
de descarga corresponde a temperatura média de descarga do gas e
resulta de célculos no ciclo de compresséo.

. TG, + Ty
Qc,des = UAc,des (% - Tint) (384)

Os célculos para a linha de descarga visam encontrar a
temperatura da linha de descarga T;;, na saida do compressor, conforme
indicado na equagdo (3.85). Essa temperatura é necessaria para 0
balanco global de energia no compressor e, assim, para a determinacgdo
das temperaturas da carcaga e do ambiente interno.

Qaes = UAges (EST - Tint) (3.85)

O balanco global no compressor inclui a entrada e saida de
energia com a vazao massica e a poténcia elétrica fornecida pelo motor.

Qcar = m(hls - hld) +W (3'86)

Uma vez determinado o calor que atravessa a carcaca, Qgqy, é
possivel avaliar as temperaturas da carcaca, T,,,, € do ambiente interno
do compressor, T;,;, com 0 uso das equacdes (3.87) e (3.88).

Qcar = UAcar,e (Tcar - Tamb) (3-87)
Qcar = UAcar,i(Tint - Tcar) (3-88)

A temperatura do ar no ambiente externo T,,,;, € uma condicdo
de contorno para a solucdo do problema. As interaces térmicas entre
todos 0s componentes estdo ligadas através da temperatura do ambiente
interno da carcaca.

Devido a suas ineficiéncias, 0 motor converte parte da energia
elétrica em energia térmica, a qual entra no sistema de equacbes como
um termo de geragdo. O calculo da temperatura da bobina pode ser
interessante em situagdes em que se deseja saber se a temperatura de
operacdo ¢ adequada ou se estd acima dos limites de projeto. Assim,
pode-se obter também uma correlagdo para o motor elétrico:
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Qm = UAm(Ty — Tint) (3.89)

Vale lembrar que a temperatura do motor ndo é necessaria para a
solucdo do sistema de equacoes.

Com este conjunto de equagdes, mais as equagdes de conservagdo
da energia para cada componente, € possivel obter a solucdo para o
campo de temperaturas no compressor, caso Se conhegcam 0S
coeficientes globais de troca de calor.

Os coeficientes globais de calor foram ajustados, em sua maioria,
a correlagdes de Dittus-Boelter modificadas. Para melhor compreenséo
das aproximaces utilizadas, é apresentada a seguir a abordagem para o
filtro de sucgdo.

O sistema de succdo é composto pelo filtro de succdo e pela
valvula de succdo (Morriesen, 2008). Conforme se pode observar na
configuragdo geométrica do filtro de succdo na Figura 3.16, o fluido
proveniente da linha de succéo escoa no interior do tubo 1 e é admitido
a camara amortecedora, para atenuacgdo de ruido. Em seguida, atravessa
0 tubo 2 e entra na cAmara de succdo antes de ser admitido no cilindro
de compressao.

O escoamento no interior do filtro de sucgdo ocorre na maior
parte do tempo no interior de tubos. Assim, a condutancia global no
filtro de suc¢do é equacionada simplificadamente, assumindo a hipétese
de um escoamento interno em tubo circular, da seguinte forma:

1
—= + n
u H int ktub

+
H ext Uadi

1 Tint ] (Text) 1 1 (3.90)

Tint

Nesta equacdo, o primeiro termo do lado direito representa a
resisténcia devido a conveccdo entre 0 gas e a superficie interna dos
tubos 1 e 2. O segundo termo do lado direito representa a resisténcia
térmica devido a conducdo de calor na direcdo radial da tubulacdo,
enquanto que o terceiro termo refere-se a resisténcia devido a convecgdo
na superficie externa do tubo. O Gltimo termo do lado direito da equacéo
(3.90) representa todas as demais resisténcias até o ponto onde é medida
a temperatura no ambiente interno, Tj,;.
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Tubo 1 ~———  Purgador
Tubo 2 de Oleo

Figura 3.16 — Esquema dos componentes de um filtro de sucg¢éo tipico
de compressor alternativo. (Reproduzido de Morriesen et al., 2009).

Quando a condicdo de operacdo do compressor muda, a
velocidade do fluido na superficie externa do filtro de succdo é muito
menos afetada do que a velocidade do fluido no interior dos tubos 1 e 2.
Assim, assume-se que o coeficiente de troca convectiva de calor no lado
interno do filtro sofre as maiores variacdes e a equagao (3.90) pode ser
simplificada para a seguinte forma:

1 1 1
== + = (3.91)
U  Hin adi

onde todos os demais termos, estdo inseridos em U;,;. Com isto, 0
coeficiente global de troca de calor pode ser escrito por:

*
Uadi

U=——24_
adgi T Hint

Hint (3.92)

Uma correlagdo classica para o coeficiente de transferéncia de
calor interno ao tubo de succéo é a de Dittus-Boelter. Assim, a equagdo
(3.92) pode ser escrita da seguinte forma:
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*

Ui k
U=—2%__.0,023Re%8Pros — (3.93)
Uadi + Hint Dsuc

onde k € a condutividade térmica do gas e D, € 0 didmetro interno do
tubo principal do filtro de suc¢éo (tubo 2).

Com o objetivo de se considerar a area de troca e de ajustar a
correlacdo a parametros simples, a equacao (3.93) é linearizada,

UAS‘U.C - [C1 " ReO‘SPTO‘4 + C2]

(3.94)

suc

O processo de calibracdo das constantes C; e C, a partir de dados
experimentais introduz implicitamente efeitos tridimensionais de
transferéncia de calor por conducdo, conveccdo e radiacdo, além de
incertezas de medicdo. Os valores obtidos para estas constantes no
presente trabalho foram 1,66-10"*[m?] e 1,55-1072[m?],
respectivamente.

Devido ao fato de a area de troca térmica estar inserida nas
constantes da equacdo (3.94), estas se tornam invalidas quando se
pretende avaliar efeitos de transferéncia de calor considerando variagdes
dimensionais do compressor. No entanto, uma possibilidade de
atualizacdo das constantes com a variacdo da area é discutida na secéo
3.6.4.

De maneira similar, os coeficientes globais para as transferéncias
de calor do sistema de descarga para o ambiente interno do compressor
foram aproximados a correlacdo de Dittus-Boelter para a situacdo de
arrefecimento. No caso da camara de descarga, o diametro equivalente
D, foi aproximado pela média harmdnica das principais dimensdes do
volume da camara, chegando-se a seguinte equag&o:

k
UA¢ ges = [6,64 - 1075Re%8Pr03 + 0,274]D— (3.95)
eq

Ja para o tubo de descarga, incluindo o filtro de atenuacdo de
ruido, o didmetro caracteristico considerado foi equivalente ao diametro
interno da linha de descarga, dado que é nesta regido em que ocorre a
maior parte da transferéncia de calor do componente. Assim, a
correlagdo pode ser escrita da seguinte forma:
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k
UAges = [1,98 - 1075Re*8Pr%3 + 0,0118] 7~ (3.96)
ls

No caso do conjunto mecanico, Fagotti (1997) comenta que ndo
encontrou correlagbes precisas para a previsdo da temperatura do
cilindro. Isto ndo € dificil de compreender dada a quantidade de
fendmenos que ocorrem simultaneamente e de forma transiente dentro
do volume de controle, como o trabalho entregue ao gas pelo pistéo, as
perdas mecanicas, 0s processos de admissdo, compressdo, descarga,
vazamento e refluxos e a prépria transferéncia de calor entre 0 gas e 0s
elementos solidos. Além disso, o padrdo de escoamento de 6leo na
superficie externa do conjunto pode causar variagfes significativas nos
efeitos térmicos. Assim, conforme sugerido por Fagotti (1997), adotou-
se um valor constante para a condutancia global representando a média
dos resultados experimentais obtidos de um compressor de rotacéo
varidvel. Este valor ndo foi obtido por Fagotti (1997), mas de resultados
de medicdo mais recentes:

UAg; = 0,543 (3.97)

O coeficiente para a troca de calor entre a carcaga e 0 ambiente
interno foi aproximado a uma situacdo de escoamento em placa plana:

k
Ulcar; = (5,36 107*ReO8Pr'/3 + 44,3) —— (3.98)
eq

Neste caso, o comprimento equivalente do escoamento D, foi
obtido pela média harménica das dimensdes do espaco formado entre o
conjunto mecénico e a carcaga, enquanto que a velocidade do
escoamento foi considerada como proporcional & rotagdo do motor f, de
modo que o0 nimero de Reynolds toma a seguinte forma:

DZ
Re = % (3.99)

A condutancia global utilizada para o calculo da temperatura do
motor tomou a vazdo massica do compressor como principal parametro,
podendo ser representada adequadamente por:

UA,, = 306,55 m + 0,2302 (3.100)
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esta equacdo para o coeficiente global do motor foi obtida no presente
trabalho com dados de um compressor de rotacéo variavel.

Enfim, a condutancia global para a carcaca em contato com o
ambiente externo foi definida como uma funcdo linear de varios
parametros:

A v
AP 1 Vaes ) 421 (3.101)

Ulcare = —0,0388(

onde Ap é a diferenca de pressdo entre a descarga e a sucgdo e W a
poténcia elétrica consumida. Com este conjunto de equagdes, é possivel
simular a transferéncia de calor para o compressor alternativo.

3.6.2 Compressor de Pistdo Rolante

Puff e Souza (1994) obtiveram resultados experimentais para o
campo de temperaturas e desempenho do compressor de pistdo rolante
para trés condicdes de sistema com diferentes pressdes de evaporacao.
Com ajustes a estes dados experimentais e com base nas equacdes para
os coeficientes globais sugeridos para 0 compressor alternativo (Fagotti,
1997), é proposto neste trabalho um conjunto de coeficientes globais
para o compressor de pistdo rolante para solucdo simplificada da
transferéncia de calor neste equipamento.

No compressor de pistdo rolante, 0 gds segue um caminho
diferente em relagcdo ao compressor alternativo. Em primeiro lugar, o
sistema de succdo se caracteriza por uma conexdo direta de um tubo
com o cilindro de compressdo. Além disso, a descarga do fluido a alta
pressdo se da diretamente no ambiente interno da carcaga, escoando
através do motor elétrico e alcancando o tubo da linha de descarga na
extremidade superior do compressor, conforme apresentado na Figura
3.17.

Para efeitos de calculo, o compressor foi dividido em quatro
componentes internos: o tubo de suc¢do, o conjunto mecanico (também
caracterizado pelo conjunto pistdo-cilindro, mancais e o eixo do motor),
a descarga, cujo volume de controle envolve as fronteiras do ambiente
interno por onde 0 gas escoa, € 0 motor elétrico. Além desses
componentes, também foram realizados balancos de energia no
compressor para se identificar temperaturas de referéncia para a carcacga
e para o ambiente interno.
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Figura 3.17 — Caminho do gas no compressor de pistao rolante
(Reproduzido de Park, 2010).

O calor absorvido pelo tubo de succdo pode ser calculado
conforme a equacéo (3.82), sendo que o coeficiente global para a suc¢éo
segue a equacdo (3.94), mas com as constantes C; = 5,10 107> m? e
C, =587-10"1 m2.

Para 0 conjunto mecanico, os parametros da equagdo do
coeficiente global de troca térmica com o ambiente interno sdo os
mesmos utilizados na correlacdo entre o cilindro e o fluido em seu
interior. No entanto, neste caso foram consideradas quantidades médias
dimensionais e termodinamicas, resultando na equacéo (3.102):

3
A
UAgy = |1,42-1073 - Re%8proa Y29 _ ¢ 5 (3.102)

Tmed 3V ges
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onde,
Pomp f (Vaes) 3

Re = —<mp’ 2 des (3.103)
Hemp

Pemp = pcmp(Tcmp:pcmp) (3.104)

Hemp = .ucmp(Tcmp:pcmp) (3.105)

Ty + T

Tomp =~ (3.106)
+

Pemp = % (3.107)

Como o processo de descarga ocorre diretamente na carcaca, a
correlacdo para o coeficiente global da descarga seguiu 0s parametros
utilizados para escoamento no ambiente interno do compressor
alternativo:

UAges = [5,31- 107*Re®®Pr'/3 — 16,18] (3.108)

D cmp

O comprimento caracteristico foi assumido ser igual ao didmetro
do compressor D, enquanto o nimero de Reynolds foi expresso pela
equacao (3.99). Assim, o célculo do calor cedido pela descarga €
realizado pela seguinte equagéo:

. Ter+ T
Qaes = UAges (fT - Tcar) (3.109)

Diferentemente da equacdo (3.85), na equagdo acima, a
temperatura de referéncia corresponde & temperatura média da carcaca
T..r- Esta adequacdo se fez necessaria, pois 0s pontos que caracterizam
a temperatura do ambiente interno, Ty, estdo contidos no volume de
controle da descarga do compressor rotativo. De qualquer modo, a
temperatura do ambiente interno é importante para se definirem as
temperaturas de succ¢do, do cilindro e do motor. Portanto, a condutancia
global para a troca de calor entre 0 ambiente interno e a carcaca foi
ajustada por:



Modelos Matematicos 61

k
Uhcar; = 6,69 107*Re®®Pr'/s — 26,57 - 10-2]D— (3.110)
eq

Os procedimentos de calculo para o nimero de Reynolds e o
comprimento equivalente para esta equacdo sdo similares aos utilizados
para o célculo do calor na descarga, com a diferenca de que a
temperatura do gas agora € a temperatura média do ambiente interno
Tine- ASSim, a temperatura do ambiente interno pode ser calculada de
acordo com a equacao (3.88).

Por fim, o coeficiente global entre a carcaca e 0 ambiente externo
¢ aproximado por uma correlacdo de transferéncia de calor por
conveccao. Devido ao fato de que a carcaca do compressor é submetida
a um fluxo de ar proveniente de um ventilador, a troca convectiva de
calor é considerada forcada sobre um cilindro infinito de didmetro
equivalente, D, igual ao diametro externo da carcaga, empregando-se a
correlacdo proposta por Hilpert (Incropera e DeWitt, 1992):

k
UAcare = (nDeqLcar) [C ’ ReaPT1/3 D_ar (3.111)
eq

onde L., é a altura do compressor e os valores de C e a, apresentados
na Tabela 3.2, sdo atribuidos conforme o valor do nimero de Reynolds:

_ Par Vfan D eq
Uar

Re (3.112)

Tabela 3.2 — Constantes da equacéo (3.111) no escoamento transversal
a um cilindro circular.

Re C a
04-4 0,989 0,330
4-40 0,911 0,385

40 —4.000 0,683 0,466

4.000 — 40.000 0,193 0,618
40.000 —400.000 0,027 0,805

Na equagdo anterior, a velocidade média do escoamento de ar €
modulada pelo ventilador V., € a temperatura média da carcaca pode
ser obtida através da equacdo (3.87).
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A correlagdo utilizada para o motor também tomou como
parametro a vazdo massica com uma funcgéo de ajuste expressa por uma
curva assintotica:

2,822~ 1073 3,502-1071

— +2,685 - 10 (3.113)

m

3.6.3 Célculo da Temperatura na Linha de Succéo

Em testes experimentais de desempenho de compressores, além
das pressdes de evaporacao e condensacdo, a temperatura do refrigerante
antes de sua entrada no compressor é controlada. Esta temperatura €
conhecida por temperatura de superaquecimento, Tg,,. Conforme o
refrigerante escoa a partir desta regido de controle em direcdo ao
compressor, ele recebe calor proveniente do proprio compressor,
transportado pela tubulagdo de cobre. Deste modo, a temperatura na
entrada do compressor, conhecida por temperatura da linha de sucgdo,
T;s, normalmente é maior que a temperatura de superaquecimento. Na
Figura 3.18, é apresentado um esquema do escoamento do fluido através
da linha de succéo até a entrada do compressor.

O conhecimento da temperatura da linha de succdo se faz
necessario, pois esta é condigdo de contorno para solugdo dos modelos
de transferéncia de calor supracitados. Assim, uma abordagem analitica
¢ proposta, aproximando a tubulacdo a uma aleta infinita com
temperatura de base prescrita e igual a temperatura média da carcaca,
conforme ilustrado na Figura 3.18. Além disso, como os efeitos
convectivos do escoamento interno sdo muito superiores ao externo, é
assumido que todo o calor cedido pelo tubo é transmitido ao
refrigerante. Assim, a equacdo para a taxa de transferéncia de calor para
o fluido pode ser escrita por:

Qale = Hint PinekeupAcOp (3.114)

sendo 8, a diferenca de temperatura entre a superficie da carcaca e o
fluido na saida do evaporador, A, a area de se¢do transversal do tubo
referente a sua espessura, k., a condutividade térmica do metal e P;,,; 0
perimetro interno da se¢do transversal do tubo. O coeficiente de troca
convectiva de calor do escoamento interno, H;,;, pode ser obtido pela
correlacdo de Dittus-Boelter para escoamento interno sob aguecimento
em tubo circular (Incropera e Witt, 1992):
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Nu = 0,023 Re®8Pr03 (3.115)

Ambiente Externo

Carcaga \

Ambiente Interno

Linhade
Sucgdo

—J

Figura 3.18 — Esquema do aquecimento do fluido na linha de succéo.
O numero de Reynolds pode ser expresso por:

R 4m
e =
T[Dint.u

(3.116)

Uma vez determinado o calor absorvido pelo fluido, pode-se
encontrar sua entalpia na entrada do compressor através de:

Qai
s = T‘;e +hy (3.117)

Utilizando um método inverso, é possivel determinar a temperatura do
fluido conhecendo-se sua entalpia e pressao.
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3.6.4 Efeito da Variagdo Geométrica do Compressor sobre a
Condutancia Global de Calor

Em situacfes em que se varia a geometria do compressor como
em casos de otimizacdo geométrica ou miniaturizagdo, deve-se levar em
consideracdo as variacdes de area dos componentes sélidos para
atualizacdo dos coeficientes globais. Apesar de que nas equacgdes para
calculo das condutancias globais de calor tais variagdes no escoamento
sdo consideradas pela atualizagdo do comprimento caracteristico de cada
componente, os valores das é&reas de troca térmica permanecem
inalterados, ja que estdo inseridos nas constantes das equagdes.

A atualizacdo das areas dos componentes deve ser inserida nas
equacBes de condutancia global como fator multiplicativo das
constantes, de forma que o coeficiente global atualizado, UA,, seja
proporcional a razdo entre a area atual, A,, e a area referéncia, A,.f,
para a qual as constantes foram calibradas inicialmente, podendo-se
utilizar da seguinte equacéo:

An
UAcitn = UAcitrer "2 . (3.118)
re

Em situacBes simplificadas, em que se deseja simular um
compressor com volume deslocado diferente do compressor referéncia,
as correcdes para as areas podem ser extrapolada por razdes de aspecto.
Por exemplo, a correcdo para a superficie de troca para o conjunto
mecanico, quando se pretende simular um novo compressor com
descolamento volumétrico duas vezes maior que o convencional, pode
se dar da seguinte maneira:

2

vdes,n

= (V2)° (3.119)

vdes,re f

onde A, e A,.r sd0 as areas da configuracdo nova e de referéncia,
respectivamente. Assim, o novo valor para a condutancia global sera:

2
UAciin = Uhciirer - (V2) (3.120)

Este procedimento simplificado foi utilizado nas otimizagoes
realizadas no presente trabalho.



4  ESTRATIFICACAO DAS PERDAS EM EFICIENCIAS
ISENTROPICA E VOLUMETRICA

A andlise comparativa de compressores somente por meios de
eficiéncias globais ndo permite conclusbes detalhadas a respeito dos
motivos que levaram os mesmos a determinado desempenho em relagédo
a uma situacdo ideal. Neste trabalho, um desenvolvimento teérico foi
realizado para o detalhamento das ineficiéncias do ciclo de compresséo,
de maneira que diferentes tipos de compressor possam ser avaliados de
forma conclusiva.

Perez-Segarra et al. (2005) e Schreiner et al. (2010) propuseram
caracterizacOes de ineficiéncias para compressores do tipo alternativo.
Analisando o desempenho volumétrico do compressor, Schreiner et al.
(2010) refinaram a proposta inicial de Perez-Segarra et al. (2005) por
meio de uma caracterizagdo com um maior nimero de fendmenos,
incluindo perdas relacionadas ao atraso de abertura de valvulas e por
transferéncia de calor entre as paredes do cilindro e o fluido. No entanto,
0s autores ndo trataram todos os termos da mesma maneira. Alguns
foram assumidos como sub-eficiéncias, enquanto outros como perdas
fracionadas, impedindo comparagdo direta entre os mesmos. Além da
eficiéncia volumétrica, Pérez-Segarra et al. (2005) realizaram também
uma analise de perdas em eficiéncia isentropica dividindo o ciclo real de
compressdo em trés etapas: sucgdo, compressdo e descarga. Nesta
abordagem, os autores ndo caracterizaram as perdas desde a linha de
succdo até a entrada no cilindro de compressao.

Neste trabalho, realizou-se um detalhamento das principais fontes
de ineficiéncia isentropica e volumétrica, aplicavel aos dois tipos de
mecanismos de compressdo, considerando todas como perdas
fracionadas. Além disso, foi caracterizada a ineficiéncia inerente ao
superaquecimento desde a linha de succdo até a entrada do cilindro.
Com isto, torna-se possivel comparacOes diretas tanto de diferentes
fendmenos na eficiéncia de um mesmo equipamento, quanto entre
equipamentos distintos.
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4.1 O Ciclo Ideal de Compressao

O ciclo ideal de compressao, tomado como base para as analises
de perdas de energia, tem os processos de admissdo e descarga
isobaricos e compressdo isentropica. Neste equipamento em questao nao
ha a presenca de volume morto nem consequente expansdo de gas
residual. Desta forma, o ciclo de compressao do gas no cilindro pode ser
representado por um diagrama pressdo-volume conforme ilustrado na
Figura 4.1.

Pe @

pe @

Vdes

Figura 4.1 — Diagrama pressdo-volume de um ciclo ideal de
compressao.

De acordo com Gosney (1982), o trabalho indicado do
compressor ideal sem volume morto ao longo de um ciclo pode ser
calculado pela integral do trabalho ao longo de um ciclo, que equivale a
area hachurada do diagrama presséo-volume da Figura 4.1:

B
VVind,i = - f pdv = _f paV)s + Vg — PeVa (4.1)
A

O simbolo ), significa que a etapa de compressdo ocorre a
entropia constante, partindo do ponto A, cujo estado termodinamico é
definido pela temperatura de superaquecimento e pressdo de
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evaporagdo. A equacdo acima pode ser substituida pela seguinte
identidade:

B Dc
- f PAV); + poVy — PeVa= f vdp), @.2)
A DPe

Considerando que ao longo da compressdo ndo ha vazamentos, a
massa deslocada assume valor constante durante todo o processo.
Assim, é possivel obter o trabalho especifico indicado pela nova relagdo
da variacdo da pressdo com o volume especifico do gas:

Pc
Wings = f vdp)s 43)
DPe

Utilizando a identidade termodinamica:
dh =Tds + vdp (4.9

e lembrando que ndo ha variacdo de entropia no processo, a equagdo
(4.3) pode ser reescrita da seguinte forma:

he
Wina,i = dh)s = (he — he)s (4.5)
he

A poténcia indicada do compressor ideal pode ser obtida pela
multiplicagdo da vazdo méssica ideal pelo trabalho indicado especifico.

Wind,i =1y (he — he)s (4.6)
onde:
h, = h(Tsup' De) (4.7)

e a vazdo massica ideal &,

My = pa Vaes f (4-8)
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4.2 A Presenga do Superaguecimento

A presenca do superaquecimento desde o evaporador até o
cilindro de compressdo altera as propriedades termodinamicas do fluido.
Por exemplo, a densidade é reduzida, enquanto que a entalpia aumenta.
Estes fatores incorrem em reducdo de vazdo maéssica e aumento do
trabalho especifico de compressao, respectivamente.

Considerando que a temperatura na qual o gas entra no cilindro
de compressao seja a temperatura de succdo, Ty, entdo a entalpia de
admissdo é,

he,sc = h(Tsuc, Pe) (4.9)

e o trabalho especifico indicado do compressor ideal comprimindo
fluido superaquecido é:

Wing,isc = (Mese — Resc)s (4.10)

O trabalho de compressao € maior quanto maior for a temperatura
inicial de compressdo. Por sua vez, a vazao massica decresce devido a
reducdo da densidade. Assim, para a nova densidade p,,, a vazdo
massica é:

Mysc = Par Vaes f (4.11)

4.3 A Presen¢a do Volume Morto

O volume morto se faz necessario na camara de compressao para
garantir a acomodacdo de valvulas, evitando o desgaste e até mesmo a
quebra do compressor durante sua operacdo, mas do ponto de vista
termodindmico é indesejavel. A seguir sdo apresentados os efeitos
causados pelo volume morto em ciclos ideais de compressores
alternativos e rotativos de pistéo rolante.

4.3.1 Compressor Alternativo

No caso do compressor alternativo, a presenca do volume morto
provoca reducéo na eficiéncia volumétrica. No entanto, considerando
um ciclo ideal, a expansdo do gas residual ocorre em processo reversivel
isentropico, devolvendo ao pistdo o trabalho recebido para comprimir
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essa porcdo de gés. Assim, a eficiéncia isentropica deste ciclo, bem
como o trabalho especifico de compressao, permanece igual ao do ciclo
ideal sem volume morto. Um diagrama representativo para esta situacdo
encontra-se na Figura 4.2. A expansdo isentropica ocorre de C’ até D’.

Pe [

Vm Vd es

Figura 4.2 — Diagrama pressdo-volume de um ciclo ideal de compresséo
tipico de um compressor alternativo com volume morto.

O volume ocupado pela massa residual expandida é referente ao
volume no ponto D’. Assim, massa s6 sera admitida na camara a partir
deste ponto, o que indica que o volume disponivel para deslocamento de
massa, Vs, € menor que o volume deslocado geométrico Vz,s. Uma
estimativa do volume ocupado pela massa residual ao atingir a pressao
de evaporacao pode ser obtida com o emprego das hip6teses de gas ideal
e expansao isentrdpica:

pe\ T

Vp = (—) v, (4.12)
Pe

onde:

y= (4.13)
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Desta forma, o volume disponivel para admissao de massa é dado
pela diferenca:

Vais= Vges — (VD’ - vm) (4-14)

Com isto, pode-se calcular a vazdo maéssica entregue pelo
COmpressor:

mi,vm = pAVdisf (4- 15)

A fracdo de volume residual presente no sistema de compresséo
pode ser representada pela relagéo:

Vv
c=—m (4.16)
Vm + Vdes

4.3.2 Compressor de Pistdo Rolante

Diferentemente do caso do compressor alternativo, no
compressor de pistdo rolante ndo ha recuperacdo do trabalho pela
expansdo do gas comprimido. De fato, duas situagdes sdo possiveis,
dependendo da configuracdo do compressor.

Na primeira situacéo, considerando que a massa residual entre em
equilibrio termodindmico com a massa a ser comprimida por um
processo adiabatico e de perdas despreziveis, justamente ao final da
etapa de admissao, 0 processo de compressdo se inicia em um estado de
pressdo acima da pressao de evaporacao.

Essa soma de massas e 0 aumento de pressdo exigem um trabalho
adicional do compressor em relacdo ao trabalho do compressor ideal
sem volume morto. Este ciclo encontra-se esquematizado na Figura 4.3.
O trabalho adicional, ocasionado pelo volume morto, é dado pela regido
escurecida compreendida entre os pontos A-A’-B’-B. Ozu e Itami
(1981) apresentaram uma equacdo para o célculo deste trabalho
adicional, assumindo a hipétese de gés ideal:

_ pccy (vdes + vm)
AI/Vind,i,vm - Y — 1

4.17)

Onde y representa o indice isentrépico do gés.
Apesar da perda adicional em eficiéncia isentrépica, ndo ha perda
em eficiéncia volumétrica. Assim, esta situacdo hipotética sera tomada
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como base para andlises de perdas devido ao volume morto nesta
dissertacao.

A segunda situacdo é o caso em que 0 processo de expansdo do
fluido compreendido no volume morto ocorre enquanto o orificio de
succao esta em contato com a camara analisada. A expansédo do gas faz
com que parte do fluido a baixa pressdo retorne por refluxo através do
orificio de succdo. Considerando ainda o processo de expansdo como
isentrépico e o refluxo sem perdas de carga para este ciclo ideal, o
diagrama pressdo-volume corresponde ao da Figura 4.1, assim como o
calculo do trabalho de compresséo corresponde a equacao (4.1).

P

Pc @

P= .

vdes

Figura 4.3 — Diagrama pressdo-volume de um ciclo ideal de compresséo
tipico de um compressor de pistao rolante com volume morto.

A vazdo massica entregue por este compressor pode ser calculada
com base no volume disponivel, conforme o desenvolvimento
apresentado nas equacfes de (4.12) a (4.15). Com isto, o trabalho
especifico pode ser obtido pela razdo entre a poténcia indicada ideal,
considerando ou ndo 0 superaquecimento, e a vazdo massica para este
caso:

M/ind i,sc
Wind,iscvm = ~ (4- 18)
M vym
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4.4 O Ciclo Real de Compressao

Em um ciclo real de compressao, ha a necessidade de consumo
adicional de energia para a superacdo de restricbes impostas ao
escoamento pela presenga de valvulas, orificios e flutuagdes de pressdo
durante os processos de succdo e descarga. Além disso, existe o
desperdicio de energia e reducdo de deslocamento de massa devido a
efeitos de transferéncia de calor e vazamentos. Nesta secdo, Sdo
apresentados os ciclos reais referentes aos compressores alternativo e
rotativo de pistdo rolante.

441 Compressor Alternativo

P

Pc

Pe

Vm ; vd es

Figura 4.4 — Diagrama pressao-volume de um ciclo real de compresséo
tipico de um compressor alternativo.

Na Figura 4.4 esta ilustrado um ciclo tipico do compressor
alternativo. A regido hachurada refere-se ao ciclo ideal com volume
morto, enquanto que as areas escurecidas representam as parcelas
adicionais de energia consumidas no ciclo real, decorrentes de perdas
nos processos de sucgdo, descarga e compressdo e admissdo. Na etapa
de expansdo, como a quantidade de massa é relativamente pequena,
comparada com a compressao, é possivel assumir que este processo é
praticamente reversivel. Esta verificacdo foi realizada no trabalho de
Pereira (2006).
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As perdas nos processos de succdo e descarga sao referentes a
diferenca de pressdo entre a linha de succdo e descarga em relagéo a
pressdo no interior do cilindro durante o processo. Por exemplo, as
perdas na succdo referem-se a area escurecida compreendida entre os
pontos D e A e podem ser calculadas da seguinte forma:

Weue = f(pe - p)dV, P <PDe (4-19)

Similarmente, as perdas na descarga, representadas pela area
escurecida compreendida entre os pontos B’ e C, sdo calculadas por:

Waes = j(p - pc)dV, pP>Dc (4.20)

No caso do compressor alternativo, os trabalhos adicionais
vinculados as perdas em sucgdo e descarga podem ser sub-divididas em
duas partes: a primeira, relacionada a restricGes ao escoamento impostas
por valvulas e orificios e a segunda a restricdes ao escoamento devido
aos filtros conectados aos passadores de succdo e de descarga. Assim, 0
trabalho total no processo de admissdo pode ser escrito da seguinte
forma:

Waie = Wy sue + Wosue (4.21)
onde:

Wrsie = [ (e = pauc)av (4.22)
e

Wosie = | Gouc = D)2, p <, (4.23)

representam as parcelas de energia despendidas no filtro e no orificio de
succdo, respectivamente. O termo ps,,. nas equagbes acima representa a
pressdo no filtro de succ¢do adjacente a valvula.

Da mesma forma, é possivel escrever as perdas no processo de
descarga:
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Wies = vdes T Wf,des (4.24)
com:

Wv,des = f(p - pdes)dvi P >Dc (4.25)
e

Wf,des = J(pdes - pc)dv (4.26)

O trabalho remanescente do ciclo, definido em Schreiner (2008)
como trabalho efetivo, refere-se ao trabalho efetivamente utilizado para
comprimir e deslocar o gas, podendo ser obtido pela subtracdo das
perdas em succ¢éo e descarga do trabalho indicado:

Weff = Wina — Weue — Waes (4.27)

No trabalho efetivo estdo incluidas as perdas por
superaquecimento ilustradas na Figura 4.4 pela area entre A-B-B’, além
das perdas por vazamentos, incluindo refluxos.

O trabalho especifico real é:

Wing f_ Wegr + Woue + Waes) (4.28)

Wind =
mn m m

Assim, o trabalho especifico indicado pode ser composto pela
soma das parcelas em cada processo:

Wind = Werr + Wsyc + Waes (4.29)
onde
W,
Wsuc = TS;;C f (4-30)
W,
Wies = —23 f (4.31)
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w,
Wess = ;{f f (4.32)

As fragOes das perdas nos processos de admissdo e descarga em
relagdo ao trabalho especifico indicado sdo denotadas por:

w.

Essuc = e (4.33)
ind
w,

Es,des = des (4-34)
ind

A perda fracionada no processo de suc¢do, equacdo (4.33), ainda
pode ser escrita como a soma de duas parcelas, uma devido a valvula e
outra devido ao filtro:

Essuc = Esw,suc + Es,f,suc (4-35)
sendo,
f Wy suc/m
Esv,suc = DI (4.36)
Wind
e
f W sue/m
€. foouc = —";} f“: (4.37)
m

O mesmo procedimento pode ser realizado para a descarga:

Es,des = Esp,des T Es,f,des (4.38)
Uma possibilidade de analise da solicitacdo dos mancais devido

ao processo de compressdo do gas pode se dar pela obtencdo da taxa de
trabalho especifico através da seguinte equacao:

dwind = (439)
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442 Compressor de Pistdo Rolante

Um ciclo real de compressao tipico de um compressor de pistdo
rolante pode ser ilustrado pela Figura 4.5. Além das perdas nos
processos de admissdo e descarga referentes as areas A-D ¢ B’-C, sdo
evidenciados neste ciclo os efeitos combinados de expansdo do gas do
volume morto, elevagdo da pressdo na camara e refluxo através da
succdo ilustrado pela regido de pico de pressdo compreendido entre 0s
pontos A e A’.

A separacdo das fontes de perdas de trabalho especifico pode ser
realizada de maneira similar a apresentada para o compressor alternativo
com a Unica ressalva de que, neste caso ndo sdo calculadas perdas em
filtros devido a suas particularidades geométricas.

P

Pc

pe ...____

vd es

Figura 4.5 — Diagrama pressédo-volume de um ciclo real de compresséo
tipico de um compressor de pistao rolante.

4,5  Perdas em Eficiéncia Isentrdpica

Considerando que o trabalho especifico sem perdas é realizado
pelo compressor ideal, conforme equacdo (4.5), as irreversibilidades
supracitadas contribuem para o aumento deste trabalho, implicando em
reducdo da eficiéncia energética do compressor.
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Foi demonstrado que o trabalho especifico indicado pode ser
dividido em trés processos principais, de acordo com a equagdo (4.28)
podendo ser representado da seguinte forma:

Wina = Wind,i - (Wind,i - Wind,i,sc) - (Wind,i,sc - Wind,i,sc,vm) (4 40)
- (Wind,i,sc,vm - Weff) + Wsuc + Wes

Com isto, pode-se incluir as principais fontes de ineficiéncia
desde o ciclo ideal até o real. Vale ressaltar que para o compressor
alternativo, o trabalho especifico ndo é afetado pela presenca do volume
morto:

Wind,i,sc = Wind,i,sc,ym (4-41)

Dividindo-se os termos da equacdo (4.40) pelo trabalho
especifico indicado, podem-se indicar os resultados dessas divisdes
devido a superaquecimento, volume morto e perdas no trabalho
especifico efetivo, respectivamente por:

_ Windisc — Wind,i

Es,sup = Wing (442)
in
Wind,i,scom — Wind,i,sc
Esym = W (4.43)
ind
Werr — Wind,i,scym
Eseff = (4.44)

Wind

Assim, a eficiéncia isentropica do compressor, 1, pode ser obtida
a partir da eficiéncia ideal com a subtragdo das ineficiéncias (perdas
fracionadas) nos varios processos:

Ns = 1- Es,sc — Esym ~ Eseff — Es,suc — Es,des (4-45)

A diferenca desta equacdo em relagdo a obtida por Pérez-Segarra
(2005) estd na inclusdo dos termos de superaquecimento e volume
morto no célculo da eficiéncia isentropica.
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4.6 Perdas em Eficiéncia Volumétrica

Aplicando a equacdo da conservacdo da massa no interior da
camara de compressdo ao longo de um ciclo, obtém-se a seguinte
relacéo:

t+1/f .
MA - MA + (msuc — Myef,suc — Mdes + Myef,des (4.46)
— Mygz + mref,vaz) =0

Para a condicdo de regime ciclico plenamente desenvolvido, a
massa deslocada ndo varia de um ciclo para outro e a equagéo acima
pode ser simplificada:

Msuc — Myef,suc — Mdes + Myef,des — Myaz + Myefvaz = 0 (4-47)

A partir da equacdo acima, pode-se obter uma relacdo para a
vazdo massica disponibilizada pelo compressor. As consideracGes
assumidas para o compressor alternativo diferem daquelas para o
compressor de pistdo rolante e, assim, serdo detalhados de forma
separada.

4.6.1 Compressor Alternativo

A Figura 4.6 apresenta um esquema do escoamento do fluido
refrigerante em um compressor alternativo. A pressdo do ambiente
interno da carcaca do compressor alternativo é equalizada a pressao de
succdo através de aberturas no filtro de succdo. Assim, a massa que €
vazada do cilindro para o ambiente interno retorna ao sistema de succao.
Logo, a vazdo massica entregue pelo compressor ao sistema de
refrigeracao é:

m= (mdes - mref,des)f (4.48)

A equacdo para a vazdo massica pode também ser escrita em
funcéo dos demais termos apresentados na equagéo (4.47):

m = (msuc — Myef.suc — Myaz + mref,vaz)f (4.49)
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A massa que retorna por refluxo na véalvula de descarga reduz a
vazao massica disponibilizada ao sistema. Assim, esta reducdo de vazao
é incluida na equacdo da vazdo massica da seguinte forma:

m= [(msuc + mref,vaz + mref,des) - mref,des - mref,suc (4 50)
- mvaz]f

Multiplicando-se cada termo pela frequéncia de rotagdo, e
considerando que no compressor alternativo my..y,q, ~ 0, € possivel
dizer que:

m= (msuc + mref,vaz + mref,des) - mref,suc - mref,des (4 51)

— Myaz — Myefvaz

Sistema de
Descarga

B8 "des .Thdes - mref,des
Cilindro
mlmz f Mgy — mref,suc
Sistema de
Sucgao
A

Figura 4.6 — Esquema do escoamento de refrigerante num sistema de
refrigeracdo com énfase no compressor alternativo.

A vazdo massica real pode também ser entendida como a
subtracdo das perdas ao valor da vazao ideal:



80 Estratificacdo das Perdas em Eficiéncias Isentrépica e Volumétrica

m= mi - (mi - mi,sc) - (mi,sc - mi,sc,vm)
- mi sc,ym
LT . . 4.52
- (msuc + mref,vaz + mref,des)] - mref,des ( )

— Myef,suc — Myaz — Mrefvaz

A primeira subtracdo entre parénteses ao lado direito da equacéo,
(r; — s ), diz respeito & perda de vazdo massica referente ao
superagquecimento, enquanto que a segunda subtracdo entre parénteses,
(Thi,sc - mi_sc_,,m), refere-se a perda por volume morto. A subtracao
entre colchetes refere-se as perdas no processo de admissdo, engquanto
gue os demais termos na equacéo, a reducdes de vazdo devido a refluxos
e vazamentos.

Dividindo a equagdo (4.52) pela vazdo massica ideal e por uma
simples manipulacdo, chega-se a uma relacdo para a eficiéncia
volumétrica como sendo igual a eficiéncia do ciclo ideal menos as
diversas perdas inerentes ao ciclo real:

Ny =1—&y5c = Epom — Evsuc — Evref,suc — Evref,des (4.53)

- Ev,vaz

Onde as diversas perdas fracionadas séo:

Eyse = % (4.54)
Evom = w (4.55)
0 oue = My seom — (Msue +ﬁ7:ref,vaz + Mref ges) (4.56)
Evref.suc = mm# (4.57)
Evrefdes = Miref des (4.58)

m;
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_ (mvaz + mref,vaz)
Eyvaz = m
i

(4.59)

4.6.2 Compressor de Pistdo Rolante

No compressor de pistdo rolante, a pressdo do ambiente interno é
equalizada com a pressdo da linha de descarga. Desta forma, o
vazamento ocorre do ambiente interno da carcaca para o interior da
camara de compressdo, conforme indicado na Figura 4.7.

Neste caso, pode-se assumir que a vazdo massica disponibilizada
pelo compressor é:

m= (msuc - mref,suc)f (4.60)

- T

Ambiente
Interno

i Myof vaz . Mees — Myef des
/-~ ™~

/

A
msuc - mref,suc
Evaporador

Figura 4.7 — Esquema do escoamento de refrigerante num sistema de
refrigeracdo com énfase no compressor de pistdo rolante.

Considerando que para 0 compressor de pistdo rolante m,,, = 0
e multiplicando os termos da relagdo (4.47) pela frequéncia de rotagéo,
pode-se chegar a equacdo (4.52) e, a partir desta, a equacdo para a
eficiéncia volumétrica (4.53).

Apesar de as consideragdes para calculo de vazdo a cada
compressor serem distintas, obtém-se equacdes similares para vazao
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maéssica e eficiéncia volumétrica, permitindo avaliagbes comparativas de
desempenho dos dois tipos de compressores.

Além disso, a andlise de eficiéncia volumétrica pela utilizacdo de
perdas fracionadas para todos os termos permite a comparacdo direta de
fendmenos, tais como superaquecimento e refluxo. Esta caracteristica da
abordagem tedrica compde a principal diferenca em relagdo as
apresentadas nos trabalhos de Pérez-Segarra (2005) e Schreiner et al.
(2010).



5 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

Neste capitulo encontram-se apresentados os procedimentos
numéricos para a solucdo do conjunto de equacBes que regem os ciclos
de compressao e as dinamicas térmicas dos compressores em questao.
Além disso, apresenta-se a validacdo dos modelos e uma breve
explicacdo do uso dos mesmos em um procedimento de otimizacdo
empregado para a analise comparativa dos compressores.

Nos ciclos de compressdo, as variacBes das propriedades
termodindmicas do gas, das vazbes massicas e da dinamica de valvulas,
sdo calculadas através do método explicito de Euler e os calculos séo
realizados até que a condicdo periddica plenamente desenvolvida seja
alcancada para todas as grandezas de interesse.

A transferéncia de calor entre os componentes do compressor é
calculada com base na conservacdo da energia. Assim, o codigo de
simulacdo da transferéncia de calor é utilizado de forma acoplada ao
cédigo de simulagdo do ciclo de compressdo. A solu¢do numérica para a
atualizacdo do campo de temperaturas no cddigo da dinamica térmica é
realizada por métodos especificos para cada compressor, que serdo
apresentados a seguir.

O processo de otimizacdo dos compressores é realizado para se
obter projetos 6timos de compressores na aplicacdo de refrigeracédo
desejada, permitindo uma analise comparativa adequada. O algoritmo de
otimizagdo genético se mostrou apropriado para esta tarefa por reunir as
caracteristicas de robustez, rapidez e versatilidade para convergéncia de
otimizac6es com multiplos objetivos conflitantes.

Os codigos de simulacdo dos ciclos de compressdo e de
transferéncia de calor para ambos 0s compressores encontram-se
escritos em FORTRAN, utilizando o compilador Compaq Visual
Fortran 6.6 (2001), enquanto que os processos de otimizacdo foram
realizados por meio de um pacote disponibilizado pela Esteco (2010).

5.1 Modelos dos Ciclos de Compresséo

Nos codigos de simulagdo dos compressores, além dos calculos
para a evolucdo das propriedades termodinamicas do refrigerante e da
poténcia indicada, geralmente calculam-se também perdas em mancais e
no motor elétrico. Estas analises, apesar de relevantes, ndo estdo
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contemplados neste trabalho. Como essas perdas sdo condigbes de
entrada para o célculo do campo de temperatura dos compressores, pois
atuam como fontes de calor as mesmas foram representadas por valores
fixos de eficiéncias tipicas de motores elétricos e mancais de
compressores. A seguir, estdo apresentados os procedimentos de solucéo
para a termodinamica de compressdo dos compressores alternativo e
rotativo.

5.1.1 Compressor Alternativo

O algoritmo de solugdo do ciclo de compressdo do compressor
alternativo é inicializado pela leitura e definicdo de pardmetros
relacionados & geometria do compressor, a rotagdo do motor, &
discretizacdo do deslocamento do pistdo e aos critérios de convergéncia.
Também sdo definidas as condi¢cdes de contorno, como pressdes nas
linhas de suc¢do e descarga, bem como as temperaturas de succédo, da
camara de descarga, do ambiente interno e da superficie do cilindro.

Tabela 5.1 — Dados de entrada para simula¢ido do compressor

alternativo.
Dados de Entrada Parametro
Temperaturas de evaporagdo, condensacao,
Condic6es de operacao subresfriamento, superaquecimento e

frequéncia de rotacdo do motor.
Diametro do pistdo, excentricidade,
volume morto, didmetros dos orificios de

Caracteristicas sucgdo e descarga e folga pistdo-cilindro.
geométricas e Rigidez e frequéncia natural das valvulas
operacionais de succdo e descarga, areas efetivas de

forca e de escoamento em fungdo da
posicdo das valvulas.
Temperaturas de sucgdo, cAmara de
Campo de temperaturas descarga, superficie do cilindro e do
ambiente interno da carcaca.
Proprledades do fluido Constante do gés.
refrigerante
Variagdo angular de cada laco iterativo e

Pardmetros de simulacéo , . . N
nimero maximo de iteragdes.
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O procedimento de calculo ¢ iniciado a partir de uma variagao
angular discreta da posicdo do pistdo, seguida da atualizacdo do volume
da camara e de um balanco de massa em seu interior. Com isto, a
temperatura do refrigerante pode ser obtida através da equacdo (3.32).
Conhecidos o volume, a massa de refrigerante na camara e a
temperatura, um novo valor para a pressdo é determinado pela relacdo
(3.34) e utilizando uma biblioteca externa (REFPROP. NIST, 2007).

Na sequéncia, 0s escoamentos nos sistemas de succdo e descarga
sdo resolvidos via volumes finitos, conforme indicado na se¢do 3.5.1 e
as novas pressfes nas camaras de succdo e descarga sao obtidas. Desta
forma, é possivel calcular a dindmica das valvulas de sucgéo e descarga
para obtencdo de suas novas posi¢des. Por fim, as vazfes massicas nos
orificios de sucgdo e descarga, bem como na folga entre o pistdo e o
cilindro, séo calculadas e o lago iterativo é finalizado.

Tabela 5.2 — Resultados da simulagdo do compressor alternativo.

Dados de Saida Parametro
. Capacidade de refrigeracao e vazao
Capacidade do compressor pa gerag
massica.
D Volumétrica, isentropica, mecanica e
Eficiéncias o
elétrica.

Refluxos nos processos de succdo e
Perdas em vazdo massica descarga e vazamento através da folga

pistdo-cilindro.

Entalpias médias de refluxo na succéo, de
Termodinamica do fluido ~ vazamento através da folga e de descarga

e temperatura média de descarga.

Posicéao do pistéo, temperatura e pressdo
Varidveis armazenadas ao  na camara de compressao, pressdes nas
longo do processo camaras de succéo e descarga e posigdes

das valvulas.

Um novo lago iterativo é iniciado com um novo incremento na
posicdo do pistdo e assim outros seguem até que um ciclo seja
completado. Por experiéncia de usuarios e através de verificacfes neste
trabalho, foi estabelecido que 10 ciclos de compresséo séo suficientes
para que seja estabelecida a condicdo de regime ciclico plenamente
desenvolvido. O diagrama de fluxo deste processo de compressdo esta
apresentado na Figura 5.1. Os parametros de entrada da simulagdo



86 Procedimento de Solugéo

encontram-se na Tabela 5.1, enquanto que os resultados avaliados pelo
cédigo sdo listados na Tabela 5.2.
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Médulo de constantes: condigdes de operacdo do sistema, geometria do
conjunto mecanico de compressdo, propriedades mecanicas das valvulas,
propriedades termofisicas do refrigerante, campo de temperaturas no
compressor e numero de iteragdes para convergéncia.

ale

Inicializagdo do volume instantaneo da camara de
compressdo, do estado termodindmico do refrigerante e
da massa de gés no interior da cdmara.

I —

| Variacdo da posicdo angular do pistdo. | 9 9 — 9+ Ag b

Inicio da
simulagdo

| Célculo do volume instantaneo da cdmara de comoressdo. | %VCC( 2 )
Calculo de massa de refrigerante considerando vazdes massicas da posi¢do mG
angular anterior. Atualizagdo da densidade. E
' P
| Calculo da temperatura do refrigerante. |9 T

<

| Determinacdo da pressdo do refrigerante por subrotina externa. | 9 p

<

| Determinacdo das pressdes nas camaras de succdo e descarga pela solucdo dos escoamentos.

<

| Célculo das novas posicdes das valvulas. | 9 X,

msuc ' mref suc? mdes’

é

| Calculo de escoamentos em sucgdo, descarga e vazamento. | 9
.

m m fol

ref ,des?

v

Impressdo de dados referentes ao ultimo ciclo: Vazdes
massicas, poténcia indicada, perdas em valvulas e nos
sistemas de sucgdo e descarga, capacidade de refrigeragao.

Figura 5.1 — Diagrama de fluxo do processo de compressdo do
compressor alternativo.
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5.1.2  Compressor de Pistdo Rolante

O algoritmo para simulacdo do compressor de pistdo rolante €
similar ao do alternativo. As diferencas estdo no fato de que no
compressor rotativo ndo ha a presenca da valvula de suc¢do e nédo se
resolvem pulsacGes de pressdo na linha de succdo. Além disso, a
evolugdo do processo € avaliada simultaneamente para duas camaras,
uma correspondendo a cdmara de suc¢do e a outra a camara de
compressao. Ao final de cada ciclo, a cAmara de succdo passa a atuar
como a camara de compressao, enquanto que a cdmara de compressao
passa a fazer o papel de cAmara de sucgdo assumindo um volume inicial
igual a zero.

Uma vez lidos os parametros de entrada, detalhados na Tabela
5.3, inicializam-se os valores dos volumes de cada camara e do estado
termodindmico do fluido no interior delas. Pela variacdo da posicdo
angular do pistéo, sdo calculados os volumes instantdneos das camaras
de succdo e de compressdo. Em seguida, balan¢os de massa determinam
as densidades e em conjunto com a equagdo da conservacao da energia,
temperaturas do fluido em cada uma das duas camaras. Posteriormente,
sdo determinadas as respectivas pressdes através de uma equacdo de
estado, acompanhadas do célculo da dinamica da valvula de descarga,
obtendo-se as vazBes méssicas na descarga e na sucgdo, bem como
vazamentos através das folgas.

O procedimento supracitado é repetido para um novo instante até
gue o ciclo se complete. Novos ciclos sdo resolvidos até que haja
convergéncia nos resultados de vazdo de massa de refrigerante e de 6leo
nas camaras para os dois Ultimos ciclos ou até que seja atingido um
nimero maximo de ciclos pré-estabelecido. O diagrama de fluxo do
procedimento de calculo do ciclo de compressdo esta apresentado na
Figura 5.2 e os parametros de saida da simulacdo estdo detalhados na
Tabela 5.4.
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Tabela 5.3 — Dados de entrada para simulacdo do compressor de pistao

rolante.

Dados de Entrada

Parametro

Condigdes de operagédo

Caracteristicas
geomeétricas e
operacionais

Campo de temperaturas

Propriedades do fluido
refrigerante

Parametros de simulacéo

Temperaturas de evaporagdo, condensagéo,
subresfriamento, superaquecimento e
frequéncia de rotacdo do motor.

Raio interno do cilindro, raios interno e
externo do pistéo, excentricidade, altura do
cilindro, comprimento da palheta, raio do
topo da palheta, didmetros dos orificios de
succao e descarga, posi¢cdes angulares dos
orificios de succéo e descarga, volume
formado pelo orificio de descarga, folga
minima, folgas nas laterais da palheta,
folga entre a palheta e os mancais, folga
entre 0 pistdo e 0s mancais.

Rigidez e frequéncia natural da valvula de
descarga, area efetiva de forca e de
escoamento em funcédo da posicao da
valvula na descarga, area efetiva de
escoamento na sucgao.

Temperaturas de succ¢do, de superficie do
cilindro e do ambiente interno da carcaca.

Constante do gas.

Variagdo angular de cada laco iterativo,
critério de convergéncia para a massa e
nlmero maximo de iteracoes.
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Tabela 5.4 — Resultados da simulacdo do compressor de pistao rolante.

Dados de Saida

Parametro

Capacidade do compressor
Eficiéncias
Perdas em vazdo massica

Termodinamica do fluido

Varidveis armazenadas ao
longo do processo

Capacidade de refrigeracdo e vazédo
massica.

Volumétrica, isentropica, mecénica e
elétrica.

Refluxos nos processos de sucgdo e
descarga e vazamento através das folgas.
Entalpias médias de refluxo na succéo e
descarga e temperatura média de
descarga.

Posicao do pistdo, temperatura e pressdo
nas camaras de succao e de compressao e
posicdo da valvula.
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Maddulo de constantes: condi¢des de operagdo do sistema, geometria do
conjunto mecanico de compressao, propriedades mecanicas das valvulas,
propriedades termofisicas do refrigerante, campo de temperaturas no
compressor e nimero de iteragdes para convergéncia.

Inicializagdo do volume instantaneo das cdmaras de
sucgdo e compressdo, do estado termodindmico do
refrigerante e da massa de gas no interior das camaras.

I R

| Variacdo da posicdo angular do pistéo. | 9 =0+ A0 %

Calculo dos volumes instantaneos das camaras de succdo e de compressao. 19 Vcs( 9 );Voc( 9)

v
m m

G,cs 1 'Gcc

Inicio da
simulagdo

Calculo de massa de refrigerante para cada camara, considerando vazdes massicas 9
de mistura na posi¢do angular anterior. Atualizagdo das densidades.
\IV pcs ’pcc
| Célculo das temperaturas do refrigerante. |9 Tm 'ch
| Determinacdo da pressao do refrigerante por subrotina externa. | 9 pcs , pcc

v

| Calculo da nova posigdo da vélvula de descarga. {—} X
v

v

Calculo de escoamentos em sucgdo, descarga e escoamentos de mistura
através dos vazamentos. Célculo da massa de éleo em cada camara.

N\
m m mdes 'mref ,des ’mf min !

suc ?" " ref ,suc?

mfbs ’mfbc ’mps 'mpc 'mbc ’méleo,des

Nao

=N, ? Amg <Amg . ?

ciclo

Impressdo de dados referentes ao ultimo ciclo: Vazdes
massicas, poténcia indicada, perdas em valvulas e nos
sistemas de sucgdo e descarga, capacidade de refrigeragdo.

Figura 5.2 — Diagrama de fluxo do processo de compressdo do
compressor de pistdo rolante.
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5.2  Modelos de Transferéncia de Calor

Os cddigos de simulacdo térmica determinam o campo de
temperatura necessario a avaliacdo do desempenho do compressor. Os
resultados obtidos do cédigo de simulagdo do ciclo de compressdo sdo
condicdes de contorno para a atualizacdo das temperaturas no modelo
térmico e vice-versa. Para um determinado compressor operando sob
condicdes estabilizadas de um sistema de refrigeracdo, existe uma
solucdo Unica para 0 seu campo de temperaturas e desempenho.

Os balangos de energia nos componentes sdo alcancados pela
minimizacdo dos modulos dos residuos de energia, obtidos pelo valor
absoluto da subtracdo da equacdo (3.79) da (3.78).

0= W + Z min,ihin,i - Z mout,jhout,j - UA(Tgés - Tref) (5,1)
i J

A conservacdo da energia € plenamente atendida quando o valor
do residuo (@) em cada componente for igual a zero. Nos modelos, um
critério de tolerancia méxima para este valor (@,,s,) € estabelecido para
se assumir a convergéncia dos resultados.

Os algoritmos utilizados para as simulagbes do compressor
alternativo e do compressor rotativo de pistdo rolante sdo similares,
exceto no procedimento numérico para se estimar o novo campo de
temperatura. O programa € iniciado com a leitura do campo de
temperaturas estimado para 0 compressor e pelas temperaturas impostas
pelo sistema. Em seguida, o codigo de simulacdo do ciclo de
compressdo é acionado. Com o campo de temperaturas e com as
informacOes de vazdo massica e energia consumida pelo compressor, é
possivel resolver o sistema de equacdes de energia para a verificacdo
dos residuos. Caso 0 modulo de algum dos residuos seja maior que o
critério de convergéncia estipulado, um campo de temperaturas mais
adequado para o desempenho do compressor € estimado por um método
numérico, o qual serd explicado em detalhes a seguir. Com 0 novo
campo de temperaturas obtido, a simulacdo do ciclo de compresséo é
repetida. As simulagdes com os dois codigos se alternam até que o0s
residuos atinjam os critérios estabelecidos.

Concluida esta etapa, denominada “Primeira Etapa” na Figura
5.3, 0 passo seguinte consiste em se estimar a temperatura do
refrigerante na linha de succdo. Para tanto, adota-se a abordagem
analitica da aleta, representada pelas equacfes (3.114) a (3.117). Com
este novo valor de temperatura na linha de sucgdo, o coeficiente global



!

- e e e

Procedimento de Solugéo

93

de transferéncia de calor no sistema de succdo tem seu valor também
atualizado e novamente o sistema de equacdes da energia é resolvido
para verificacdo dos residuos. Caso algum dos residuos seja maior que o
critério estabelecido, o campo de temperaturas volta a ser atualizado e o
programa retorna a primeira etapa. Este ciclo se repete até que os

residuos de energia convirjam para as duas etapas subsequentes.

Médulo de constantes: Temperatuas de
evaporacdo, cond d0 e super. imento.

-’

// | Leitura do campo de temperaturas. i‘ Primeira Etapa

. « . . Atualizagdo do campo de temperaturas.
Simulacdo do ciclo de compressdo.

\

Leitura dos resultados de desempenho
do compressor.

Termodinamica.
Definigdo das entalpias do refrigerante nos

Critérios para o campo de temperaturas:
subrelaxagdo, limite maximo para as
\/ variagdes e de ndo violagdo a 22 Lei da

pontos de medigdo de temperatura e calculo dos /l\

coeficientes globais de transferéncia de calor.

Calculo de um novo campo de

W temperaturas através de um método

. numérico adequado.
Balangos de energia nos componentes do

compressor e calculo dos residuos de energia. T A

\ \1/ ¢S¢max7

> NP

L 4
/ Calculo da temperatura do refrigerante na linha Segunda Etapa

de sucgdo e defini¢do de sua entalpia.

v

| Atualizacdo do campo de temperaturas.

\'2

| Calculo do novo coeficiente global de transferéncia de calor no sistema de succdo. |

| Balangos de energia nos componentes do compressor e calculo dos residuos de energia. |

4
¢S¢max?

sl

J

v
Fim da simulagdo.

Figura 5.3 — Diagrama de fluxo do modelo de transferéncia de calor.
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O diagrama de fluxo do procedimento de solugdo do modelo de
transferéncia de calor estd apresentado na Figura 5.3. Por outro lado, a
Tabela 5.5 relaciona as condi¢des de contorno e variaveis no campo de
temperaturas. A temperatura da cAmara de descarga encontra-se entre
parénteses na tabela, pois esta camara sé existe no compressor
alternativo. As demais variaveis estdo presentes nos dois tipos de
compressores. Os procedimentos para solu¢do do campo de
temperaturas em cada compressor sao apresentados a seguir.

Tabela 5.5 — Condigdes de contorno e variaveis no campo de

temperaturas.
Temperaturas Parametro no Modelo
Evaporacgéo
Condensagéo Condigdes de contorno impostas pelo sistema
Superaguecimento e pelo ambiente.

Ambiente externo

Condicéo de contorno para solucdo na
primeira etapa e varidvel na segunda etapa.
Varidvel na primeira etapa e condigdo de
contorno na segunda etapa.

Linha de sucgéo

Carcaca

Sucgdo

Superficie do cilindro

(Cémara de descarga) Variaveis na primeira etapa.

Linha de descarga

Ambiente interno

Condicdo de contorno obtida pela simulagéo

Descarga ~
do processo de compressao.

5.2.1 Compressor Alternativo

A selecdo de um método numérico conveniente para resolver
adequadamente o campo de temperaturas de cada compressor levou em
consideragdo trés critérios: velocidade de convergéncia, simplicidade de
implementacao e estabilidade numérica.

No caso do compressor alternativo, 0 método selecionado foi o
método das Substituicdes Sucessivas (Stoecker, 1989), cujas principais
vantagens sdo a simplicidade e a facilidade de implementagdo. No
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entanto, para 0 compressor de pistdo rolante esse método se apresentou
instavel, mesmo com a utilizagdo de critérios de subrelaxa¢do. Assim, 0
método de Newton-Raphson (Stoecker, 1989) foi selecionado como a
opcao funcional mais simples. Embora mais robusto do que o primeiro,
0 método de Newton-Raphson necessita que o ciclo de compressao seja
simulado trés vezes para cada atualizacdo do campo de temperaturas na
primeira etapa (Figura 5.3) enquanto que no método das substituicdes
sucessivas a simulagéo do ciclo é acionada somente uma vez.

De fato, a simulacdo do ciclo de compressdo é o fator
determinante para o custo computacional envolvido no acoplamento dos
modelos. Assim, pode-se dizer que, neste caso, 0 método das
Substituigdes Sucessivas acaba por se tornar trés vezes menos
dispendioso que o método de Newton-Raphson, especialmente quando o
campo de temperaturas inicial encontra-se préximo da solucéo.

No compressor alternativo, a obten¢do do campo de temperaturas
inicia com a determinagéo da temperatura da linha de descarga, na saida
do compressor, a partir do campo inicial. Com essa temperatura e a
pressdo de condensacdo, obtém-se a entalpia da linha de descarga.
Entdo, um balanco de energia global na carcaca do compressor é
realizado e as temperaturas da carcaca e do ambiente interno sdo
obtidas. Com a temperatura do ambiente interno e a condicdo de
contorno da temperatura de descarga, é possivel se obter a temperatura
na camara de descarga e, em seguida, a temperatura da linha de
descarga, pelos balancos de energia no sistema de descarga. Se a
diferenca de temperaturas para a linha de descarga estimada
inicialmente e a obtida através dos calculos for superior a um critério de
convergéncia, um novo ciclo se iniciard assumindo a nova temperatura
como valor inicial. Este processo se repetira até que seja atingida a
convergéncia.

Uma vez determinadas as temperaturas no sistema de descarga,
na carcaca e no ambiente interno, a temperatura de succ¢éo é calculada e,
por fim, a temperatura de superficie do cilindro. Os procedimentos
numéricos para atualizacdo do campo de temperaturas através do
método de Substituicbes Sucessivas encontram-se ilustrados na Figura
5.4.
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@a temperatura do refrigerante na linha @

| Atualizacdo da temperatura na linha de descarga. | %

2

Balango de energia no compressor e defini¢cdo das
temperaturas da carcaca e do ambiente interno.

<

Balango de energia na cdmara de descarga e
defini¢do da temperatura em seu interior.

2

Balango de energia na linha de descarga e definigdo da
temperatura em seu interior.

e

Nao

o

m;

ax = ‘-rl _Tld,ext‘?

d,calc

<

Balango de energia no sistema de sucgdo e defini¢do
da temperatura na succdo.

-

Balango de energia no conjunto mecanico e defini¢do
da temperatura na superficie do cilindro.

Estabelecimento de um novo campo de temperatura\)

Figura 5.4 — Diagrama de fluxo da estimativa do campo de
temperaturas através do método das substituicdes sucessivas.
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5.2.2  Compressor de Pistdo Rolante

Apesar de ser simples, o método das Substituicdes Sucessivas
depende do conjunto de equacgdes a ser resolvido e da ordem em que
elas sdo organizadas para a atualizacdo da variavel desejada. Isto torna o
método dependente tanto da natureza das equagBes, quanto da
experiéncia do usuario para evitar problemas de divergéncia do
procedimento de solugdo.

Foi constatado que a temperatura do ambiente interno do
compressor de pistdo rolante é consideravelmente mais sensivel as
condicdes de sistema que no caso do compressor alternativo. Como as
temperaturas de succdo e de superficie do cilindro sdo dependentes da
temperatura do ambiente interno na solucéo do modelo de transferéncia
de calor, a estabilidade numérica para convergéncia é comprometida.

Deste modo, verificou-se que o método de Newton-Raphson
apresentou-se adequado para a atualizacdo do campo de temperaturas do
compressor rotativo para multiplas equacfes e maltiplas variaveis. Este
método é mais robusto que o das Substituicdes Sucessivas, pois o
sistema de equacdes é resolvido na forma matricial. Portanto, a solucdo
do sistema ndo depende da ordem das equagdes. Os residuos de energia,
apresentados na equacéo (5.1), sdo assumidos como fungdes residuo do
campo de temperaturas, ou seja:

®l = Ql(Tl’ T211Tn) (52)
Através de uma expansdo em série de Taylor truncada no termo

de primeira ordem, é possivel estimar a funcdo residuo em questdo da
seguinte forma:

29;(T;)
aT;

0:(Tje) ~ 0:(Tjc) + (Tir = Tje) (5.3)

onde os sub-indices t e c¢ referem-se aos valores da temperatura
estimada e da suposta temperatura correta. Sabendo que a funcdo
residuo para o campo de temperaturas correto € igual a zero, pode-se
aproximar a equagdo acima para um conjunto de pontos discretos da
seguinte forma:
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AQ(T;
(Z)i( t) ( ) j,t ch) (5-4)

Com isto, um novo campo de temperaturas pode ser definido
pela solucdo do sistema de equagdes. A variagdo nas temperaturas de
succao e de superficie do cilindro causa impacto direto no desempenho
do compressor. Desta forma, para se determinar os valores das fungfes
residuo nesses dois casos, € necessario simular o processo de
compressdo. Na Figura 5.5, é apresentado o diagrama de fluxo para a
estimativa do campo de temperaturas pelo método Newton-Raphson.

@ativa de um campo de temperaD

| Definicdo dos residuos temporarios. | —_— ¢I(TJ t )

A

Calculos das variagdes do conjunto de fungdes residuo por A¢ ( T )
variagdes finitas de cada temperatura. Simulagdo do processo 17
de compressdo para as temperaturas de sucgdo e de superficie AT

do cilindro. J

A

Calculo do novo campo de temperaturas.

&

Estabelecimento de um novo campo de temperaturas.

Figura 5.5 — Diagrama de fluxo da estimativa do campo de
temperaturas através do método Newton Raphson.
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5.3 Validacédo dos Modelos

Para a validacdo dos codigos de simulacdo dos ciclos de
compressdo e das transferéncias de calor, empregam-se comparagoes
para os resultados numéricos e dados experimentais. Primeiramente, 0s
modelos dos ciclos de compressdo sdo verificados para resultados de
vazdo massica, capacidade de refrigeracio e desempenho
termodinamico, considerando o campo de temperaturas medido em
bancada. Em seguida, os modelos dos processos de compressdo
acoplados as formulacBes para transferéncia de calor sdo verificados
para a previsdo da capacidade de refrigeracdo e do campo de
temperaturas em diferentes condi¢cbes de operagdo. Por meio dessa
abordagem, buscou-se observar eventuais discrepancias do modelo do
ciclo de compressdo e do modelo de transferéncia de calor a partir de
comparacdes com dados experimentais. Além disso, para 0 compressor
de pistdo rolante, sdo apresentados resultados do modelo de simulagdo
do ciclo de compressdo desenvolvido parcialmente neste trabalho e do
modelo anterior de Puff e Souza (1994).

Os resultados experimentais utilizados neste trabalho foram
extraidos de relatorios de engenharia da Whirlpool S.A. — Unidade
Embraco e de trabalhos realizados por outros no POLO. Tais medicGes
fornecem wvalores para consumo de energia, Vvazdo massica,
deslocamento de vélvulas, posicdo do pistdo, pressdes na camara de
compressao e nas linhas de suc¢do e descarga, bem como temperaturas
em diversos pontos do compressor. Foram utilizados resultados
experimentais de dois modelos diferentes de compressores alternativos e
de um modelo de pistdo rolante, cujas caracteristicas e condicbes de
teste estdo descritas na Tabela 5.6.

O cddigo de simulagdo do ciclo de compressdo do compressor
alternativo utilizado neste trabalho é um método consolidado, tendo sido
utilizado em diversos trabalhos (Gomes, 2006, Kremer, 2006, Pizarro,
2007 e Schreiner, 2008). Um exemplo da acurdcia do modelo na
previsio do processo termodindmico € demonstrado através de
comparacgdes de resultados numéricos e experimentais na Tabela 5.7,
extraido de Gomes (2006).

Por sua vez, 0 modelo de compressdo do compressor rotativo foi
parcialmente desenvolvido neste trabalho, com a inclusdo de balancos
de massa e energia, critério de convergéncia para a massa e célculo de
propriedades de mistura do par 6leo e refrigerante nos vazamentos. Os
resultados numéricos deste modelo, do modelo de Puff e Souza (1994) e
experimentais para este compressor estdo apresentados na Tabela 5.8.
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Tabela 5.6 — Caracteristicas dos compressores alternativo e rotativo, e
condicOes de testes.

Caracteristicas de Operacao

Alternativo Alternativo Rotativo de
Compressor de rotacdo de rotacdo pistéo
constante variavel rolante
Rotagdo do motor 5y, Variavel 60 Hz
elétrico
Deslocamento 3 3 3
volumétrico 11,14 cm 9,04 cm 10,60 cm
Refrigerante R600a R600a R22
Oleo Mineral/ISO7 ALQUILB/ISO5 4GS
Condicdes de Teste
Temperaturas & o o
(pressoes) [°Cl [°C] [°C]
Evaporacao 250 250 7,2
porag (0,58 bar) (0,58 bar) (6,26 bar)
Condensacéo 2eilt e St
¢ (7,65 bar) (4,04 bar) (21,47 bar)
Subresfriamento 55,0 (liquido 25,0 46,1
saturado)
Superaquecimento 32,2 25,0 35,0
Ambiente 32,2 25,0 35,0

Tabela 5.7 — Resultados numérico e experimental para o compressor
alternativo de rotagdo constante. (Reproduzido de Gomes, 2006).

m Q Wind I"Vsuc Wdes
Dados — negn) wp  w]  w]_ w] COFPY

Experimental 2,00 154 88,4 540 4,04 1,74
Numérico 2,02 155 853 462 3,80 1,83
Desvio [%] -0,9 -0,9 3,5 14,4 6,0 -4.4

Conforme se pode observar, os resultados numéricos dos modelos
atuais relacionados a vazdo massica, capacidade de refrigeracdo e
poténcia indicada, para ambos 0s compressores, concordam com 0s
dados experimentais, com desvios inferiores a 4%. J& os resultados
comparativos de perdas termodinadmicas apresentaram desvios de até
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15%. Deve ser observado que as perdas no processo de descarga do
compressor de pistdo rolante ndo foram obtidas experimentalmente.

No modelo de Puff e Souza, os desvios em relacdo a dados
experimentais de vazao massica e capacidade de refrigeracdo na Tabela
5.8 foram duas vezes maiores que aqueles do modelo atual, com valores
de 4%. Devido a maior vazdo massica prevista no modelo antigo, a
perda de energia na etapa de admissao foi consequentemente maior.

Tabela 5.8 — Resultados numérico e experimental para o compressor de
pistdo rolante.

m Q Wind Wsuc Wdes
[kg/h] W] [W] [W] [W]
Experimental 43,96 2084 558 13,1 [-] 3,73

Dados COPpV

Numérico -

Modelo Atual 43,08 2043 540 151 7,1 3,75
Desvio [%] 2,0 2,0 33 -151 [-] -0,1
Numérico -

Puffe Souza 45,87 2175 568 18,7 7.8 3,83
(1994)
Desvio [%] -4,3 -4,3 -1,8 42,7 [-] 2,7

De acordo com Gomes (2006), uma parcela das diferencas
encontradas entre os resultados pode estar relacionada & mudanca do
desempenho do compressor devido & presenga de instrumentacdo
intrusiva nos experimentos, dificil de ser caracterizada nos modelos
matematicos. Além disso, embora os desvios percentuais relacionados
as perdas termodinamicas nos processos de sucgdo e descarga serem
bem maiores do que as das demais quantidades, as magnitudes das
respectivas poténcias sdo consideravelmente menores do que a poténcia
indicada. Assim, os erros relacionados a perdas nos sistemas de valvulas
para estas condigdes tém relevancia marginal nos resultados globais de
poténcia indicada e de capacidade de refrigeracdo. Maiores detalhes a
respeito das dificuldades de modelacdo impostas pela instrumentacéo
podem ser encontrados em Pereira (2006).

Nos resultados apresentados até aqui, as condicdes de contorno
dadas pelos campos de temperaturas necessarios as simulagdes foram
obtidas nos testes experimentais. O passo seguinte foi entdo testar os
modelos de transferéncia de calor, acoplados a simulacdo do ciclo de
compressao, em uma condigdo de operagdo critica definida pela variacdo



102 Procedimento de Solugéo

consideravel da vazdo massica. Bezerra et al. (2010) mostraram que a
hipotese de coeficientes globais de troca de calor constantes para o
modelo é inadequada em situacdes em que a vazdo massica € bastante
diferente daquela em que o modelo foi calibrado.

A Figura 5.6 apresenta uma comparagdo entre resultados
numéricos e experimentais para o compressor alternativo de rotagdo
variavel para trés rotagbes: 1200, 2000 e 4500 rpm. Os resultados em
questdo sdo capacidades de refrigeracdo obtidas de medicbes em
calorimetro e por meio do modelo de simulagdo do ciclo de compressao.
As temperaturas utilizadas como condi¢des de contorno do modelo do
ciclo de compressdo foram obtidas experimentalmente num teste e
previstas numericamente em outro, compondo assim, os trés tipos de
resultados obtidos para as comparacoes.

Observa-se da Figura 5.6 que 0s resultados experimentais sdo um
pouco menores dos que os valores previstos numericamente, podendo
haver alguma influéncia da instrumentagdo do compressor. De fato, o
compressor ndo instrumentado deve fornecer uma capacidade de
refrigeracdo 10% maior que o valor apresentado para 1200rpm e em
torno de 4% maior para as demais rotagdes. Isto permite concluir que as
previsdes do ciclo de compressao estdo dentro da faixa de incertezas da
medicdo.

250
200
2 150 -
5 ®  Experimental
Modelo de Compressdo
100 (Temp. Experimentais)
«= «+ e odelo de Compressdo
(Temp. Numéricas)
50 1 1 1
1.000 2.000 3.000 4.000 5.000

flrpm]

Figura 5.6 — Resultados da capacidade de refrigeracéo para um
compressor alternativo de rotacao variavel.

Os desvios na capacidade de refrigeracdo em relacdo aos modelos
numéricos, dado pela estimativa e medicdo do campo de temperaturas



Procedimento de Solugéo 103

foram menores que 1%, o que mostra que 0 modelo de transferéncia de
calor cumpriu com seu objetivo, mesmo com variacbes de vazédo
massica de até 300%.

As temperaturas de succéo e de superficie do cilindro sdo as mais
importantes na simulacdo do ciclo de compressdo. Verifica-se na Tabela
5.9 que a maxima diferenga entre os valores experimentais e numéricos
dessas temperaturas foi menor que 3°C. A temperatura da carcacga
apresentou as maiores diferencas, com desvios de até 5°C. No entanto,
isto ndo influenciou significativamente na previsdo da temperatura da
linha de succéo.

Na Figura 5.7, encontram-se os resultados de desempenho para o
compressor rotativo de pistdo rolante. Foram obtidos quatro tipos de
resultados para avaliacdo dos modelos atuais em comparacdo com dados
experimentais e com o modelo antigo do ciclo de compressao, proposto
por Puff e Souza (1994). Nos testes de validagdo, foram mantidas as
condi¢des de operagdo, exceto pela temperatura de evaporagdo, que
variou de -5°C a 15°C. Isto permitiu avaliar o0 compressor em
capacidades de refrigeracdo variando entre 1300W e 2800W. Observa-
se que os desvios entre resultados numéricos dos modelos atuais e
experimentais foram inferiores a 4%. Além disso, percebe-se que 0
campo de temperaturas previsto numericamente permitiu a obtencéo de
resultados de capacidade de refrigeracdo, ou seja, de vazdo massica
praticamente idénticos aqueles obtidos de simulagbes com dados
experimentais de temperatura. Os resultados das temperaturas numéricas
e experimentais encontram-se na Tabela 5.10.

Tabela 5.9 — Resultados do campo de temperaturas para 0 compressor
alternativo de rotagéo variavel.

Rotagdo [rpm] 1200 2000 4500

Temperaturas [°C] Exp. Num. Dif. Exp. Num. Dif. Exp. Num. Dif.

Linha de Sucg¢do 28,0 28,1 -01 281 282 -0,1 [-] 28,5 [-1
Sucgdo 36,7 36,61 06 376 40,0 -25 47,1 46,7 0,4
Cilindro 51,1 49,0 20 563 564 -01 789 800 -1,1

Ambiente Interno 40,8 392 16 484 443 41 56,1 55,5 0,6

Camara de
Descarga

Linha de Descarga 41,0 445 -35 51,1 539 -29 735 730 05

60,1 603 -02 766 743 23 1009 994 1,5

Carcaga 39,7 350 46 42,1 390 3,1 52,2 48,0 4,2
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Ao contrario do verificado para o compressor alternativo, 0s
resultados numéricos do modelo atual do ciclo de compressao
subestimam a capacidade de refrigeracdo, sendo que o desvio aumenta
com a vazdo massica. Dois motivos podem estar relacionados a este
fendmeno. O primeiro é que a hipdtese de vazamento de mistura
saturada tende a superestimar os vazamentos de refrigerante e,
consequentemente, subestimar o desempenho do compressor. O segundo
diz respeito a incerteza do valor da area efetiva de escoamento da succéo
indicada por Puff e Souza (1994). Por falta de dados geométricos sobre
0 sistema de succdo, ndo foi possivel investigar esta questdo no presente
trabalho.

3000

[ ] Experimental

Modelo de compressdo
2500 | (Temp. Experimentais)
@« Modelo de compressdo
(Temp. Numéricas)
eeeeee Modelo de compressdo de

E 2000 Puff e Souza (1994)  ,e°° *
b .
1500 T
o~
1000 1 1 1 1 1
-10 -5 0 5 10 15 20

Tevnp [oC]

Figura 5.7 — Resultados da capacidade de refrigeracéo para um
compressor de pistdo rolante.

Simulagdes foram conduzidas com o modelo do ciclo de
compressao de Puff e Souza (1994), utilizando os campos de
temperaturas encontrados numericamente nas diversas condicGes
testadas. O modelo antigo apresentou desvios de capacidade de até 8%
com relacdo aos dados experimentais. Além disso, a temperatura
maxima atingida pelo gés no final do ciclo de compressdo deste modelo
apresentou inconsisténcia. Na condicdo de opera¢do com temperatura de
evaporagdo de 0°C, a temperatura medida do gas logo ap6s a valvula de
descarga, na regido externa do mecanismo de compressdo foi de 150°C.
Isto indica que a temperatura do fluido no interior do cilindro, durante a
etapa de descarga, deve apresentar valores iguais ou superiores a este,
devido a sua maior energia interna. No entanto, o0 modelo de Puff e
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Souza (1994) apresentou resultado de temperatura méaxima de 127°C,
consideravelmente aquém do esperado. Com os célculos da temperatura
do fluido subestimados ao longo do ciclo, os resultados de capacidade
de refrigeracdo foram, consequentemente, superestimados, conforme se
observa na Figura 5.7.

O modelo atual do ciclo de compressdo apresentou, para a
condicdo de operacdo com evaporacdo a 0°C, temperatura média de
descarga de 160°C, demonstrando maior coeréncia com a temperatura
medida na descarga.

Tabela 5.10 — Resultados do campo de temperaturas para 0 compressor
de pistdo rolante.

Temperaturas [°C] Condigbes de Operagdo

Evaporagao 0,0 7,2 15,0
Condensagao 54,4 54,4 54,4
Sub-Resfriamento 46,1 46,1 46,1
Superaquecimento 35,0 35,0 35,0
Ambiente Externo 35,0 35,0 35,0

Exp. Num. Dif. Exp. Num. Dif. Exp. Num. Dif.

Linha de Sucgdo 39,8 391 o7 376 380 -04 344 370 -26
Sucgao 59,0 581 09 514 516 -0,2 46,1 463 -0,2
Cilindro 119,0 1182 0,8 1044 1042 0,2 89,6 902 -0,6

Ambiente Interno 136,8 1352 1,6 1205 120,2 0,3  103,1 1045 -1,4
Linha de Descarga 125,9 125,2 0,7 1144 1144 0,0 100,8 101,6 -0,8
Carcaga 111,3 111,14 0,2 1005 100,7 -0,3 878 896 -1,8

As temperaturas previstas numericamente para o compressor de
pistdo rolante sdo apresentadas na Tabela 5.10 e mostram concordancia
satisfatéria com dados experimentais. Para as temperaturas de succéo e
de superficie do cilindro, as diferencas sdo inferiores a 2°C. Para as
demais temperaturas, as diferengas foram também pequenas, exceto para
a temperatura da linha de succéo na condicdo de evaporacdo de 15°C.
No entanto, neste caso observa-se que houve um erro no procedimento
experimental, pois a temperatura na linha de succlo na entrada do
compressor € inferior a 35°C, que é a condi¢do de superaquecimento na
saida do evaporador. Isto indica que ndo se conseguiu elevar esta
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temperatura no experimento até o valor estipulado, provavelmente por
dificuldades devido a alta vazao massica do compressor nesta condicao.

Parte do éxito na previsdo dos campos de temperaturas se deve ao
fato de que foram exatamente para essas trés condi¢des de operagao que
as constantes das equacbes dos coeficientes globais foram obtidas.
Assim, existe a possibilidade de que os valores das constantes das
equacOes tenham que ser ajustadas caso outras condi¢cdes de operacao
sejam analisadas.

5.4  Procedimentos de Otimizacao

Neste trabalho, objetiva-se analisar os desempenhos dos
compressores de pistdo rolante e alternativo para uma capacidade de
refrigeracéo pré-estabelecida. Com a intencéo de se realizar uma analise
comparativa conclusiva, 0s compressores devem ser adequadamente
projetados para tal aplicacdo, através de um procedimento de
otimizacdo. Além disso, a inclusdo de um algoritmo de otimizacéo
permite a criacdo de cenarios capazes de identificar potencialidades e
limitacBes inerentes a cada tecnologia, fundamental em projetos de
NOVOS COMpressores.

Os modelos de simulacdo do ciclo de compressdo, acoplados aos
modelos de transferéncia de calor foram acoplados a um algoritmo de
otimizacdo disponibilizado pelo codigo comercial modeFRONTIER
(ESTECO, 2010). A seguir, apresenta-se uma breve introducdo a
otimizagdo, com enfoque no algoritmo genético aplicado a este trabalho,
bem como sobre as variaveis submetidas & otimizagao.

54.1 Introducédo

De acordo com HAUPT e HAUPT (2004), a otimizacdo é um
processo de ajuste de pardmetros de entrada ou caracteristicas de um
dispositivo, de um processo matematico ou de um experimento para se
encontrar 0 minimo ou maximo resultado ou pardmetro de saida. Os
parametros de entrada sdo as varidveis e o processo ou funcdo é
conhecido como funcdo-objetivo, cujos resultados deverdo ser
processados para obtengdo dos valores 6timos. Na otimizacdo pode
haver um ou mais objetivos ou uma ou mais fun¢6es objetivo, sendo que
para este Ultimo caso denomina-se otimizagdo multi-critérios. As
variaveis da funcdo devem estar contidas dentro de um dominio, cujos
limites sdo impostos pelo usudario. De fato, cada variavel pode ser
submetida a restri¢des. Isto significa dizer que caso a mesma assuma um
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valor que ultrapasse a restrigdo estabelecida, o resultado é entendido
como inviavel. Além dessa restricdo, pode haver restricGes também para

determinadas combinacdes de variaveis ou, até mesmo, restricdes para
resultados.
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Figura 5.8 — Caracteristicas de um algoritmo de otimizagao.
(Reproduzido de Gomes, 2006).

De forma geral, as propriedades desejaveis num algoritmo de
otimizagdo sdo: robustez, eficacia e acurdcia. A robustez estd
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relacionada a capacidade de se encontrar Gtimos globais,
independentemente das condicdes iniciais. A eficacia esta relacionada a
velocidade de convergéncia dos resultados enquanto que a precisdo diz
respeito ao quéo perto os pontos de 6timo encontrados estdo do ponto de
maximo ou de minimo real da funcdo. Gomes (2006) apresenta uma
ilustracdo interessante sobre robustez e precisdo de resultados, conforme
a Figura 5.8.

5.4.2  Algoritmo Genético

Existem diversos tipos de algoritmos de otimizacdo, com
aplicagBes limitadas a determinados casos. Para 0 estudo em questdo,
alguns trabalhos indicam que algoritmos genéticos sdo adequados a
otimizacdo de compressores por apresentarem robustez e acuracia,
apesar de eficacia relativamente baixa comparada a outros métodos
(Gomes, 2006). Mais especificamente, o algoritmo genético NSGA I
(Non-dominated Sorting Genetic Algorithm Il) demonstrou ser adequado
para buscas de multi-critérios em compressores (Ooi, 2007) e mais
eficaz que outros algoritmos genéticos mais antigos (Deb et al., 2002).
Por este motivo, esse algoritmo foi selecionado para o presente trabalho.

Em linhas gerais, os algoritmos genéticos utilizam técnicas de
busca e otimizacdo baseadas em principios da genética e da selecdo
natural. Cada combinacdo dos pardmetros de entrada para obtencdo da
funcao-objetivo é entendida como um individuo. E necessario um grupo
de individuos inicial para a realiza¢do da busca. A este grupo é dado o
nome de populagdo. Os valores das variaveis que formam cada
individuo compdem o gene que o caracteriza. Os novos individuos terdo
os valores de suas variaveis como a combinacdo das variaveis de dois
individuos j& existentes, em analogia @ combinacdo genética para a
geracdo de uma nova vida. Cada grupo de populacdo formada pelos
individuos antigos é chamado de geracdo. Além da combinacédo genética
de dois individuos antigos para a formacdo de um novo existe uma
probabilidade de mutacdo de parte da cadeia genética. Este artificio
contribui para a robustez na busca do objetivo. A selecdo dos individuos
que deverdo transmitir suas informagdes genéticas para a proxima
geracdo e dos individuos que deverdo morrer é realizada por meio de
analises combinatdrias e estatisticas.

Em otimizagbes de multi-critérios podem existir a busca de
objetivos conflitantes, ou seja, a otimizacdo de um objetivo pode
distanciar a otimizacdo de outro. Um exemplo de facil compreenséo
relacionado a economia pode ser 0s objetivos de maximizacdo do
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consumo interno em um pais e a reducdo da taxa de inflagdo. Assim, ndo
existe um Gnico ponto de 6timo, mas uma frente de pontos que podem
ser ditos 6timos. A esta frente é atribuido o nome de frente de Pareto.

No caso do método NSGA I, utilizado para otimizacdes de
multi-critérios, a evolucdo das buscas é feita com base em um modelo
matematico elitista, mas que, a0 mesmo tempo, procura garantir a
diversidade genética da populacdo. Este modelo é o que torna o
algoritmo mais rapido comparado a algoritmos genéticos anteriores e,
como resultado, o método é capaz de obter boa distribuicdo de pontos
(individuos) na frente de Pareto.

5.4.3 Procedimento de Otimizagdo dos Compressores

Para o compressor alternativo, foram otimizados os sistemas de
succdo e descarga. As dimensBes do conjunto pistdo-cilindro seguiram
uma razdo de aspecto estabelecida para garantir acomodacéo adequada
ao conjunto biela-manivela. A variacdo das dimensGes da camara de
compressdo se deu somente para garantir a capacidade de refrigeracéo
desejada. Os parametros otimizados para este compressor estdo
presentes na Tabela 5.11.

Na otimizacdo do compressor rotativo, 0 conjunto pistéo cilindro
foi otimizado juntamente aos orificios de succédo e descarga e valvula de
descarga. Também neste caso, procurou-se encontrar uma relagdo entre
0s raios do pistdo e do cilindro e entre suas alturas de forma a garantir
um deslocamento volumétrico capaz de fornecer a capacidade de
refrigeracdo requisitada. As varidveis otimizadas neste caso estdo
apresentadas na Tabela 5.12.

Na modelacdo da dindmica das valvulas, conforme representado
na equagdo (3.76), os parametros massa, rigidez e coeficiente de
amortecimento sdo parametros relacionados a propriedades mecénicas
do material e suas dimensdes geométricas. O valor do coeficiente de
amortecimento, normalmente, é obtido por meio de ajuste experimental
e assumido constante para fins de otimizagdo. J& a massa e rigidez
equivalente podem ser obtidas por correlagcBes analiticas, cujo
detalhamento da abordagem encontra-se no Apéndice A. Estas relagdes
sdo importantes para efeitos de otimizagao das dimensfes da valvula.
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Tabela 5.11 — Variaveis otimizadas no compressor alternativo.

Tipos de Variaveis Num_e,ro fje
Variaveis

Numero de orificios de succdo e de descarga 2
Diametro de orificio de succao e de descarga 2
Espessura das valvulas de succéo e de descarga 2
Altura do orificio de descarga 1
Palheta auxiliar de descarga: posicdo (em relacdo a
valvula de descarga), rigidez equivalente, frequéncia 8
natural.
Comprimento e diametro dos tubos e cAmaras no 10
sistema de succdo (3 cadmaras e 2 tubos)
Comprimento e diametro dos tubos e camaras no 3

sistema de descarga (2 camaras e 2 tubos)

Tabela 5.12 — Variaveis otimizadas no compressor de pistédo rolante.

Tipos de Variaveis Num_e’ro qe
Variaveis
Raio do cilindro 1
Raio externo do pistdo 1
Diametro de orificio de succéo e de descarga 2
Espessura da valvula de descarga 1

Os filtros de sucgdo e descarga no compressor alternativo tém
suas geometrias simplificadas através de uma série de tubos e volumes.
No processo de otimizacdo, as varidveis analisadas sdo os didmetros e
comprimentos dos tubos e dimensdo do volume. Estas foram as
caracterizacdes dos parametros utilizados no processo de otimizag&o.
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6.1 Introducéo

O acoplamento de um algoritmo de otimizacdo ao modelo de
simulacdo do ciclo de compressdo, acoplado a um modelo de
transferéncia de calor permitiu a obtencdo de projetos 6timos de
compressores alternativos e rotativos de pistdo rolante para posterior
analise comparativa.

A condicdo do sistema de refrigeracdo foi estabelecida a partir
das temperaturas de evaporacdo e de condensacdo, superaguecimento e
vazdo massica a serem atendidas. Trés diferentes rotagcBes foram
testadas para ambos o0s compressores, definindo diferentes
deslocamentos volumeétricos. Estas rotages, multiplas de 50Hz, foram
estabelecidas com base na frequéncia da rede elétrica europeia. Além
disso, definiram-se os limites dimensionais de folgas a partir das
tolerancias atuais dos processos de fabricacdo. O melhor projeto de cada
tipo de compressor em cada rotacdo, atendendo as restricdes de projeto,
foi selecionado para as andlises comparativas apresentadas neste
capitulo. A Tabela 6.1 apresenta uma sintese dos requisitos de projeto
estabelecidos para as analises.

Na otimizacdo geométrica do compressor alternativo foram
contempladas 28 variaveis (Tabela 5.11), enquanto que no compressor
de pistdo rolante foram consideradas apenas 5 (Tabela 5.12). Apesar do
menor ndmero de variaveis livres no compressor de pistdo rolante,
outros 18 parametros como altura do cilindro, posi¢Ges dos orificios de
succdo e descarga e dimensfes de valvula tiveram valores atualizados
como funcdo das variaveis livres estabelecidas. Em todos os casos, as
funcGes objetivo a serem atendidas foram: maximizagdo da eficiéncia
isentropica e maximizacdo da eficiéncia volumétrica. Por fim, para cada
projeto, o compressor que obteve maior eficiéncia isentropica e vazédo
massica dentro das restricdes de projeto foi selecionado.

Para a melhor compreensdo das andlises de desempenho,
caracterizaram-se teoricamente as principais fontes de ineficiéncias
isentropica e volumétrica dos compressores.
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Tabela 6.1 — Requisitos de projeto estabelecidos.

Parametro Definicéo

Evaporacéo: T, = 10,0°C
Temperaturas de operacdo ~ Condensagcéo: T, = 55,0°C
do sistema de refrigeracdo  Subresfriamento: T, = 43,0°C
Superaquecimento: Tg,,, = 43,0°C

Vazdo méssica alvo m = (25,00 + 1,25)kg/h
Capacidade de .

. Q = 1400W
aquecimento alvo
Fluido refrigerante R134a
Oleo lubrificante Poliol ester I1SO 7
Rotacdes do motor f =50Hz, 100Hz e 200Hz

. i i D.i1—D.:
Folga pistdo-cilindro: —=“—2% = 8 ym
Folgas no compressor 2
Altura de camara do volume morto:

alternativo

Rmin =170um

Folga minima: 6,,;;, = 12um
Folgas no compressor Folga axial pistdo-cilindro: &,, = 13um
rotativo Folga lateral palheta-cilindro: 5, = 8um

Folga de topo palheta-cilindro: &, = 8um

6.2 Analise Térmica: Temperaturas Médias em Regides
Estratégicas dos Compressores

Na Tabela 6.2, estdo apresentados os resultados do campo de
temperaturas obtidos com os modelos de transferéncia de calor para os
dois tipos de compressores nas trés rotacdes (50, 100 e 200Hz).
Conforme esperado, os compressores de maior rotacdo, por terem
dimens6es reduzidas em relacdo ao compressor de 50Hz, apresentaram
temperaturas maiores, de modo geral. Isto ocorre porque a dissipacao de
calor do compressor se torna mais dificil com a reducéo das superficies
de troca sem necessaria reducdo da energia térmica gerada no interior do
equipamento, ja que a vazdo massica é mantida constante.

A temperatura do fluido na linha de succdo estd variando
basicamente como fungdo da temperatura média da carcaga. No caso do
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compressor alternativo, a variagdo maxima de quase 10°C da
temperatura da carcaca entre as rotagdes causa uma variagdo menor que
1°C na temperatura do gas na entrada do compressor. Seguindo
propor¢Bes similares, no compressor de pistdo rolante, a variagdo de
cerca de 25°C na temperatura média da carcaca resulta em uma variagéo
menor que 2°C na linha de succéo.

Os niveis de temperatura de succdo sdo indicativos fundamentais
das perdas por superaquecimento. Por exemplo, a razdo entre as
temperaturas absolutas de sucg¢do e de superaquecimento ddo a ordem de
grandeza das perdas em eficiéncia volumétrica por superagquecimento.
Os niveis de temperatura na succdo, antes da entrada no cilindro de
compressao, do compressor alternativo sdo comparativamente maiores
do que aquelas do compressor de pistdo rolante nas mesmas rotacdes.
Apesar de a temperatura do fluido na linha de succdo e da temperatura
do ambiente interno do compressor alternativo serem menores, 0S
pardmetros construtivos do seu filtro de succéo séo determinantes para o
maior aquecimento. O fato é que, ao contrario do compressor rotativo, o
compressor alternativo possui um filtro de succdo com superficie
relativamente grande para troca térmica no interior do compressor.
Além disto, conta também com uma valvula de succdo que contribui
para a intensificacdo do calor das paredes da cdmara de succdo para o
gas. Morriesen e Deschamps (2009) corroboram experimentalmente
estas analises mostrando ainda que os maiores ganhos de temperatura do
gas ocorrem no intervalo em que a valvula se encontra fechada.
Finalmente, deve ser mencionado que o fluido do sistema de suc¢do do
compressor alternativo se mistura com o fluido aquecido no ambiente
interno antes de entrar na cdmara de compressdo, contribuindo para o
superaquecimento.

O compressor de pistdo rolante possui conexdo direta entre a
linha de succdo e a cAdmara de admissdo e ndo conta com valvula de
succdo, sendo uma configuracdo mais conveniente do ponto de vista
termodindmico. Isto permite que a temperatura de succdo, antes da
entrada no cilindro, seja até 5°C inferior aquela do compressor
alternativo na mesma rotacéo.

A combinacdo entre as temperaturas de succéo e da superficie do
cilindro influencia no trabalho de compresséo e no estado
termodindmico final do fluido comprimido. Quanto menor a temperatura
de superficie do cilindro e do fluido admitido, menor serd o trabalho
especifico realizado pelo compressor, maior serd a eficiéncia
volumétrica e menor a temperatura de final de compressdo, denominada
temperatura da valvula de descarga na Tabela 6.2.
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Pode-se antecipar qualitativamente que no caso do compressor de
pistdo rolante, o trabalho especifico efetivo a 200Hz serd maior do que
em todos os outros projetos otimizados dos compressores, devido ao
valor da temperatura da valvula de descarga ser maior que 10°C das
demais configuragdes.

A diferenca de temperatura entre a valvula de descarga e a linha
de descarga, no caso do compressor alternativo, indica a quantidade de
calor perdida no sistema de descarga. Este calor é indesejavel, pois
contribui no superaquecimento do fluido no sistema de suc¢do e junto a
superficie do cilindro. As perdas de calor no sistema de descarga no
compressor alternativo sdo similares para 50Hz e 100Hz e um pouco
menores para 200Hz.

No compressor de pistdo rolante, a diferenca de temperatura entre
a valvula de descarga e a linha de descarga indica quanto calor o
compressor perdeu, principalmente, para 0 ambiente externo, mas
também para o sistema de succéo e para 0 conjunto mecanico. Como a
descarga é realizada diretamente no ambiente interno, a temperatura
média deste ambiente é delimitada entre a temperatura da valvula de
descarga e da linha de descarga. A descarga direta no ambiente interno
do compressor explica também o fato de as temperaturas médias da
carcaca ser maior que no caso dos compressores alternativos.

Tabela 6.2 — Campo de temperaturas nos compressores.

Alternativo Pistdo Rolante
Temperaturas [°C] 50Hz 100Hz 200Hz 50Hz 100Hz 200Hz
Linha de Sucgdo 44,4 44,6 44,9 45,0 45,2 46,5
Sucgdo 53,7 55,5 54,6 50,8 50,4 53,0
Cilindro 83,3 85,7 87,5 86,8 90,7 104,0
Ambiente Interno 75,3 76,4 83,1 101,7 104,7 119,0
Val;';’:c':r‘;: 107,9 1105 11,9  110,0 112,2 122,2
Linha de Descarga 93,9 97,7 101,9 99,5 103,5 115,0

Carcaga 69,1 71,5 78,8 78,8 81,8 103,9
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6.3  Analise Termodindmica do Ciclo de Compresséo

Na Figura 6.1, é apresentado o diagrama pressdo-volume dos
compressores alternativo e rotativo para a rotagdo de 3000 rpm (50Hz).
Vale ressaltar que nesta figura o eixo das abcissas considera o volume
deslocado pelo compressor, ndo incluindo o volume morto. A escolha
dessa representacdo permite que se analise mais claramente as
irreversibilidades no ciclo de compressdo dos dois compressores.

O consumo de energia no processo de descarga do compressor
alternativo é consideravelmente maior do que aquele do compressor de
pistdo rolante. Embora menos visivel na Figura 6.1, 0 consumo no
processo de succdo é também maior no compressor alternativo. As
diferencas nos consumos de energia em ambos 0s processos estdo
relacionadas ao tempo disponivel para realiza-los. Por exemplo, no
compressor alternativo de 50Hz os intervalos para 0s processos de
succdo e descarga sdo iguais a 8ms e 3ms, respectivamente, enquanto
gue no compressor de pistdo rolante 0s mesmos sdo iguais a 20ms e
7ms. Como o volume de gas descarregado em cada ciclo de compressao
é equivalente para ambos os compressores, as maiores irreversibilidades
do compressor alternativo se devem as maiores velocidade do gas nos
processos de suc¢do e de descarga.
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Pistdo Rolante
----- Linha de Descarga
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Figura 6.1 — Diagrama pressdo-volume para 0s compressores
alternativo e de pistdo rolante: f = 50Hz.
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No entanto, 0 processo de compressdo do compressor de pistdo
rolante consome mais energia. A razdo deste aspecto esta no fato de que
as trocas térmicas por conveccdo no interior do cilindro de compressao
sdo maiores neste tipo de compressor, permitindo que o gas receba mais
calor ao longo do ciclo que num ciclo do compressor alternativo. Além
disso, a recuperacdo de trabalho na etapa de expansdo do compressor
alternativo é uma vantagem notavel em relacdo ao rotativo.

Os diagramas pressdo-volume Gtil para 0s compressores
alternativo e rotativo para as rotacfes de 6000rpm e 12000rpm (f =
100Hz e 200Hz) estdo apresentados na Figura 6.2 e na Figura 6.3,
respectivamente. O aumento da rotacdo do compressor permite uma
reducdo praticamente proporcional do volume atil do compressor
rotativo. No entanto, o mesmo ndo é observado no compressor
alternativo, pois ndo é possivel reduzir o volume morto na mesma
propor¢do do volume deslocado devido a restri¢cfes construtivas como,
por exemplo, a garantia necessaria para evitar o choque do pistdo com a
placa de valvulas. De fato, este € um grande empecilho para o projeto de
compressores alternativos miniaturizados de alta eficiéncia volumétrica.
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Figura 6.2 — Diagrama pressdo-volume para 0s compressores
alternativo e de pistdo rolante: f = 100Hz.

Na Figura 6.3 torna-se ainda mais visivel a perda da energia
disponivel no gas confinado no volume morto do compressor rotativo.
Nota-se um pequeno pico de pressdo em V =~ 2,4 cm® em funcéo de que
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gas a baixa pressdo entra em equilibrio termodinamico com o gas do
volume morto deixado no final do processo de compressdo anterior. A
pressdo do gas acaba caindo devido a presenca de refluxo da cadmara de
compressao para o orificio de succdo. Esta perda de massa caracteriza
um mau posicionamento do orificio de sucgdo no cilindro, o qual pode
ser melhorado. Deve ser mencionado que a otimizacdo da posi¢do do
orificio de succdo ocorreu dentro de um dominio de possiblidades
bastante restrito.
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Figura 6.3 — Diagrama pressdo-volume para 0s compressores
alternativo e de pistéo rolante: f = 200Hz.

O impacto do aumento de rotacdo e reducdo da geometria de cada
tipo de compressor na variagdo da pressdo durante um ciclo pode ser
avaliado através da Figura 6.4 para o compressor alternativo e da Figura
6.5 para o compressor de pistao rolante.

Na Figura 6.4, as linhas horizontais representam as pressdes nas
linhas de succdo e descarga. Na posicdo 6 = 0° do angulo de manivela,
0 pistdo se encontra no ponto morto inferior e inicia-se 0 processo de
compressdo. Prédximo da posi¢do 6 = 120°, a pressdo no interior do
cilindro supera a presséo na linha de descarga, provocando abertura da
valvula e inicio do processo de descarga. De fato, nota-se a ocorréncia
da descarga com pressdes elevadas no cilindro em relagdo a linha de
descarga entre 120° < 6 < 180°. Na posi¢do 8 = 180°, o pistdo atinge
0 ponto morto superior, finalizando a etapa de descarga e iniciando o
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processo de expansdo do gas confinado no volume morto. A etapa de
expansdo causa um atraso de cerca de 45° do angulo de manivela até a
abertura da valvula de succdo. Na etapa final, a suc¢do ocorre com
déficit da pressdo do cilindro em relagdo a linha de sucg¢do com
encerramento em 6 = 360°.
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Figura 6.4 — Diagrama pressdo-posi¢do do angulo de manivela para
compressores alternativos de diferentes rotaces.

Confrontando a evolucdo da presséo ao longo do ciclo da Figura
6.4 com a taxa de trabalho especifico dos mesmos compressores,
presente na Figura 6.5, é possivel observar que apesar de a pressdo do
gas no compressor de 200Hz ser menor que a dos outros compressores
na etapa de compressao, sua taxa do trabalho especifico é maior. Isto
mostra 0 aumento das irreversibilidades com a rotacdo do compressor,
precisamente relacionado a intensificacdo da transferéncia de calor no
interior do cilindro. Além disso, o pico de pressdo entre o final da
compressao e inicio da descarga para o compressor de 200Hz é o mais
alto de todos, tendo também o maior pico de trabalho especifico. Este
fato esta vinculado ao maior atraso de abertura da valvula de descarga.

Durante a expansdo, o gas devolve parte do trabalho recebido ao
pistdo. Nota-se que os compressores de maior rotacdo entregaram mais
trabalho. Isto devido & fragdo do volume morto que aumenta com a
reducdo das dimensdes dos equipamentos de maiores rotagdes. Este
processo € finalizado com o vale de trabalho especifico em 6 =~ 220°,
iniciando-se a admisséo.
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Figura 6.5 — Taxa de trabalho especifico-posicéo do pistao para
compressores alternativos de diferentes rotacoes.

Na Figura 6.6, no intervalo de 0° < 6 < 360°, ocorre a admissao
nos compressores rotativos. Os niveis de pressdo do gas na camara de
succdo tém valores pouco defasados da pressdo na linha de sucgédo, em
comparagdo com 0s compressores alternativos de mesma rotagdo. Além
disso, nota-se que o tempo deste processo no compressor rotativo €
guase trés vezes maior que no caso do alternativo. Os picos de pressao
em 6 = 360° indicam a expansdo do gas confinado no volume morto
para a camara analisada.

Em seguida, o fluido sofre compressdo até o instante em que o
pistdo alcanca uma posicdo por volta de 8 =~ 590°. Os picos de pressdo
antes do inicio da descarga estdo exclusivamente vinculados ao atraso
de abertura da valvula. Quando a valvula se abre, os niveis de pressdo
voltam a ser proximos da pressdo na linha de descarga. Esta é uma
vantagem deste processo no compressor de pistdo rolante em rela¢do ao
do tipo alternativo. No compressor alternativo a descarga do gas ocorre
na camara de descarga, que é relativamente pequena comparada a
descarga direta na carcaca do compressor de rotativo. Isto faz com que
haja uma restricdo adicional ao escoamento do gas, ocasionada pelo
aumento de pressdo na cdmara de descarga. Além disso, é possivel
observar que o tempo de descarga do compressor de pistdo rolante é da
ordem de duas vezes maior que no compressor alternativo, o que atenua
irreversibilidades no processo.
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Figura 6.6 — Diagrama pressdo-posi¢do do angulo de manivela para
compressores de pistdo rolante de diferentes rotagdes.

A taxa de trabalho especifico dos compressores rotativos
encontra-se presente na Figura 6.7. Os vales de consumo na admisséo e
0s picos na compressao chegam a ter valores em médulo 50% inferiores
em relacdo aos valores de maximo e de minimo alcancados nos
compressores alternativos. Os picos de trabalho indicam desvantagem
do compressor alternativo especialmente durante a partida do motor, em
gue maior torque é necessario. Conforme observado por Collings et al.
(2002), este € um problema que pode comprometer o desempenho do
compressor alternativo.

Na Figura 6.8, é possivel observar a evolucdo da temperatura
média do gés no interior do cilindro de compresséo para 0 compressor
alternativo considerando as trés rotacGes. Apesar de as temperaturas do
inicio de compressao (6 = 0°) serem diferentes, as mesmas ficam muito
préximas durante grande parte do processo de compressdo (até 6 =~
120°). Durante a descarga (120° < 6 < 180°), os niveis de temperatura
para 0s compressores de maior rotacdo sdo maiores. Ao contrario dos
processos de compressdo, existe uma defasagem entre 0s compressores
no decaimento da temperatura durante a expansdo. Finalmente, a etapa
de succéo ocorre com o aquecimento do fluido pelo calor proveniente da
superficie do cilindro. De fato, este fenémeno de transferéncia de calor
fica mais claro na Figura 6.9, onde taxas de transferéncia de calor entre
as paredes do cilindro e o fluido refrigerante sdo apresentadas ao longo
de um ciclo. De modo geral, pode-se observar que a taxa de
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transferéncia de calor é maior para os compressores de maiores rotagdes,
permitindo-se inferir que o aumento dos niveis de velocidade dos
escoamentos causa aumento dos coeficientes de troca, superando a
contrapartida ocasionada pela redugéo das areas de troca de calor.
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Figura 6.7 — Taxa de trabalho especifico-posicéo do pistdo para
compressores de pistdo rolante de diferentes rotacoes.
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Figura 6.8 — Temperatura do fluido no interior do cilindro de
compressores alternativos em diferentes rotagoes.
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Figura 6.9 — Taxa de transferéncia de calor nas paredes do cilindro de
compressores alternativos em diferentes rotagoes.

A Figura 6.10 e a Figura 6.11 trazem informacdes a respeito das
variagBes da temperatura e da taxa de transferéncia de calor para os
compressores rotativos. As tendéncias observadas para 0s compressores
alternativos se aplicam aos rotativos, com a observacdo de que os niveis
de temperatura e de trocas térmicas em 200Hz sdo consideravelmente
superiores aqueles observados nas rota¢des de 50Hz e 100Hz.

Na variacdo de temperatura do fluido apresentada na Figura 6.10,
chama a atencdo os picos de temperatura que ocorrem proximos ao
angulo 6 = 0°. Tais picos ocorrem no processo de admissdo quando a
porcdo de fluido na camara de succdo é ainda muito pequena e
praticamente ndo ha admissdo de massa. Esta pequena quantidade de
massa no interior da cAmara permite que o calor proveniente das paredes
do cilindro eleve rapidamente a temperatura do gas. Conforme o volume
da cadmara aumenta, gas a temperatura de succdo é admitido, fazendo
com que e a temperatura média do fluido no interior da camara de
succao decaia.
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Figura 6.10 — Temperatura do fluido no interior do cilindro de
compressores de pistdo rolante em diferentes rotacoes.

200
150 |
-
100 | =
Cd
w2
50 | z
g ~
e o 1 1 1
4 120 240 360
_50 L
100 b ====- 50Hz
— — 100Hz
150 F
200Hz
-200

6]

Figura 6.11 — Taxa de transferéncia de calor nas paredes do cilindro de
compressores de pistdo rolante em diferentes rotacoes.
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6.4  Analise de Perdas em Eficiéncia Isentropica

Na Figura 6.12 estdo apresentados os valores de eficiéncia
isentrépica para os dois tipos de compressores nas diferentes rotagdes. O
compressor de pistdo rolante apresentou desempenho da ordem de 1%
superior ao do compressor alternativo para operacdes em 50Hz e 100Hz,
enquanto as eficiéncias de ambos sdo praticamente equivalentes em
200Hz. A estratificacdo das principais perdas no ciclo de compressédo
gue resultam nas eficiéncias isentropicas indicadas na figura encontra-se
na Tabela 6.3.
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Figura 6.12 — Eficiéncia isentrépica dos compressores.

Conforme antecipado em secdo anterior, as perdas por
superaquecimento até a entrada do cilindro de compressdo sdo maiores
para o compressor do tipo alternativo. Uma maior temperatura do fluido
no inicio do processo de compressdo ocasiona um maior consumo de
energia, ou trabalho especifico, na compressdo. Para a condigdo de
refrigeracdo considerada aqui, observa-se que incrementos de 10°C na
temperatura de succdo implicam em cerca de 3% de perda em eficiéncia
isentropica.

Conforme apresentado anteriormente, a presenga do volume
morto no compressor rotativo encerra em perdas de eficiéncia
isentropica, pois ndo é possivel recuperar a parte do trabalho de
compressao do gas confinado no volume minimo, incorrendo nas perdas
apresentadas na Tabela 6.3. Observa-se que essas perdas sdo as menos
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expressivas entre todas as demais fontes de irreversibilidades analisadas,
pelo fato do volume morto ser muito pequeno e, assim, também a
energia armazenada no mesmo. A presenca do volume morto em um
compressor alternativo ideal sem vazamento ndo acarreta perdas em
eficiéncia energética. Apesar de sua presenca ser praticamente
indiferente para fins de eficiéncia energética, ele € um dos principais
empecilhos para a eficiéncia volumétrica deste compressor. Esta analise
serd apresentada em detalhes posteriormente.

Tabela 6.3 — Principais fontes de perdas em eficiéncia isentrépica nos
COMpressores.

Alternativo Pistdo Rolante

Perdas em Eficiéncia
Isentroépica [%]
Superaquecimento

50Hz 100Hz 200Hz  50Hz 100Hz 200Hz

3,9 4,5 3,9 2,9 2,7 3,4

[ss,sup]
Volume Morto [£g,,,] 0,0 0,0 0,0 0,1 0,2 0,2
Trabalho Efetivo [& ¢ff] 2,4 2,3 2,1 9,4 10,9 12,1
Sucgdo [& gyl 1,8 3,3 6,9 0,6 1,2 2,9
Descarga [£g ges] 7,7 7,3 9,4 1,6 1,6 3,5
Eficiéncia Isentrdpica [n,] 84,2 82,6 77,7 85,4 83,4 77,9

Dentre as irreversibilidades do compressor alternativo, destacam-
se as relacionadas ao processo de descarga. As perdas no processo de
succdo tornam-se bem mais relevantes & medida que a rotagdo do
compressor aumenta e, em 200Hz, é comparavel a perda na descarga.
As irreversibilidades inerentes a0 escoamento nesses processos Sao
afetadas pelo projeto de trés componentes: orificio de passagem, valvula
(podendo ser referenciada como palheta) e filtro acustico. De acordo
com analises paramétricas realizadas por Pereira (2006), o filtro acUstico
da succdo € uma restricdo ao escoamento que é sensivelmente afetada
pela configuracdo geométrica. A otimizacdo de filtros de succdo deve
buscar a melhor combinacéo entre a geometria do filtro, o didmetro de
orificio e propriedades mecanicas de valvula de forma acoplada. No
caso do sistema de descarga, apesar de o filtro também representar uma
restricdo ao escoamento, este ndo possui sensibilidade geométrica
significativa dentro dos limites estabelecidos nos projetos de otimizacao.
Assim, os maiores esfor¢os nas otimizagcdes foram concentrados nas
propriedades mecanicas da valvula e no diametro do orificio. Através
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das equages (4.35) e (4.38), é possivel identificar as contribuigcdes do

conjunto valvula-orificio e do filtro nas perdas decorrentes aos
processos de admissdo e descarga, cujos resultados estdo presentes na
Tabela 6.4.

Tabela 6.4 — Detalhamento das perdas em eficiéncia isentrdpica nos
processos de admissdo e descarga dos compressores alternativos:
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perdas em valvulas e filtros.

Admissao Descarga
f[HZ] £s,v,suc [%] gs,f,suc [%] Es,v,des [%] ss,f,des [%]
50 0,6 1,2 1,7 6,0
100 0,9 2,4 2,7 4,6
200 3,6 3,4 6,8 2,6
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Figura 6.13 — Diagrama pressao (posicao da valvula de succao)-posicao

Pereira (2006) realizou testes para compressores de refrigeracdo
doméstica, verificando perdas em filtros inferiores aquelas em valvulas.
Neste trabalho, observa-se justamente o contrario para as rotagGes de
50Hz e 100Hz. As perdas em filtros representam as maiores parcelas,

do pistdo do compressor alternativo de 50Hz.
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indicando que para compressores destinados a sistemas de refrigeracdo
de maior capacidade, a presenca desses componentes pode comprometer
substancialmente o desempenho do compressor. Uma forma de se
contornar este problema é a utilizacdo de filtros com volumes e
didametros de tubos maiores, mas isto pode inviabilizar o projeto de
compressores compactos de alto desempenho. De fato, a reducdo do
tamanho do compressor proporcionada pelo aumento de sua rotacdo
implica inevitavelmente na diminuicdo das dimensdes do filtro.
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Figura 6.14 — Diagrama pressao (posicao da valvula de suc¢do)-posicao
do pistdo do compressor alternativo de 100Hz.

As perdas em filtros sdo representadas em um diagrama pressdo-
volume como a area compreendida entre linha da pressdo na linha de
succao e aquela da pressdo na cdmara de sucgdo, conforme ilustram a

Figura 6.13 e a Figura 6.15. Também nessas figuras, as perdas em
valvulas podem ser visualizadas pela area compreendida entre a presséo
no cilindro e a pressao na cAmara de sucgao.

O aumento da parcela das perdas em valvulas com a rotacdo do
compressor também fica evidenciado nestas figuras, devido ao atraso na
abertura da valvula causado em grande parte pela sua inércia. Deve ser
mencionado que o aumento da velocidade do escoamento no orificio e a
correspondente reducdo do seu didmetro também contribuem para o
aumento dessas perdas. O fato de a valvula permanecer aberta depois da
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posicdo 8 = 360°, especialmente para 0s compressores operando em
100Hz e 200Hz, indica a ocorréncia de refluxo de gas na valvula de
succao.
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Figura 6.15 — Diagrama pressao (posi¢do da valvula de succéo)-posicéo
do pistao do compressor alternativo de 200Hz.

O aumento da perda total no processo de descarga com a rotagéo
do compressor (Tabela 6.3) é menor do que a verificada na sucgéo.
Observa-se na Tabela 6.4 que isto ocorre pelo fato de a perda no filtro
de descarga diminuir com a rotagdo do compressor, contrabalanceando o
aumento da perda em valvula. As pressdes no cilindro e na cdmara de
descarga, bem como a posi¢do da valvula no processo de descarga,
podem ser observadas nas Figuras 6.16 a 6.18. Essas figuras evidenciam
0 aumento das perdas na valvula através da diferenga gradativamente
maior entre os niveis de pressdo no cilindro e na cAmara de descarga.
Observa-se também que a dindmica das valvulas de descarga fica
comprometida com o0 aumento da rotacdo do compressor, pela
defasagem do intervalo de abertura. Além de incorrer em um aumento
significativo da pressdo no cilindro no inicio da descarga, este aspecto
acarreta também em refluxo apds o pistdo atingir o ponto morto superior
(6 = 180°).
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Figura 6.16 — Diagrama pressao (posicao da valvula de descarga)-
posicao do pistdo do compressor alternativo de 50Hz.
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Figura 6.17 — Diagrama pressao (posi¢do da valvula de descarga)-
posicéo do pistdo do compressor alternativo de 100Hz.
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Figura 6.18 — Diagrama pressao (posicao da valvula de descarga)-
posicéo do pistdo do compressor alternativo de 200Hz.

Os niveis de pressdo na camara de descarga sao reduzidos com o
aumento da rotacdo do compressor. A reducdo das perdas na camara de
descarga para os compressores de maior rotacdo estdo relacionadas aos
efeitos de aumento da frequéncia de pulsacdo seguida de reducédo de sua
amplitude.

Conforme mostrado na Tabela 6.3, 0os processos de sucgdo e
descarga no compressor de pistdo rolante apresentam perdas menores
que no compressor alternativo. Para as menores rotacdes do compressor,
a perda na sucgéo é em torno de 30% daquela observada no compressor
alternativo, enquanto que na descarga a perda chega a apenas 20% do
valor verificado no compressor alternativo. O aumento da velocidade do
escoamento nas valvulas com a rotagdo do compressor tende a
aproximar as perdas dos dois tipos de compressores, como observado
para 200Hz. Embora ainda menores, as perdas nos processos de sucgdo
e descarga passam a ser 50% e 30% menores do que as correspondentes
perdas no compressor alternativo.

O fato de o processo de descarga ocorrer ao longo de um periodo
de tempo praticamente duas vezes maior do que aquele do compressor
alternativo de mesma rotagcdo justifica tal diferenca. Além disso, a
descarga direta na carcaca do compressor de pistdo rolante permite que,
uma vez aberta a véalvula de descarga, os niveis de pressdo no interior
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1

cilindro tendam a se aproximar da pressdo da linha de descarga,
facilitando o processo. Os resultados numéricos para pressao € posicao
da valvula na descarga nas diferentes rotacbes do compressor de pistao
rolante podem ser observados na Figura 6.19 a Figura 6.21.
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Figura 6.19 — Diagrama pressao (posicao da valvula de descarga)-
posicéo do pistdo do compressor de pistdo rolante de 50Hz.
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Figura 6.20 — Diagrama pressao (posicdo da valvula de descarga)-
posicdo do pistdo do compressor de pistdo rolante de 100Hz.
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Figura 6.21 — Diagrama pressao (posi¢do da valvula de descarga)-
posicdo do pistdo do compressor de pistdo rolante de 200Hz.
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Figura 6.22 — Diagrama pressdo-posicao do pistdo dos compressores de
pistao rolante de diferentes rotaces.

Na etapa de suc¢do dos compressores rotativos, ilustrada na
Figura 6.22, a presséo no interior do cilindro é mais préxima da pressao
na linha de suc¢do que no caso dos compressores alternativos. Além
disso, nota-se nesta figura a existéncia de relacdo de proporcionalidade
entre a variacdo da pressao na suc¢do e a rotacdo do compressor.

As perdas em trabalho efetivo estdo relacionadas a trés
fendmenos principais: perdas derivadas dos processos de admissdo e
descarga, transferéncia de calor por conveccdo entre o gas e as paredes
da camara e vazamentos. Apesar de o trabalho efetivo ja estar separado
das perdas em suc¢do e descarga, estas ineficiéncias afetam o trabalho
efetivo. Por exemplo, o estado termodinamico no inicio da compressdo é
funcdo do processo de admissdo e interfere no resultado do trabalho
efetivo. Assim, com o intuito de se calcular a contribuicdo de cada uma
destas fontes, foram realizadas simula¢bes para duas condi¢bes
idealizadas: (i) ciclo de compressdo sem vazamento e adiabatico; (ii)
ciclo de compressdo adiabatico com vazamento. Nestas duas simulagées
foram consideradas perdas em admissdo e descarga. Uma simulagdo
desconsiderando todas estas perdas equivale a um compressor ideal
somente com as perdas por superaquecimento antes da entrada do fluido
no compressor e por volume morto no caso do compressor de pistdo
rolante, enquanto que a simulacdo que considera todas as perdas é
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justamente a situacao real que ja foi calculada. Assim, a contribuigéo de
cada perda é calculada de modo simplificado pela superposicdo dos
resultados das quatro situacbes mencionadas. As contribuicdes
percentuais de cada fonte de irreversibilidade nas perdas em eficiéncia
isentrépica referentes ao trabalho efetivo estdo presentes na Tabela 6.5.

Tabela 6.5 — Composicéo das perdas em eficiéncia isentrépica no
trabalho efetivo de compresséo.

Alternativo Pistdo Rolante

Perdas em Eficiéncia

P 50Hz 100Hz 200Hz 50Hz 100Hz 200Hz
Isentroépica [%]

Admissdo & Descarga 0,3 0,5 1,2 1,6 3,1 3,0

Transferéncia de 16 15 14 5,6 6,0 71
Calor

Vazamentos 0,5 0,3 0,2 2,2 1,8 2,0

Total [&5¢f] 2,4 2,3 2,8 9,4 10,9 12,1

Considerando o compressor alternativo, a parcela de perdas em
trabalho efetivo proveniente dos processos de succdo e descarga
aumenta com a rotacdo, seguindo a tendéncia destas perdas no ciclo. A
parcela do superaquecimento é responsavel por cerca de 60% das
irreversibilidades e as perdas por vazamento se caracterizam como
pouco expressivas, com propor¢des ndo maiores que 21%.

No compressor de pistdo rolante, as perdas referentes aos
processos de admissdo e descarga quase dobram na comparacao entre as
rotagbes de 50Hz e 100Hz. No entanto, entre 100Hz e 200Hz
permaneceram constantes.

As perdas por superaquecimento também correspondem a maior
parcela para o0 compressor rotativo. Estas observacbes das
irreversibilidades por transferéncia de calor estdo em linha com os
resultados nos graficos de taxa de transferéncia de calor (Figura 6.9 e
Figura 6.11).

Por fim, as perdas por vazamento nos compressores de pistdo
rolante chegam a ser até 10 vezes maiores que nos alternativos de
mesma rotacdo. Ainda assim, elas estdo entre as fontes menos
expressivas para os dois tipos de compressor.
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6.5 Analise de Perdas em Eficiéncia Volumétrica

A Figura 6.23, apresenta resultados para as eficiéncias
volumétricas dos compressores otimizados. O compressor de pistao
rolante apresenta eficiéncias entre 7% e 14% maiores que 0S
compressores alternativos de mesma rotacdo. O efeito do volume morto
no compressor alternativo, se por um lado ndo interfere na eficiéncia
isentropica, por outro compromete significativamente a eficiéncia
volumeétrica, a qual passa de 79% em 50Hz para 69% em 200Hz.

100
—— Alternativo
95 —fi— Pistdo Rolante
90 F
85 | .\
- —
X8 |
153
75 F
70
65 f
60 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250

flHz]
Figura 6.23 — Eficiéncia volumétrica dos compressores.

Os valores de volume total do cilindro de compressdo e das
correspondentes fragcGes de volume morto encontram-se disponiveis na
Figura 6.24. Um detalne a ser ressaltado é que no compressor
alternativo, o aumento da rotacdo em duas vezes, de 50Hz para 100Hz,
implica em uma reducdo de 49% da cdmara de compresséo para manter
a mesma vazao. Para o aumento da rotacdo em quatro vezes, de 50Hz
para 200Hz, o0 volume é reduzido em 69%. Para o compressor de pistdo
rolante, as variagdes de volume sdo inversamente proporcionais as de
rotacdo, ou seja, 50% quando a rotacdo passa de 50 para 100Hz e de
75% quando o compressor passa de 50 para 200Hz. Estas evidéncias
mostram maior flexibilidade por parte do compressor de pistdo rolante
para projetos de miniaturizacdo. No entanto, para elevadas razdes de
pressdo, vazamentos podem interferir no desempenho do compressor
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rotativo. Resultados detalhados das principais fontes de perda em
eficiéncia volumétrica estdo apresentados na Tabela 6.6.
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Figura 6.24 — Volume de cAmara e fragéo de volume morto dos
Compressores.

Tabela 6.6 — Principais fontes de perda de eficiéncia volumétrica dos
COmMpressores.

Alternativo Pistdo Rolante

Perdas em Eficiéncia

Volumétrica [%)] 50Hz 100Hz 200Hz  50Hz 100Hz 200Hz

Superaquecimento [, ;] 4,1 4,8 4,6 3,1 2,9 3,9
Volume Morto [&;,,,,,] 12,6 13,7 18,4 0,0 0,0 0,0
Processo de Admissdo 23 32 18 3,9 43 5,1
[Sv,suc]

Vazamentos [£,,4,q,] 0,5 0,3 0,2 1,8 1,6 1,1

Refluxo na Sucgdo 16 1,2 6,2 a7 74 75
[sv,ref,suc]

Refluxo na Descarga 0,0 03 0,2 01 0,0 0,0
[Ev,ref,des]

Eficiéncia Volumétrica [n,,] 79,0 76,3 68,5 86,4 83,8 82,4

No compressor alternativo, as perdas devido ao volume morto
corresponderam a parcela mais significativa, tornando-se mais critica
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nos compressores menores e reduzindo o volume disponivel para
admissdo de massa. Em contrapartida, para o compressor de pistdo
rolante, a presenca do volume morto ndo incorre necessariamente em
perdas volumétricas.

As perdas no processo de admissdo no compressor alternativo
estdo relacionadas principalmente a restricbes ao escoamento
ocasionadas pela presenca da valvula de succdo. Nota-se inclusive uma
relacdo entre estas perdas e aquelas por refluxo na sucgdo. O aumento
das perdas na admissdo, vinculado & resisténcia imposta pela valvula,
reduz as perdas por refluxo e vice-versa.

No compressor de pistdo rolante, o processo de succdo direta
permite que as perdas por superaquecimento até o orificio de sucgdo
sejam sensivelmente menores que no compressor alternativo. Por outro
lado, a expansdo do fluido dentro da camara de sucgdo reduz
consideravelmente o volume disponivel para a admissdo. Isto faz com
gue as perdas volumétricas em admissdo para 0s compressores rotativos
sejam maiores que para os alternativos.

A reducgdo das perdas por vazamento com a miniaturizacdo dos
equipamentos ocorre devido as redugdes das areas de vazamento. J4 as
perdas por refluxo em succdo corresponderam a maior parcela para os
compressores rotativos. A auséncia de valvula de admissdo e eventual
posicionamento inadequado do orificio no cilindro de compressao
ocasiona esta ineficiéncia.






7 CONCLUSOES

A presente dissertacdo contemplou analises comparativas dos
desempenhos termodindmicos de compressores alternativo e rotativo de
pistdo rolante, com detalhamento de suas eficiéncias isentropica e
volumétrica. Considerando uma aplicagdo tipica de bomba de calor,
esses compressores foram avaliados em diferentes rotacdes, buscando-se
identificar as principais fontes de irreversibilidade inerentes aos efeitos
de miniaturizacdo de cada um dos dois tipos de compressores.

Modelos numéricos foram desenvolvidos para o célculo dos
desempenhos termodinamicos globais e da evolucdo de propriedades
termodinamicas do fluido refrigerante ao longo do ciclo de compresséo,
baseados na formulacgdo integral da equacdo da conservacdo da energia.
Além disto, métodos especificos foram adotados para o calculo da
dindmica de valvulas, vazamentos e transferéncia de calor por
convecg¢do no interior do cilindro. No caso do compressor alternativo, o
escoamento pulsante nos sistemas de suc¢do e descarga foi também
avaliado. Considerando o impacto de vazamentos no desempenho do
compressor de pistdo rolante, especial atencdo foi dedicada ao calculo
de propriedades termodindmicas da mistura bindria 6leo e refrigerante,
de forma a caracterizar vazamentos de mistura. A abordagem do
vazamento de mistura e da utilizacdo da equacdo da conservacdo da
energia na forma completa no compressor de pistdo rolante foram
implementadas neste trabalho em um programa ja existente, enquanto
gue o modelo do compressor alternativo pdde ser utilizado sem a
necessidade de modificages.

Antes de se procederem as analises comparativas, 0s
compressores passaram por uma etapa de otimizacdo de suas
geometrias, procurando atender a fungdes objetivo de maximizacdo da
eficiéncia isentropica e da eficiéncia volumétrica. O objetivo desta etapa
foi garantir que as fontes de irreversibilidade em cada compressor
estivessem associadas a concepcdo do mecanismo de compressao e ndo
a um eventual projeto inadequado.

O desempenho de um compressor esta fortemente atrelado ao
estado termodinamico do fluido submetido a compresséo, o qual por sua
vez é influenciado pelo tipo de aplicagdo do sistema, bem como pela
rotacdo e geometria do compressor. Assim, faz-se necesséria a previsao
do capo de temperaturas associado aos compressores otimizados. Com
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esta finalidade, modelos de transferéncia de calor baseados no método
da condutancia global foram desenvolvidos no presente trabalho, para
operar de modo iterativo com os modelos de simula¢do dos ciclos de
compressao.

O modelo utilizado para simula¢do do ciclo de compressdo do
compressor alternativo foi validado em trabalhos anteriores com desvios
nas estimativas de desempenhos globais menores que 4% em relacdo a
dados experimentais. O modelo do compressor de pistdo rolante, cujo
conjunto de equacionamentos foi desenvolvido parcialmente neste
trabalho, apresenta desvios de desempenho da mesma ordem de
grandeza. Os modelos de transferéncia de calor apresentaram desvios
méaximos de temperatura em torno de 5°C em relagdo a dados
experimentais, mas menores que 3°C para as temperaturas mais
influentes na anélise.

Para as condicGes de operacdo analisadas, 0 compressor rotativo
apresentou melhor desempenho que o compressor alternativo. Ambos os
tipos de compressores apresentaram  eficiéncias isentrépicas
equivalentes, mas o compressor de pistdo rolante se destacou por
apresentar eficiéncia volumétrica entre 7% e 14% superior,
demonstrando maior adequacao a miniaturizacdo através do aumento da
rotacéo.

As principais fontes de irreversibilidades no compressor
alternativo se devem a restricbes ao escoamento no processo de
descarga do fluido, representando mais de 40% das perdas
termodindmicas. Para as rotacfes de 50Hz e 100Hz, as perdas por
superaquecimento sdo também importantes e alcangam cerca de 30% do
total das perdas termodindmicas. JA na rotacdo de 200Hz, as
irreversibilidades no processo de admissdo tornaram-se as mais
relevantes, chegando a representar em torno de 30% da perda total. No
compressor de pistdo rolante, o superaquecimento desde a linha de
succdo até o final do ciclo de compressdo correspondeu a mais da
metade do total das perdas termodindmicas, seguida pela
irreversibilidade devido ao volume morto, com cerca de 30%.

Considerando as perdas de eficiéncia volumétrica no compressor
alternativo, o volume morto respondeu por até 60% do total, seguido dos
fendmenos de superaquecimento e refluxo através da valvula de sucgdo.
Ja no compressor de pistdo rolante, o refluxo na succédo, correspondeu
por até 45% das perdas, seguido pelos efeitos inerentes a
superagquecimento e volume morto.

Os resultados do presente estudo mostram que melhorias no
desempenho do compressor alternativo, na faixa de capacidade testada,
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devem incluir propostas de diferentes concepgBes de valvulas,
especialmente para altas rotacdes. Além disso, propostas para a reducdo
do volume morto e para 0 gerenciamento térmico adequado do
compressor alternativo sdo também necessarias. No caso do compressor
de pistdo rolante, o gerenciamento térmico é importante, além de um
posicionamento mais adequado do orificio de succao.

Como possibilidades para trabalhos futuros, sugerem-se as
seguintes atividades:

(i)  Andlise comparativa de compressores incluindo perdas
mecanicas e elétricas: A inclusdo de modelos matematicos
capazes de prever perdas mecanicas e elétricas permitira
obtencdo de resultados globais de desempenho de cada
equipamento. Além disso, é necessaria a inclusdo de modelos
que contemplem dimensionamento do motor elétrico para
andlises conclusivas de dimensionamento e miniaturizagdo de
todo o compressor.

(i)  Estudo teorico da transferéncia de calor no interior do
cilindro de compressdo no compressor de pistdo rolante:
Ao contrario do observado para compressores alternativos,
ndo se encontraram correlagdes de transferéncia de calor para
a camara de compressdo do compressor de pistdo rolante. A
correlagdo de Liu e Soedel (1992), adotada neste trabalho, foi
originalmente proposta para escoamentos em tubos espirais
com secdo retangular. Uma vez que altas taxas de
transferéncia de calor ocorrem no interior desse tipo de
compressor, contribuindo significativamente para perdas de
energia, a avaliagdo minuciosa da transferéncia de calor e
eventual proposta de uma correlagdo mais precisa pode
contribuir para melhoria de resultados de desempenho e do
ciclo termodindmico de compresséo.

(iii)  Aperfeicoamento dos modelos de simulacdo térmica dos
compressores: Os modelos de simulacdo térmica
desenvolvidos e aplicados neste trabalho podem ser
aperfeicoados por meio de verificagbes experimentais e
andlises paramétricas. Para o compressor alternativo, seria
conveniente identificar uma correlacdo para o coeficiente
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global do conjunto mecénico. Além disso, é possivel que a
correlacdo para o coeficiente global da carcaca com o
ambiente externo seja mais adequada a uma aproximacao de
escoamento de ar forcado em torno de uma esfera. Para o
compressor de pistdo rolante, é aconselhavel a obtencdo de
constantes de ajuste das equagGes com base em uma maior
quantidade de dados experimentais, incluindo condicGes de
operacdo em MBP e HBP e também em diferentes rotacfes do
motor.
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APENDICE: DETERMINACAO DE PARAMETROS DA
DINAMICA DE VALVULAS AUTOMATICAS

Para a modelacdo da dinamica, a geometria das valvulas
automaticas é aproximada por vigas engastadas de secdo transversal
constante. As dimensdes geométricas estdo ilustradas na Figura A.1.

%

—

orificio

Figura A.1 — Modelo de viga engastada para analise de valvulas.
(Reproduzido de Gomes, 2007).

O comprimento da valvula é representado por L, a largura por b
gue é maior ou igual ao didmetro do orificio, e a espessura por e. Além
disso, 0 mddulo de elasticidade do material é representado por E.
Assim, a equacdo para a rigidez equivalente da véalvula, obtida do
trabalho de Gomes (2007), é dada pela seguinte equacao:

3 Ebe?®

= (A1)

A frequéncia natural é obtida por uma equacdo semi-empirica,
representada por uma relacdo entre a equacédo analitica de vigas com um
fator de ajuste para adequacdo a geometria real da valvula, na qual a
largura é variavel ao longo do comprimento. O fator de ajuste é obtido
através de resultados numéricos de simulagdo da geometria real e, no
presente estudo, a equacao final para a frequéncia natural, com base em
Gomes (2007), é:
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3,52 | Ee?
F =" |—" A.2
wed IlZpL4 (A2)

Com isto, é possivel calcular a massa equivalente da valvula pela
equacdo (A.3).

keq
v = m (A.3)
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