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RESUMO

O uso de compressores de velocidade varidvel em sistemas de refrigeracao doméstica tem
sido cada vez mais presente, em funcao de oportunidades de reducao do consumo de
energia e matéria prima. O objetivo principal da dissertagao ¢ analisar numericamente as
principais fontes de ineficiéncias volumétricas e exergéticas de um compressor alternativo
de acordo com a sua velocidade de operagao. A fim de alcancar esse objetivo, um modelo
de simulacao foi desenvolvido para avaliar as ineficiéncias associadas a diferentes fenéme-
nos, tais como transferéncia de calor e perda de carga nos sistemas de sucgao e descarga,
dinamica de valvulas, vazamentos na folga pistao-cilindro e em valvulas, reexpansao do gas
no volume morto e atrito em mancais. O modelo numérico adota a formulagdao unidimen-
sional para os sistemas de suc¢ao e descarga, resolvido com o método de volumes finitos,
enquanto a formulacao integral é usada para avaliar o ciclo termodindmico na camara de
compressao. Além disso, a dindmica das valvulas é determinada através de um sistema
massa-mola-amortecedor com um grau de liberdade e um modelo térmico foi desenvolvido
para a previsao das temperaturas em diferentes regides do compressor. Apés a validagao
dos resultados numéricos através de comparagoes com dados experimentais, inventarios de
ineficiéncias volumétricas e exergéticas sao elaborados para avaliar o desempenho do com-
pressor em diferentes velocidades de operacao. Os resultados mostram que as eficiéncias
exergética e volumétrica nao variam de forma monotoénica com a velocidade do compres-
sor. Observou-se também que vazao fornecida pelo compressor é bastante afetada pelo
escoamento pulsante no filtro de sucgdo, vazamento na folga pistao-cilindro e dinamica
das valvulas, sobretudo na presenca de refluxo. Além disso, verificou-se que transferéncia
de calor, eficiéncia do motor elétrico, vazamento de gas em folgas e atrito em mancais
reduzem de forma significativa a eficiéncia exergética do compressor operando em baixa
velocidade. Por sua vez, a geracao de entropia nos sistemas de succ¢ao e descarga, nas
valvulas e nos mancais sao os maiores responsaveis pela reducao da eficiéncia exergética
quando o compressor opera em alta velocidade. Finalmente, os resultados demonstraram
que a dindmica das valvulas é responsavel pela reducao da eficiéncia do compressor em
valores baixos e médios de velocidade.

Palavras-chave: Compressor. Velocidade variavel. Eficiéncia exergética. Eficiéncia volu-
métrica.



ABSTRACT

The use of variable speed compressors in domestic refrigeration systems has been increas-
ingly present due to opportunities to reduce energy and raw material consumption. The
main objective of this dissertation is to numerically analyze the main sources of volumetric
and exergetic inefficiencies of a reciprocating compressor as a function of its operating
speed. To achieve this goal, a simulation model was developed to evaluate the inefficien-
cies associated with different phenomena, such as heat transfer and frictional head loss in
suction and discharge systems, valve dynamics, leakage in the piston-cylinder clearance
and valves, re-expansion of the gas in the clearance volume between piston and cylinder
head and friction in bearings. The numerical model adopts a one-dimensional formulation
for suction and discharge systems, solved with the finite volume method, while a lumped
formulation is used to evaluate the thermodynamic cycle in the compression chamber. In
addition, the valve dynamics is solved by using a single degree-of-freedom mass-spring-
damper system, whereas a thermal model has been developed to predict the temperatures
in different regions of the compressor. After being validated through comparations with
experimental data, the numerical model was applied to determine the inventories of volu-
metric and exergetic inefficiencies of the compressor under different operating speeds. The
results show that the exergetic and volumetric efficiencies do not vary monotonically with
the speed of the compressor. It was observed that the mass flow rate is greatly affected
by the pulsating flow in the suction muffier, leakage in the piston-cylinder clearance and
valve dynamics, especially in the presence of backflow. In addition, it was found that heat
transfer, gas leakage in clearances and friction in bearings significantly reduce the exergetic
efficiency of the compressor operating at low speed. In turn, the generation of entropy in
the suction and discharge systems, valves and bearings are the main sources of exergetic
inefficiencies when the compressor operates at high speed. Finally, the results showed that
valve dynamics is the main responsible for reduction of the compressor efficiency at low
and medium speed values.

Keywords: Compressor. Variable capacity. Exergetic efficiency. Volumetric efficiency.
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1 INTRODUCAO

Imprescindiveis no cotidiano da sociedade, sistemas de refrigeracao sao adotados em
diversos setores. Considerando apenas a refrigeracao doméstica, o Instituto Internacional
de Refrigeragao® (IIR, 2019) estima haver mais de dois bilhdes de sistemas em operagao
no mundo, sendo responséaveis por cerca de 4% da energia elétrica total consumida no
mundo.

Apesar do numero elevado de sistemas, a demanda em nivel mundial nao é com-
pletamente atendida. Por exemplo, mais de 475 milhoes de toneladas de alimentos sao
perdidos anualmente devido a baixa capacidade de refrigeragao (IIR, 2020) nos paises
em desenvolvimento. Levando em conta o aumento populacional projetado, bem como o
desenvolvimento socioecondémico desses paises, espera-se que a demanda por sistemas de
refrigeragao cresga copiosamente nas préximas décadas (IIR, 2017). No entanto, esse cres-
cimento deve ser sustentavel e com limitado impacto ambiental, haja vista os sucessivos
avancos e restrigdes impostos pelo Protocolo de Quioto? (1997). e Acordo de Paris® (2015),
por exemplo. Esses dados realcam a pertinéncia da refrigeracao doméstica no cenario
ambiental, econdmico e social, sendo o aperfeicoamento de sistemas de refrigeracao de

suma importancia.

1.1 MOTIVACAO

Apesar de serem exaustivamente aperfeicoados, sistemas de refrigeracao apresentam
desempenhos ainda muito aquém do limite tedrico, com consumo excessivo de energia, e
segundo James et al. (2008), até mesmo com temperaturas acima do recomendado para
a preservacao de alimentos. O desempenho de sistemas de refrigeracao é afetado pela
eficiéncia individual de seus componentes e da interacao entre eles, mas o compressor € o
de maior consumo energético (JAKOBSEN, 1995), conforme apresentado na Figura 1.1.

Compressores alternativos convencionais de sistemas de refrigeracao doméstica
sao ligados e desligados com o auxilio de um termostato que regula a temperatura do
compartimento refrigerado. Caso haja aumento da carga térmica, o compressor entra em
funcionamento e a temperatura decresce até o valor especificado. Ainda que simples, e
até certo ponto eficaz, esse método de controle apresenta limitacoes, como pico elevado
de consumo de energia na partida do compressor que reduz a sua eficiéncia (QURESHI;
TASSOU, 1996).

Uma alternativa mais eficiente de operacao do compressor pode ser alcangada com

L O Instituto Internacional de Refrigeracio (IIR) ¢ uma organizacio intergovernamental que promove o

conhecimento de refrigeracao e tecnologias em escala global

O Protocolo de Quioto foi um tratado internacional com compromissos para a reducdo da emissao de
gases do efeito estufa.

O Acordo de Paris foi um tratado que estabeleceu medidas para redugdo na emissao de gases do efeito
estuda e reforgar o empenho dos paises no desenvolvimento sustentédvel.
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Resfriamento

Compressor

Poténcia

fornecida Destruigio de exergia

Condensador

Tubo capilar

Figura 1.1 — Distribuicdo das perdas termodindmicas a partir da distribuicdo do fluxo de exergia
em diagrama Sankey. Adaptada de Jakobsen (1995)

a variacao de sua velocidade a fim de ajustar a capacidade de refrigeracao, reduzindo
o consumo de energia (QURESHI; TASSOU, 1996; BINNEBERG et al., 2002; WANG
et al., 2015). De fato, a principal diferenga entre sistemas empregando compressores de
velocidade variavel e compressores convencionais é o controle de capacidade do sistema de
refrigeracao em fungao da carga térmica por meio de variacao da velocidade de rotacao do
motor. Por exemplo, Binneberg et al. (2002) observaram que o controle de capacidade com
compressores de velocidade variavel pode reduzir em até 30% o consumo de energia de um
sistema convencional de refrigeracdo doméstica, conforme indica a Figura 1.2. Além disso,
a possibilidade de operar o compressor em velocidades maiores permite a reducao de suas
dimensoes e, consequentemente, do consumo de matéria prima e do custo de fabricagao.
Considerando as preocupagoes econémicas e ambientais supracitadas, a miniaturizacao de

compressores é de extensa valia no cenario internacional.

Diferenca - 73600 rpm

~30% =7

1800 rpm

Controle por
velocidade varidvel

Poténcia consumida

-—— Controle on-off

Capacidade de refrigeragao requerida

Figura 1.2 — Comparagao entre controles de capacidade de sistema de refrigeragdo. Adaptada de
Binneberg et al. (2002).

Contudo, o melhor desempenho do ciclo de refrigeragdo com capacidade variavel de-

pende de manter a eficiéncia do compressor em nivel elevado em diferentes velocidades de
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operagao, o que é um grande desafio. Tao et al. (2018) observaram que a eficiéncia do com-
pressor, representada pelo coeficiente de performance (COP) e sua eficiéncia volumétrica
(n,) s@o diminuidas com o aumento da velocidade de rotacao (Figura 1.3), podendo fazer

com que o desempenho do sistema seja até pior do que aquele de um sistema convencional

on-off.
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Figura 1.3 — Coeficiente de performance e eficiéncia volumétrica de um compressor de capacidade
variavel. Adaptada de Tao et al. (2018).

1.2 OBJETIVOS

A partir do exposto, conclui-se que a investigacao da relagao entre o desempenho
e a velocidade do compressor é de grande interesse tecnologico. Nesse sentido, o objetivo
geral deste trabalho é avaliar o desempenho termodinamico de um compressor alternativo
hermético aplicado em refrigeragao doméstica em diferentes velocidades de operacao,

através dos seguintes objetivos especificos:

i) Modelar numericamente um compressor de velocidade variavel.

ii) Identificar e quantificar as ineficiéncias volumétricas usando o procedimento de

estratificagdo desenvolvido por Santos (2021)

iii) Identificar e quantificar as ineficiéncias energéticas adotando o método de segunda

lei proposto por Araujo (2021)
iv) Analisar a influéncia de diferentes pardmetros de projeto sobre o desempenho do

compressor.

1.3 ESTRUTURA DA DISSERTACAO

Esta dissertacao esta organizada em seis capitulos. O Capitulo 2, apresenta uma
revisao acerca do estado da arte para a modelagem e andlise de compressores alternativos,

bem como revisao de investigagoes de compressores de capacidade variavel.
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O Capitulo 3 detalha o equacionamento dos diferentes modelos de simulac¢ao em-
pregados neste trabalho e o Capitulo 4 apresenta as metodologias utilizadas para o avaliar
o desempenho do compressor em diferentes condigoes de operacao.

Finalmente, o Capitulo 5 apresenta a validacdo do modelo de simulacdo desen-
volvido, a partir de comparacao entre resultados numéricos e dados experimentais, bem
como discussoes sobre os principais resultados alcancados para um compressor alternativo
biela-manivela de velocidade variavel e o Capitulo 6 apresenta as principais conclusoes e

sugestoes para trabalhos futuros.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

A literatura é bastante rica acerca de compressores alternativos de sistemas de
refrigeracao doméstica. Este capitulo apresenta uma revisao da literatura utilizada como
embasamento do objeto de estudo deste trabalho, descrevendo investigagoes que foram
importantes na definicao das contribui¢oes desta dissertacao.

A Secao 2.1 descreve os trabalhos sobre modelagem e simulagao de compressores
alternativos de refrigeragao, seguida pela Secao 2.2 em que se apresenta uma revisao de
métodos para a analise da performance de compressores. A Se¢ao 2.3 apresenta a revisao
acerca de andlises de compressores de velocidade variavel e, por fim, a Secao 2.4 apresenta

uma sintese dessa revisao, destacando as principais contribui¢oes desta dissertacao.

2.1 MODELAGEM E SIMULACAO DE COMPRESSORES ALTERNATIVOS

A operacao de compressores alternativos de refrigeracao envolve diversos fend6menos
de naturezas distintas, tais como transferéncia de calor, escoamento compressivel pulsante
em sistemas de sucgao e descarga e dinamica de valvulas. Até meados do século passado,
o projeto desses compressores era realizado com base na experiéncia e procedimentos de
tentativa e erro.

Com o surgimento dos primeiros computadores digitais, andlises mais elaboradas
tornaram-se possiveis através da aplicagao de técnicas numéricas para a simulagao dos
fenémenos que afetam o desempenho de compressores. Esse tipo de analise esta hoje bem
consolidada como uma ferramenta extremamente flexivel. Por exemplo, a caracteristica
do escoamento de fluido no compressor pode ser facilmente modificada pela simples
alteracao das condig¢oes de contorno ou parametros fisicos introduzidos no procedimento de
calculo. Essa flexibilidade, aliada ao aumento continuo da capacidade de processamento
dos computadores, com custo cada vez mais baixo, e ao desenvolvimento de técnicas
numeéricas mais eficientes, explica o fato da simulagdo numérica ser hoje um dos métodos
mais empregados para a analise e projeto de compressores. O foco desta secao é a revisao de

modelos usados na simulacao de diferentes fendomenos inerentes a operacao de compressores.

2.1.1 Valvulas

Embora compressores alternativos do tipo biela-manivela existam desde a revolucao
industrial, trabalhos acerca de valvulas comecam a ser publicados somente a partir de 1893,
segundo revisao realizada por Habing (2005). Nao obstante, apenas meio século depois
a dindmica das valvulas automaticas foi modelada e descrita de maneira sistemética por
Costagliola (1950) na forma de um sistema de massa-mola com um grau de liberdade. Desde
entao, modelos para simular a dinamica de valvulas tém sido constantemente aperfeicoados

para atender a necessidade do projeto de compressores cada vez mais eficientes. Uma
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Descrigao matematical Crescimento das
da dinamica de Estudos numéricos simulagoes fluido-
valvula do escoamento estrutura

Primeiras mencoes a Equagoes semi- Implementagéo

valvulas na literatura tedricas e analogias dos primeiros
na descrigéo da codigos CFD @
valvula

Figura 2.1 — Linha do tempo na anélise e modelagem de valvulas de compressores alternativos.

evolucao detalhada das analises e modelagem de valvulas em compressores pode ser
encontrada em Habing (2005) e Pereira (2006). A Figura 2.1 ilustra a evolugdo dos
trabalhos acerca do tema evidenciada nas revisoes realizadas por esses autores.

Matos et al. (2002) desenvolveram um modelo para a simulagao de valvula auto-
maticas, acoplando a dindmica da valvula - resolvida com um modelo massa-mola de um
grau de liberdade, com a solugao do escoamento que flui através dessa. O escoamento
através da valvula foi assumido como incompressivel, turbulento e axissimétrico. O modelo
dos autores pode obter o impacto da valvula contra seu batente em condigoes de elevada
vazao massica.

Habing (2005) avaliou coeficientes semiempiricos de dreas efetivas de escoamento
utilizados para a modelagem de valvulas automaticas. O autor também investigou a partir
de medic¢oes a validade do seu modelo, observando que a area efetiva de forga pode ser
obtida usando uma abordagem quase-estatica, ao contrario da area efetiva de escoamento.
Em funcao disso, o autor concluiu que modelos tradicionais sdo capazes de prever o
deslocamento da valvula, mas falham em avaliar a velocidade de impacto da valvula
contra o seu assento.

Pereira (2006) desenvolveu um modelo computacional para a analise mais realista
dos sistemas de valvulas, empregando o método dos volumes finitos para a simulacao
completa dos sistemas de suc¢ao e descarga do compressor. De maneira similar a Matos
et al. (2002), a dindmica das vélvulas foi resolvida por meio de um sistema massa-mola-
amortecedor com um grau de liberdade. Um método para separar as parcelas de consumo
de energia associadas ao escoamento em filtros e valvulas foi proposto, permitindo a
modificacdo desses componentes visando a reducao dessas ineficiéncias e consequente
melhora no desempenho do compressor.

Burgstaller et al. (2008) desenvolveu um modelo numérico para prever o ciclo de
compressao de um de compressor, a dinamica das valvulas automaticas em funcao dos
principais parametros que influenciam os seus desempenhos. O trabalho definiu como foco
a valvula de succao e o escoamento de fluido refrigerante no compressor foi resolvido através
de um modelo unidimensional. Os autores observaram grande influéncia da dindmica da
valvula sobre o desempenho energético do compressor e sobre a capacidade de refrigeracao

fornecida ao sistema. Em funcao disso, os autores propuseram que os parametros da valvula
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e do orificio de sucgao fossem otimizados visando o aumento da eficiéncia do compressor.
Finalmente, uma valvula hipotética sem o efeito de flutter! indicou a possibilidade de
reducao significativa das ineficiéncias durante a sucgao.

Pereira e Deschamps (2011) avaliaram numericamente a influéncia da posigao do
pistao sobre o escoamento de gas no orificio de descarga de um compressor alternativo.
O modelo de simulagao adotado foi simplificado para que pudesse ser resolvido de forma
assimétrica. A partir de um coédigo CFD comercial, o escoamento compressivel turbulento
foi resolvido, mostrando grande influéncia da proximidade do pistao em relacao ao orificio
da valvula sobre as dreas efetivas de forca e de escoamento. A pequena area de passagem
do escoamento quando o pistao se aproxima do ponto morto superior foi identificada como
responsavel por ocasionar um aumento consideravel das perdas viscosas. Devido a esse
aspecto, os autores propuseram um método para avaliar as areas efetivas levando em
consideracao a posigao do pistao.

Nagata et al. (2010) mediram o movimento da valvula de suc¢do de um compressor
alternativo de refrigeracdo doméstica com a utilizacdo de extensometros, investigando a
relacdo entre o movimento da valvula de sucgao e a eficiéncia volumétrica em diferentes
velocidades do compressor. Os autores observaram que a forca de adesdo entre a palheta e
o filme de 6leo lubrificante é mais significativa em velocidades mais baixas do compressor.
Além disso, notaram que a eficiéncia volumétrica varia de forma oscilatéria em relagao a
velocidade do compressor, com a amplitude de oscilagao maior em baixas velocidades de
operacao. Essas oscilagoes foram atribuidas a diferentes atrasos no fechamento da valvula
de sucgao e ao fendmeno de flutter. A frequéncia natural da véalvula é influenciada pela
sua massa e rigidez. Assim, diferentes velocidades de operacao do compressor alteram o
periodo do processo de succao, podendo causar atrasos no fechamento das valvulas.

Link e Deschamps (2010) estudaram efeitos de inércia sobre o escoamento na
valvula de descarga através de simulagdes numéricas utilizando e considerando a interacao
entre a dinamica da valvula e o escoamento. Os autores obtiveram areas efetivas de forca
e escoamento em condigOes transientes e, assim como Habing (2005), observaram que
os efeitos de inércia sao despreziveis no cdlculo da area efetiva de forca, mas afetam
de maneira significativa a drea efetiva de escoamento. Assim, a incorporacao de efeitos
transientes na determinacao dos coeficientes da area efetiva de escoamento foi considerada
de suma importancia para a melhor caracterizacdo da vazao massica do compressor e,
consequentemente, na avaliagao do seu desempenho.

Pizarro-Recabarren et al. (2013) apresentaram um modelo para caracterizar a
espessura de uma pelicula de 6leo lubrificante que se forma no assento de uma valvula e

avaliar a forca contraria a sua abertura devido ao fendomeno de adesao de valvulas devido

I Devido & sua dindmica, valvulas tipicas de compressores podem apresentar um comportamento oscila-

torio ao longo de um tnico ciclo de compressao, ou seja, durante o periodo de sucgao ou descarga, a
palheta pode apresentar miltiplos movimentos de abertura e fechamento. Na literatura, esse fenémeno
é comumente denominado flutter.
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a pelicula. A equacao de Reynolds para a lubrificagao hidrodindmica foi adotada para
avaliar a forca de adesdo, considerando a forca de tensao superficial e o atrito viscoso no
escoamento de dleo entre valvula e assento. Contudo, os autores nao puderam validar os
resultados devido a falta de dados experimentais.

Lohn (2016) avaliou diferentes modelos de previsdo da dindmica de valvulas au-
tomaticas de compressores alternativos de refrigeracao doméstica, com especial interesse
na previsao do impacto da valvula contra o assento e do refluxo de gas que pode ocorrer
antes do seu fechamento. O autor observou que a dinamica da valvula pode ser prevista
com maior precisao com um modelo de elementos finitos comparado ao sistema massa-
mola-amortecedor, sem aumento significativo do custo computacional. O fenémeno do
amortecimento na dinamica das valvulas foi também investigado, obtendo valores de coe-
ficientes de amortecimento muito menores do que os comumente utilizados em simulagoes,
mesmo quando incluindo a parcela das forcas resistivas do fluido em contato com a pa-
lheta, as quais se mostraram mais influentes que o amortecimento interno do material
da valvula. Os resultados das analises mostraram efeito desprezivel do amortecimento
sobre a eficiéncia do compressor, embora tenha alterado significativamente os valores de
velocidade de impacto da valvula. Além disso, o autor observou que a inclusao de efeitos
de inércia do escoamento, na forma de um termo transiente no calculo da area efetiva de
escoamento, pode alterar em até 100% a estimativa de refluxo de massa na valvula e em
até 25% a velocidade de impacto prevista.

Hopfgartner et al. (2017) avaliaram a reducao das ineficiéncias na vélvula de sucgao
submetida a uma pré-tensao negativa e a acao de uma bobina magnética para auxiliar o
seu fechamento. Momentos antes do pistao atingir o ponto morto inferior, tensao elétrica
é aplicada a bobina, gerando uma forca eletromagnética que auxilia o fechamento da
valvula. Os resultados experimentais mostraram um potencial de aumento do coeficiente
de performance (COP) em até 1,7%. No entanto, esse aumento se mostrou fortemente
afetado pelas condigoes de operagdo e o consumo de energia da bobina eletromagnética
nao foi considerado no calculo.

Mu et al. (2019) propuseram um novo modelo matematico baseado na andlise de
deflexdao em vigas para previsao da dindmica de valvulas, mostrando melhor concordancia
com dados experimentais do que os resultados do sistema massa-mola-amortecedor. Os
autores ainda analisaram a influéncia do afastamento do batente, da rigidez da valvula,
do diametro do orificio e da velocidade do compressor sobre a dindmica da valvula. Os
resultados mostraram que batentes mais afastados reduzem a sobrepressao na camara de
compressao durante o processo de descarga, embora diminuam a eficiéncia volumétrica, pois
tendem a ocasionar mais refluxo. Além disso, batentes mais afastados tendem a aumentar
bastante a velocidade de impacto, reduzindo a confiabilidade do compressor. Finalmente,
os resultados mostraram que a velocidade do compressor reduz de forma consideravel

o periodo entre a abertura e o fechamento das valvulas, afetando a performance do
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compressor.

2.1.2 Transferéncia de calor

Devido a diferenca finita de temperaturas entre as regioes de succao e descarga,
transferéncia de calor ocorre entre diversos componentes do compressor durante todo o ci-
clo de compressao. A correta determinagao dessas temperaturas é importante nao somente
para a modelagem mais precisa dos processos termodinamicos, mas também para a estima-
tiva correta da geracao de entropia e das perdas de capacidade devido ao aquecimento do
fluido refrigerante (LIU, 1993). Desse modo, modelos para avaliar a transferéncia de calor
sdo necessarios para detalhar as ineficiéncias que afetam a performance de compressores
alternativos.

Nas primeiras modelagens completas de compressores, o foco era avaliar a transfe-
réncia de calor entre as paredes da camara de compressao e o fluido refrigerante em seu
interior. Nesse sentido, embora com foco em motores a combustao interna, a correlacao
desenvolvida por Annand (1963) foi aplicada para a avaliagdo da transferéncia de calor
em diferentes maquinas alternativas, incluindo compressores.

Adair et al. (1972) propuseram a primeira correlagao para avaliar a troca de calor no
interior do cilindro de compressores alternativos. Com base no trabalho de Annand (1963),
os autores obtiveram dados experimentais e apresentaram uma correlacao de transferéncia
de calor, com precisao de 20% em relacao aos dados analisados.

Apenas na década de 1980, Brok et al. (1980) analisaram a troca de calor em
outras partes do compressor. Os autores mostraram que além da troca de calor entre as
paredes do cilindro e do gas em compressores alternativos, deve-se também avaliar o calor
transferido ao ambiente externo e ao gas ao longo do sistema de succao, para o melhor
entendimento do desempenho do compressor. Os autores empregaram a correlacao de
Adair et al. (1972) para avaliar a troca de calor no interior do cilindro, além de correlagoes
para escoamentos turbulentos nos sistemas de succao e descarga. Os resultados mostraram
que a transferéncia de calor pode ocasionar efeitos positivos e negativos, mas com baixo
impacto na eficiéncia global do compressor

Todescat et al. (1992) propuseram um método para a simulacdo de compresso-
res alternativos associando dois modelos: (i) modelo termodindmico para simula¢ado do
ciclo de compressao; (ii) modelo térmico para prever a distribuigao de temperatura nos
componentes do compressor. O modelo térmico envolve a aplicacao de balangos globais
de energia em regime permanente a volumes de controle definidos em varias regioes do
compressor, permitindo a determinacao da temperatura nas camaras de sucgao e descarga,
na parede do cilindro, na carcaca e no ambiente interno do compressor. Os resultados de
temperaturas previstos com o modelo térmico apresentaram boa concordancia com dados
experimentais e permitiram a determinacao correta da poténcia indicada, com baixo custo

computacional.
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Fagotti et al. (1994) apresentaram um estudo da transferéncia de calor entre a
parede e o fluido refrigerante no interior do cilindro, empregando o modelo de simula-
¢ao de compressores proposto por Todescat et al. (1992). Devido a auséncia de dados
experimentais dessa troca de calor, os autores avaliaram diferentes correlagoes a partir de
resultados para parametros globais de performance do compressor, tais como capacidade
de refrigeracao e coeficiente de performance. A modelagem da transferéncia de calor se
mostrou importante na simulagao de compressores, contrastando com as conclusoes de
Brok et al. (1980). Além disso, a correlacdo de Annand (1963) permitiu a previsao de
resultados em melhor concordancia com os dados experimentais em todas as condigoes de
teste avaliadas. Posteriormente, Fagotti e Prata (1998) propuseram uma correlagdo para
a transferéncia de calor no cilindro, argumentando que a diferenca entre as temperaturas
da parede e do gas estao fora de fase em relacao a transferéncia de calor na parede do
cilindro, evidenciando que a lei de resfriamento de Newton nao é adequada para aplica-
¢oes em maquinas alternativas. A nova correlagao foi validada a partir de comparagoes
com resultados obtidos com um modelo de simulagdo de volumes finitos. Concordancia
satisfatoria foi observada, mas os autores reconheceram que a correlacao é valida apenas
para a geometria analisada, uma vez que coeficientes empiricos foram utilizados.

Ribas et al. (2008), em consonancia com as observagoes de Fagotti et al. (1994),
afirmaram que os efeitos da transferéncia de calor inerentes ao processo de compressao
sdo fatores determinantes da eficiéncia de compressores. Em um levantamento de fontes
de ineficiéncias termodinamicas de compressor alternativo hermético de alta eficiéncia,
identificaram que a perda devida ao superaquecimento do gas na sucgao associado a troca
de calor corresponde a praticamente metade das perdas de energia, conforme ilustrado na
Figura 2.2. Além disso, os autores apresentaram uma revisao de diferentes modelos para a
analise térmica de compressores alternativos, divididos em trés classes: modelos integrais,
modelos distribuidos e modelos hibridos. Modelos integrais aplicam a formulagao integral
para as equacoes de conservacao de energia a volumes de controle pré-determinados, tendo
o baixo custo computacional como principal vantagem. Modelos distribuidos possuem
elevada acuréacia, mas possuem elevado custo computacional que dificulta a sua aplicacao
em fases iniciais do projeto de compressores. Por sua vez, os modelos hibridos consistem
na combinacao do modelo integral, para determinar as temperaturas em diferentes regices
do gas, com o modelo distribuido a previsao da condugao de calor em componentes solidos.
Esse modelo possui maior acuracia em comparacao a modelos integrais menor custo
computacional em comparacao a modelos distribuidos.

Disconzi (2011) analisou a troca de calor no interior de cilindros através de simu-
lagoes do escoamento e da transferéncia de calor usando o método de volumes finitos, a
fim de desenvolver uma nova correlagdo de calor. Os resultados mostraram que ha parti-
cularidades nas trocas de calor nas quatro fases do ciclo de compressao (sucgdo, descarga,

expansio e compressao). Desse modo, a autora propos diferentes expressdes para os nime-
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B Superaquecimento, 49.0
B Vazamento, 4.0

B Descarga, 22.0

B Succio, 25.0

Figura 2.2 — Fontes de ineficiéncias termodindmicas em um compressor alternativo operando

com R134a. Adaptada de Ribas et al. (2008).

ros de Reynolds em cada um desses processos. A correlagao representou bem os resultados
do modelo de volumes finitos, mas nao houve validagao através da comparacao com dados
experimentais.

Diniz (2018) adaptou a metodologia proposta por Todescat et al. (1992) para ava-
liar o comportamento de compressores alternativos em condicoes transientes do sistema,
aplicando a mesma formulagao integral para o modelo térmico. O autor dividiu o com-
pressor em dez volumes de controle, aplicando as equagoes de conservacao de massa e da
energia a cada um deles. Para a simulacao transiente, o autor adicionou as equagoes um
termo para acimulo de energia no volume de controle. O modelo proposto pelo autor foi
capaz de reproduzir com fidelidade o comportamento transiente dos perfis de temperatura
de um compressor alternativo de refrigeracao.

Rutezyk e Szcezygiel (2021) apresentaram um trabalho de revisao de correlagoes
disponiveis para a transferéncia de calor em maquinas alternativas do tipo pistao-cilindro.
Ao todo, os autores revisaram mais de 20 correlagoes, descrevendo as metodologias e teste
para criar cada uma delas. As correlacoes foram entao divididas entre as maquinas e
processos a que foram desenvolvidas, entre tais motores Stirling, a diesel e de combustao
interna, além de compressores. Entre as de compressores destacam-se as correlagoes de
Adair et al. (1972), Aigner (2007), Liu e Zhou (1984), Fagotti e Prata (1998) e Disconzi
(2011).

2.1.3 Escoamento do fluido refrigerante

Entre a entrada do passador de sucgao e o condensador, o caminho do escoamento
do fluido refrigerante passa por diversos componentes do compressor. A correta modelagem
desse caminho é essencial para a verificacao com acuracia das ineficiéncias do compressor,
uma vez que apresenta grande influéncia sobre a condi¢ao de saida do refrigerante.

Nessa subsecao, é realizada a revisao de trabalhos que se propuseram a modelar o
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caminho do fluido. A subsegao é entao dividida em duas partes: (a) modelagem do fluido

refrigerante nos filtros acusticos; (b) modelagem do escoamento do fluido através de folgas.
(a) Filtros actsticos

Em compressores alternativos, fluido refrigerante periodicamente entra e sai do
cilindro através de valvulas de sucgdo e descarga, gerando escoamento pulsante que afeta
negativamente seus desempenhos. Ademais, escoamento pulsante pode também excitar
vibragoes e ruido no compressor, além de se propagarem para outros componentes e
degradando a performance de todo o sistema de refrigeracao.

A fim de minimizar vibragoes e ruido, compressores alternativos geralmente adotam
filtros actsticos que devem ser cuidadosamente projetados para evitar redugoes significati-
vas nas suas eficiéncias energética e volumétrica. Ineficiéncias podem ocorrer porque filtros
acusticos representam uma restricdo ao escoamento, aumentando a perda de carga e a
area de transferéncia de calor que pode aumentar o superaquecimento do fluido na sucgao.
Por outro lado, a presenca de filtros oportuna pulsagoes de pressao nas camaras que, se
sintonizadas com a dinamica das valvulas, podem aumentar a vazao do compressor. Dessa
forma, a correta modelagem do escoamento de fluido refrigerante é fundamental para a
analise detalhada da performance de compressores.

Existem varios métodos a previsao do escoamento pulsante em filtros actsticos.
Devido ao didmetro dos tubos nos sistemas de sucgao e descarga ser pequeno quando
comparado ao comprimento de onda de pressao de interesse no fluido, formulagoes uni-
dimensionais sao geralmente adotadas. Além disso, caso as pulsagoes sejam pequenas
comparadas a pressao média, o campo de pressao nos filtros pode ser determinado com
o emprego da teoria da acustica linear (ELSON; SOEDEL, 1974). Essa teoria considera
que as ondas de pressao apresentam uma amplitude de pressao menor que 20% da pressao
média e, segundo os autores, isso ¢ observado na maioria do compressores utilizados em
refrigeracao doméstica. Contudo, Liu (1993) demonstra que em velocidades de operacao
maiores, mesmo compressores pequenos apresentam pulsagoes com grandes amplitudes,
impossibilitando a utilizagdo da teoria actstica linear. Dessa forma, o autor sugere que o
entendimento do escoamento pulsante deve ser resolvido pelas equagbdes de conservagao
em sua formulacao unidimensional para o escoamento compressivel.

Perez-Segarra et al. (1994) propuseram um modelo unidimensional baseado em
volumes finitos para a solu¢ao do escoamento transiente em filtros actsticos de succao e
descarga de um compressor alternativo, empregando correlagdoes empiricas para avaliar
o atrito viscoso e a transferéncia de calor nas paredes. Os autores destacaram que a
formulacao é flexivel para ser aplicada a uma grande variedade de geometrias e condi¢oes
de contorno. No entanto, a interagao entre as pulsagoes de pressao e a dindmica das

valvulas nao foi explorada e os resultados numéricos nao foram validados com referéncia
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a dados experimentais.

Deschamps et al. (2002) desenvolveram um modelo computacional para a solugao
do escoamento de fluido refrigerante no sistema de succao de um compressor, empregando
também a formulacdo unidimensional das equacoes de conservacao. Os autores acoplaram
esse modelo, similar ao proposto por Perez-Segarra et al. (1994), ao modelo desenvolvido
por Ussyk (1984) para a simulagdo de compressores alternativos. Resultados obtidos pela
teoria da acustica e com o novo modelo para a pulsacao de gas foram comparados com
dados experimentais. Observaram que o modelo baseado na teoria acustica é satisfatorio
apenas para baixas amplitudes de pulsacao, mas que necessita diferentes fatores de
correcao de acordo com a condicao de operacao do compressor e para momentos que a
valvula esta aberta ou fechada. Por outro lado, os resultados do modelo fluidodinamico
apresentaram boa concordancia com dados experimentais, permitindo o entendimento do

escoamento pulsante compressivel nos filtros acusticos.
(b) Escoamento em folgas (vazamentos)

Vazamentos sao comuns em compressores alternativos aplicados em sistemas de
refrigeracdo doméstica. Esses vazamentos ocorrem principalmente através da folga pistao-
cilindro e na palheta-assento, representando uma importante fonte de ineficiéncias em
compressores alternativos de baixa capacidade, reduzindo a vazao maéassica e aumentando
o consumo de energia.

Zuk (1973) desenvolveu um modelo analitico para estimar o vazamento de gas em
pequenas folgas entre placas paralelas e com pequenas inclinagoes. O modelo é baseado na
equacao de Reynolds unidimensional para fronteiras estaticas e escoamento compressivel,
viscoso, isotérmico e plenamente desenvolvido.

Silva e Deschamps (2015) desenvolveram um modelo para prever o vazamento de gas
através da folga palheta-assento de compressores alternativos de refrigeracao doméstica. O
modelo assume a formulagao unidimensional para o escoamento compressivel, considerando
os efeitos viscosos e de compressibilidade. A deformagao da palheta devido ao carregamento
de pressao também foi considerando na determinagao da geometria da folga. Os autores
aplicaram o modelo na simulacdo de um compressor alternativo e observaram que o
vazamento reduz significativamente as eficiéncias volumétrica (até 2,7% para folga de 1
pum) e isentrépica (até 4,4% para folga de 1 um) do compressor.

Braga e Deschamps (2017) modelaram o vazamento de refrigerante através da
folga pistao-cilindro de um compressor alternativo usando a formulagao unidimensional
da equagao de Reynolds para escoamento compressivel. A presenca de 6leo na folga foi
ignorada e as hipoteses de gas ideal e escoamento isotérmico foram adotadas. Os resultados
numéricos da implementacao desse modelo foram entao utilizados para avaliar o efeito do

vazamento nas eficiéncias volumétrica e isentrépica de compressores de baixa capacidade
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operando com R600a. Os autores observaram que a inclusdo de vazamento no modelo do

ciclo de compressao resultou em uma reducgao significativa em ambas as eficiéncias.

2.2 ESTRATIFICACAO DE INEFICIENCIAS DE COMPRESSORES

Historicamente, o coeficiente de performance (COP) e o indice de eficiéncia de
energia (EFER) sao amplamente utilizados na avaliagao da performance de compressores de
refrigeracao. No entanto, segundo Pandeya e Soedel (1978), esses coeficientes falham em
fornecer melhores informacoes sob as fontes de ineficiéncias. Desse modo, os autores
propuseram um método para prever o comportamento de compressores a partir das
eficiéncias volumétricas, isentrépica, mecanica e elétrica do compressor. A partir desse
trabalho, Ussyk (1984) apresentou de forma esquemadtica a estratificacdo das poténcias
envolvidas nos processos de compressao, detalhando as ineficiéncias que ocorrem em cada
um desses processos.

McGovern e Harte (1995) apresentaram um método baseado na segunda lei da
termodindmica para avaliacao da performance de compressores alternativos, objetivando
quantificar as maiores fontes de ineficiéncias. A utilizagdo da segunda lei da termodindmica
permite a avaliacao das ineficiéncias do compressor baseado no conceito de destruicao
de exergia (irreversibilidade ou geracao de entropia). A exergia 1) é uma copropriedade
de ambos o sistema e sua vizinhanca, a qual é concebida como infinita e em equilibrio
termodindmico a um estado estavel denominado estado morto. Os autores consideraram
diferentes mecanismos de irreversibilidade (atrito viscoso, transferéncia de calor irreversivel
entre componentes, mistura irreversivel de fluidos e estrangulamento ou expansao brusca
de escoamento), e adotaram modelos para o célculo da destruicao de exergia por esses
mecanismos, permitindo estimativas das irreversibilidades associadas. Ainda que seja
informacoes detalhadas sejam necessarias para realizar esse tipo de analise com eficécia,
a metodologia permite calcular e comparar ineficiéncias de origens distintas, bem como
ser estendida para analise de todo o sistema de refrigeracao.

Rasmussen e Jakobsen (2000) criticam a utilizagdo do COP como parametro de
performance de compressores por nao considerar as influéncias dos demais componentes
do sistema de refrigeracao. Como alternativa, os autores sugeriram a analise de compres-
sores com foco nos desempenhos energético, térmico e volumétrico. Além disso, os autores
sugeriram que o desempenho energético considere a eficiéncia exergética, ja que essa carac-
teriza em mais detalhes o estado termodinamico na descarga do compressor comparado
as eficiéncias isentrépica e politropica.

Pérez-Segarra et al. (2005) analisaram as eficiéncias isentrépica, volumétrica e
eletromecanica de compressores alternativos, fracionando-as em ineficiéncias parciais para
o entendimento dos fenémenos envolvidos. A eficiéncia isentrépica foi fracionada de modo
a determinar as ineficiéncias associadas aos processos de compressao, sucgao e descarga

através da divisao do diagrama pressao-volume (p — V) em trés areas: (i) drea abaixo da
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pressao de sucgao e limitada pela pressao na camara de sucgao; (ii) drea delimitada pelas
pressoes de sucgao e descarga; (iii) area delimitada pela pressdo de descarga e pressao
na camara descarga. A eficiéncia volumétrica foi avaliada na forma de trés parcelas. A
primeira é a perda de capacidade relacionada ao escorregamento do motor, fazendo com
que a velocidade de rotagao do eixo do motor de inducao do compressor alternativo seja
sempre menor do que sua velocidade nominal de operagao. A segunda parcela, denominada
eficiéncia volumétrica tedrica, representa o efeito da reexpansao do gas do volume morto. A
terceira parcela, denominada segunda eficiéncia volumétrica, pode ser subdividida em seis
contribuigoes: refluxo e sobrealimentacao (supercharging?) na valvula de sucgdo, refluxo e
superdischarging® na valvula de descarga, vazamentos e irreversibilidades relacionadas ao
atrito viscoso e a transferéncia de calor. Por fim, a eficiéncia eletromecénica foi obtida e
fracionada a partir de balangos de exergia no compressor, associando as irreversibilidades
no motor e mancais a dissipacao de calor. O procedimento apresentado pelos autores
fornece uma visao detalhada do desempenho de compressores, permitindo determinar a
influéncia de diversos parametros operacionais na analise de performance.

Posch (2017) avaliou perdas de energia em um compressor alternativo de refrige-
racgao doméstica. Para isso, o autor utilizou valores caracteristicos da andlise baseada na
segunda lei da termodinamica, caracterizando as irreversibilidades em elétrica, mecanica e
termodinamica, as quais o autor denominou perdas de primeiro nivel. O autor detalhou as
perdas individuais em um segundo nivel, conforme ilustrado na Figura 2.3. As irreversibili-
dades elétricas sao relacionadas a dissipacao de calor no motor, podendo ser divididas em
perdas no cobre, no ferro e no aluminio. As irreversibilidades mecénicas sao relacionadas
ao atrito entre componentes solidos, sendo divididas entre contato pistao-cilindro, mancal
radial do mecanismo biela-manivela e os mancais radiais primario e secundario que su-
portam o eixo. As irreversibilidades termodindmicas sdo inerentes ao ciclo de compressao,
relacionadas ao escoamento do fluido refrigerante, conducao de calor em superficies sélidas
e transferéncia de calor entre partes solidos e a mistura 6leo-fluido refrigerante. Por fim,
as perdas relacionadas a saida do fluido do compressor se resumem a diferenca de exergia
entre o fluido refrigerante na saida do compressor e ao estado saturada na pressao de
descarga.

Silva e Dutra (2021) propuseram um método tedrico para a determinagao das perdas
de energia associadas a camara de compressao a partir da primeira lei da termodinamica.
Os autores afirmam que métodos tradicionais de andlise de eficiéncia, baseados em diagra-

mas p — V, permitem uma boa estimativa das perdas referentes ao escoamento viscoso nos

2 Devido as pulsacdes de pressdo na cAmara de succio e & dindmica da vélvula de succdo, que pode

permanecer aberta apds a passagem do pistdao pelo ponto morto inferior, mais fluido refrigerante que
o esperado pelo ciclo ideal pode ser admitido ao cilindro. Esse fenémeno é comumente mencionado na
literatura como supercharging.

De maneira similar a sobrealimentacao, no entanto para a valvula de descarga, mais fluido refrigerante
pode ser descarregado do cilindro que o esperado pelo ciclo ideal. Essa condi¢ao é denominada na
literatura comumente como superdischarging.
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Figura 2.3 — Fracionamento de destruigao de exergia em dois diferentes niveis por Posch (2017).

sistemas de succao e descarga, contudo sem clara identificagdo das ineficiéncias associadas
a transferéncia de calor e vazamentos. Os autores utilizaram a nova metodologia para
avaliar os resultados de dois compressores com eficiéncias isentropicas conhecidamente
diferentes. Os resultados mostraram que a analise baseada no diagrama p — V falhou em
identificar claramente o motivo de um compressor ter uma eficiéncia maior, enquanto a
nova metodologia indica que o ganho na eficiéncia é oriundo da reducao da transferéncia
de calor e vazamento na folga pistao-cilindro.

Araujo (2021) adaptou a metodologia proposta por McGovern e Harte (1995) para
compressores herméticos dotados de filtros actisticos, incluindo modelagens fluidodina-
mica e térmica dos sistemas completos de succ¢ao e descarga. A metodologia proposta foi
entao utilizada para analisar os resultados numeéricos de dois compressores alternativos
de refrigeracdo doméstica, comparando-a com a andlise tradicional baseada no diagrama
p —V (DINIZ, 2018). A nova metodologia proposta permitiu identificar e fracionar as
ineficiéncias associadas a diferentes fenomenos.

Santos (2021) desenvolveu um método para identificar e quantificar as fontes de
ineficiéncias volumétricas de compressores alternativos de maneira detalhada, levando
em conta efeitos de superaquecimento, volume morto, refluxo e vazamentos, a partir de
diversas idealizacdes no diagrama p — V. Além disso, o método permitiu quantificar as
parcelas de perda de capacidade referentes a processos pouco considerados na literatura,
tais como a nao-idealidade do fluido refrigerante e a sobrepressao no ponto morto superior.
A autora utilizou o método proposto para analisar as ineficiéncias volumétricas de dois

compressores e comparou suas estimativas com aquelas de outras duas metodologias
(PEREZ-SEGARRA et al., 2005; GRAMS, 2019).
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2.3 ANALISE DE COMPRESSORES DE VELOCIDADE VARIAVEL

Conforme mencionado no Capitulo 1, a necessidade sistemas de refrigeragao mais
eficientes combinada com a disponibilidade de inversores de frequéncias economicamente
viaveis, permitiu o surgimento de compressores de capacidade varidavel no mercado. Esta
secao apresenta uma revisao de trabalhos focados na analise de compressores de velocidade
variavel.

Liu (1993) propos um modelo de simulagao para a avaliacio da influéncia da
velocidade de operacao sobre a performance de compressores de pistao rolante, comparando
os resultados numéricos com dados experimentais. O autor observou que vazamentos sao a
principal causa de ineficiéncias em compressores operando em velocidades baixas, conforme
também observado em andlises realizadas por Busarov et al. (2019) e Kim e Lee (2000)
para compressores alternativos. Considerando altas velocidades de operacgao, Kim e Lee
(2000) apontaram que as principais fontes de ineficiéncias sao associadas a valvulas e perdas
mecéanicas em mancais. Por outro lado, Liu (1993) ndo avaliou perdas mecanicas em suas
andlises. Liu (1993) ainda fez observagoes a respeito do escoamento pulsante de fluido
refrigerante nos sistemas de succao e descarga e sua relagdo com diferentes velocidades de
operacao. O autor confirma que pulsagoes de pressao podem ser utilizadas para aumentar a
eficiéncia volumétrica do compressor através do fenomeno de supercharging. Para alcangar
isso, a pulsagao de pressao no filtro de sucgao deve ser sintonizada com a dindmica da
valvula, de acordo com a velocidade de operagao do compressor, de modo que o cilindro seja
superalimentado quando uma onda de compressao alcanca a camara de suc¢ao no momento
em que a valvula abre. O autor afirma que o ganho de vazao devido ao supercharging
aumenta com a velocidade e pode alcancar até 20%.

Krueger e Schwarz (1994) realizaram uma andlise experimental de um compressor
alternativo pequeno, com volume deslocado de 4,85 cm?, atuando com um motor brush-
less de corrente continua, permitindo a operacao com velocidade varidvel. Os autores
analisaram a eficiéncia energética (Figura 2.4a) e a eficiéncia volumétrica. Os resultados
mostraram que a eficiéncia energética é prejudicada em baixas velocidades devido as bai-
xas eficiéncias do motor e do ciclo termodinamico de compressao, afetado por vazamento,
troca de calor e refluxos nas valvulas. J4 em altas velocidades, os resultados indicaram que
o desempenho do compressor é deteriorado em razao da baixa eficiéncia mecéanica e da
dindmica das valvulas, observagoes essas coincidentes com o trabalho de Kim e Lee (2000).
Por sua vez, a eficiéncia volumétrica é diminuida pelo vazamento através da folga pistao-
cilindro em baixas velocidades e por refluxo nas valvulas em altas velocidades. Os autores
ainda observam que a reducao da vazao massica devido ao vazamento é independente da
velocidade de rotagao do compressor, de modo que seu efeito em baixas velocidade é mais
critico, uma vez que a vazao de fluido refrigerante fornecida pelo compressor ao sistema é
menor (Figura 2.4b).

Nagata et al. (2010) uutilizaram extensémetros para avaliar o movimento das
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Figura 2.4 — Resultados extraidos do trabalho de Krueger e Schwarz (1994). (a) Anélise das
eficiéncias do compressor; (b) vazamento na folga pistao-cilindro.
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Figura 2.5 — Diferentes deslocamentos e atrasos para valvula de sucgdo em compressor com
velocidade de rotagao variavel. Adaptada de Nagata et al. (2010)

valvulas de um compressor alternativo de refrigeracdo doméstica. Os autores observaram
que a forca de adesao da pelicula de 6leo sobre o assento afeta a dinamica das valvulas
quando o compressor opera em baixas velocidades. Além disso, os resultados indicaram o
numero de oscilagoes da valvula de suc¢ao diminui a medida que a velocidade do compressor
aumenta. Esse aspecto, causa uma oscilagdo na eficiéncia volumétrica do compressor no
intervalo analisado (1500 — 4000 rpm), com a valvula de sucgao podendo apresentar atrasos
no fechamento distintos conforme a velocidade de rotagao (N) varia (Figura 2.5). Além
do mais, os autores mostraram que a maxima abertura da valvula de suc¢ao aumenta com
a velocidade do compressor, originando maiores velocidades de impacto da palheta contra
o assento e, assim, podendo afetar a confiabilidade das valvulas.

Ainda com relagao as valvulas, Wang et al. (2017) e Tao et al. (2018) observaram
que na operacao de compressores em velocidade variavel, a dinamica da valvula de succ¢ao

é pouco afetada, embora o tempo disponivel para a suc¢do diminua com o aumento da
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velocidade do compressor. Esse fendmeno faz com que a eficiéncia volumétrica varie com a
velocidade do compressor devido ao refluxo causado pelo atraso no fechamento da valvula,
assim como também observado por Nagata et al. (2010).

Egger et al. (2019) investigaram se um mecanismo de assisténcia da valvula de
succao poderia melhorar a performance do compressor de velocidade variavel. O mecanismo
consiste em fornecer uma forga adicional que auxilia a abertura da valvula, impedindo a
ocorréncia do fenomeno de flutter. Essa investigacao de natureza experimental foi seguida
de andlises numéricas (EGGER et al., 2020; EGGER et al., 2021) que corroboraram os
resultados preliminares de melhoria da performance e redugao na velocidade de impacto
da valvula com o emprego do mecanismo. Os resultados mostraram que ha um potencial
maior de melhoria da eficiéncia energética do compressor nas menores velocidades. Isso
ocorre pois o mecanismo permite maiores ganhos de performance ao evitar o fenémeno de
oscilagdo da véalvula, o qual é mais critico em baixas velocidades. Em relacao a eficiéncia
volumétrica, os autores observaram aumento elevado de eficiéncia em todo o intervalo de
velocidade analisado (1500 — 5000 rpm), alcangando 22% de aumento em 5000 rpm devido
a reducao no atraso do fechamento da valvula. Os resultados também indicaram grande
reduc¢ao na velocidade de impacto das valvulas, favorecendo a confiabilidade mesmo em
altas velocidades.

Dur et al. (2021) investigaram numericamente um sistema de assisténcia de valvula
similar aos apresentados em outros trabalhos Egger et al. (2019), mas com foco na vélvula
de descarga. As dindmicas da valvula e do mecanismo de assisténcia foram modelados
por um sistema massa-mola-amortecedor. Os resultados mostraram que o mecanismo de
assisténcia melhora significativamente a performance do compressor em praticamente todo
o envelope de operacao e em diversas velocidades de rotagao. O sistema possibilitou ganhos
de 20% na vazao massica e redugdo similar na energia despendida no processo de descarga,
com o coeficiente de performance aumentando em 1,8% em alguns casos. Contudo, apesar
dos resultados promissores, os autores indicaram a dificuldade na construcao do sistema de
assisténcia, haja vista a confiabilidade exigida em compressores de refrigeracdo doméstica.

Em referéncia a perdas mecéanicas em mancais do mecanismo de acionamento de
compressores alternativos, Posch et al. (2017) utilizaram simula¢do numérica tridimensi-
onal para prever o desempenho do conjunto em quatro velocidades de rotacao, visando
quantificar as perdas em cada componente do mecanismo. Segundo os autores, ha um
aumento linear das perdas devido ao atrito nos mancais quando a velocidade de rotacao
aumenta. No entanto, esse efeito pode nao ser observado na pratica porque a temperatura
do compressor também aumenta com a velocidade, reduzindo a viscosidade do dleo e,

consequentemente, tendendo a reduzir as perdas mecanicas.
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2.4 SINTESE E CONTRIBUICOES

A revisao da literatura demonstra a importancia do entendimento dos diferentes
fendmenos que afetam o desempenho de um compressor. A literatura se mostra bastante
rica acerca da modelagem e simulacao de compressores, analisando diversos fendmenos em
abordagens tanto teéricas quanto numéricas, conforme indicado na Tabela 2.1. Por outro
lado, poucos trabalhos existem sobre a identificacao e a quantificacao detalhada das fontes
de ineficiéncias de compressores, com metodologias para o levantamento das ineficiéncias
volumétricas e energéticas de compressores, conforme pode ser verificado na Tabela 2.2. De
fato, a vasta maioria das analises do desempenho de compressores de refrigeracao utiliza
parametros globais de desempenho, nao permitindo determinar a origem das ineficiéncias
como auxilio para a otimizagao de compressores.

Existem varios estudos sobre compressores de velocidade varidvel (Tabela 2.3), mas
apenas Liu (1993) apresenta uma anélise detalhada do desempenho do compressor em
diferentes velocidades, todavia focada em compressores do tipo pistao-rolante. Krueger
e Schwarz (1994) analisaram um compressor de velocidade varidvel, mas com referéncia
a parametros globais de desempenho, sem detalhar os fenémenos que influenciam as
variacgoes de eficiéncia.

Considerando os objetivos geral e especificos definidos no Capitulo 1 e a revisao da

literatura aqui apresentada, destacam-se as seguintes contribui¢oes deste trabalho:

i. Implementacao de um modelo de simulacao de compressores de velocidade variavel.

ii. Analise de ineficiéncias de um compressor de velocidade variavel operando em dife-

rentes velocidades.

iii. Analise do efeito de parametros de projeto sobre o desempenho de um compressor

de velocidade variavel.



Tabela 2.1 — Sintese dos trabalhos mais relevantes sobre modelagem de compressores

Autor

Foco do trabalho

Metodologia

Contribuicao

Costagliola (1950)

Descricao da performance do
compressor considerando a dindmica
das valvulas

Modelo matematico e teoria de dindmica de
valvula

Definicao da base de praticamente todos os
modelos de valvula utilizados atualmente

Zuk (1973)

Anélise do escoamento compressivel
através de folgas entre placas paralelas.

Emprego da equagao de Reynolds para fluido
compressivel

Definicdo do modelo de vazamento de
valvulas utilizado nessa dissertacao

Deschamps et al.
(2002)

Abordagem computacional para a
simulacao do sistema de sucgao do
compressor

Modelo para a determinacao do escoamento
no compressor acoplado com a solucao de
valvulas

Metodologia para a simulagao dos filtros
acusticos do compressor

Pereira e
Deschamps (2011)

Determinacao da influéncia do pistéao
sobre as areas efetivas da véalvula de
descarga

Simulagoes CFD do sistema de descarga com
diferentes posicdes para o pistao

Defini¢ao do cédlculo das areas efetivas de
forga e escoamento para a valvula de descarga

Disconzi (2011)

Determinacao da transferéncia de calor
entre parede e gas no interior do
cilindro

Simulagdao CFD bidimensional do escoamento
na camara de compressao.

Desenvolvimento de correlacao para a troca
de calor na camara de compressao

Pizarro-Recabarren
et al. (2013)

Desenvolvimento de modelo para
previsao da forca de adesao do éleo em
valvulas

Dedugao da equacao de Reynolds,
considerando volume fixo de 6leo

Definicao da forca de adesdo

Lohn (2016)

Analisar efeitos de amortecimento e
transientes em valvulas

Simulagdo da dindmica de valvulas por meio
de elementos finitos

Definicao dos coeficientes de amortecimento
da vélvula

Braga e Deschamps
(2017)

Analisar numericamente o vazamento
na folga pistao-cilindro

Emprego da equagdo de Reynolds para fluido
compressivel

Determinacao do vazamento na folga
pistao-cilindro sem considerar a presenca de
6leo

Diniz (2018)

Desenvolver modelo de simula¢ao para
compressor integrado ao sistema de
refrigeracao

Analise numérico-experimental do compressor
e sua relacdo com o sistema

Acoplamento do modelo de simulagao do ciclo
de compressao com o modelo térmico

oY paborqrq ovsWRY g o)
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Tabela 2.2 — Sintese dos trabalhos mais relevantes a esta dissertacdo sobre metodologias para o fracionamento de ineficiéncias de compressores
alternativos.

Autor Ineficiéncia analisada Observagoes

Anélise das ineficiéncias energéticas a partir da segunda lei da termodindmica, permitindo o
Araujo (2021) Energética entendimento dos processos e componentes que mais contribuem para a reducdo da eficiéncia exergética
do compressor

Santos (2021) Volumétrica Analise das ineficiéncias volumétricas a partir da andlise do diagrama p — V do ciclo de compressao,
permitindo fracioné-las de acordo com suas origens

Tabela 2.3 — Sintese dos trabalhos com foco na anélise do desempenho de compressores em velocidade variavel

Autor Tipo de Compressor Velocidade Volume Foco da analise Método
deslocado
Liu (1993) Rotativo 1100-9000 rpm 10 cm? Ineficiéncias termodinidmicas Anah‘fl(.:o ¢
numérico
Kruegggegf)c hwarz Alternativo biela-manivela 2000-5000 rpm 4,75 cm? Ineficiéncias Experimental
Kim e Lee (2000) Alternativo biela-manivela 1800-4200 rpm 8,7 cm? Ineficiéncias (.er.lergetlcas ¢ Numérico
confiabilidade
. . . . ~ Dinamica da valvula de .
Nagata et al. (2010) Alternativo biela-manivela 1500-4000 rpm Sem informacio succio Experimental
Posch et al. (2017) Alternativo biela-manivela 2000-4000 rpm 5,5 cm3 Perdas mecanicas Numérico
Tao et al. (2018) Alternativo biela-manivela 1500-6500 rpm 15 cm? Refluxo em vélvulas Numérico
Egger et al. (2019) Alternativo biela-manivela 1500-5000 rpm 9,6 cm? Dindimica da vilvula de Numérico e
sucgao experimental
Dur et al. (2021) Alternativo biela-manivela 1500-5000 rpm Sem informacao Dlnaml(ézbiir\éaivula de Numérico

o1Dabo)qrq 0VsUARY G opngpdny)
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3 MODELO DE SIMULACAO DE COMPRESSORES

Este capitulo descreve o modelo adotado para a simulacao numérica do compressor
de velocidade variavel objeto de andlise deste trabalho. Todos os modelos descritos foram
implementados no software comercial GT-SUITE que utiliza uma interface grafica e
permite a simulacao de diversas maquinas térmicas, incluindo o compressor alternativo
biela-manivela.

O modelo de simulacao do compressor é formado pelo acoplamento de dois modelos,
um deles para a simulagao do ciclo de compressao, descrito na Secao 3.1, e o outro para
a previsao da distribuicdo de temperatura do compressor, detalhado na Segao 3.2. A

Secao 3.3 descreve o algoritmo de solugao desses dois modelos acoplados.

3.1 MODELO DO CICLO DE COMPRESSAO

O ciclo de compressao de um compressor alternativo biela-manivela é composto
por diversos fenémenos transientes que ocorrem em um curto intervalo de tempo. A fim
de prever esses fenomenos adota-se um modelo que compreende a solucao de sistemas de

equagoes para avaliar os seguintes parametros e fendmenos:

i. Volume instantaneo da camara de compressao.

—-

i. Propriedades termodinamicas do gas nos filtros e na camara de compressao.
iii. Dinamica das valvulas.
iv. Pulsagao de pressao nos filtros de succao e descarga.

v. Massa de gas no cilindro e vazao massica através de valvulas e da folga pistao-cilindro.

Esse modelo, ainda que simplificado, vem sendo extensivamente utilizado devido
a boa acuracia dos seus resultados combinada com reduzido custo computacional. Os

modelos matematicos de cada sistema de equagoes sao descritos a seguir.

3.1.1 Volume da camara de compressao

A Figura 3.1 apresenta uma ilustragdo do mecanismo biela-manivela responsavel
pelo movimento reciproco do pistao no interior da camara de compressao de compressores
alternativos. O volume da cdmara de compressao, comumente referenciada como cilindro,
corresponde a soma do volume instantaneo na camara, o qual varia de acordo com a
posicao instantanea do pistao, e o volume residual (V,,) do gés no cilindro quando o pistao

atinge o PMS, ou seja:

Lo+ Vo (3.1)
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Figura 3.1 — Ilustragdo esquematica do mecanismo biela-manivela de compressores alternativos.

sendo 6 a posicao angular do eixo de acionamento e D.; o didmetro do cilindro de
compressao. O volume residual, V,,, é formado por duas parcelas: o volume entre a face
superior do pistao no PMS e a superficie inferior do cabecote (V,,1), € o volume ocupado
pelo orificio de descarga (Vy,2).

A posicao instantanea do pistao, o (), pode ser obtida da seguinte relagao:

0(0) = Cpms — {—ecos@ + (C’b2 — (esend — dm)Q)l/z} (3.2)

sendo Cp,,s a distancia entre o ponto morto superior e o eixo de acionamento do motor, e
a excentricidade do eixo, (;, o comprimento da biela e d,,, o desalinhamento entre o eixo
de acionamento e a linha de simetria do pistao.

A relagéo entre dngulo da manivela (6) e tempo (¢) é dada por:

2t Nt
0 —
60
sendo N a velocidade do compressor [rpm]. Essa expressao permite avaliar o volume da

(3.3)

camara de compressao em fungao do tempo.

1/2

mD%, 2 Nt ) 2 Nt 2
Y (t) = 1 {C'pms — [—e cos( 50 ) + (C’b — (e sen( 60 > —dm> + Vi

3.1.2 Equagoes de conservacao na camara de compressao

As propriedades termodinamicas do fluido na camara de compressao podem ser
obtidas a partir de balangos de massa e energia. Aplicando o balango de massa ao volume
de controle exibido na Figura 3.2 e considerando todos os fluxos de massa que atravessam

a fronteira desse volume, obtém-se:

dme,

dt

= Mgye — Mdes — My — mb,suc + mb,des (35)
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Figura 3.2 — Volume de controle representando o cilindro do compressor.

onde os subindices ve, suc e des indicam volume de controle, sucgao e descarga, respecti-
vamente, ¢ representa o vazamento pela folga pistao-cilindro e, por fim, b indica refluxo
do escoamento nas valvulas.

A forma geral do balango de energia no volume de controle fornece:

C;it (mcvu) = W + msuchsc + 77'/Lb,deshdc - [hAw (ch - Tw) + mdesh + mlh + mb,such] (36)
onde u ¢ a energia interna especifica, m é a massa, h ¢ a entalpia especifica e Tj,5 €
a temperatura do fluido no volume de controle. Além disso, W é a poténcia indicada
consumida, A, é a area superficial instantanea disponivel para troca de calor e h é o
coeficiente de transferéncia convectiva de calor na parede do cilindro com temperatura
To.cit, ambas a serem detalhadas na Secao 3.2. Os subindices sc e dc denotam as camaras de
sucgao e descarga, respectivamente. Substituindo entao essas expressoes na Equacao (3.6)
em conjunto com relagoes termodinamicas, a seguinte equacao pode ser obtida para a

taxa de variacdo da temperatura do fluido no volume de controle:

dT yas 1 dme,
= AT it — — E h; )
dt Moy Co [h whoea = h dt mjh]} (3.7)

Tas op\ dv dp AMey
" ey [M&w* (w)mﬁ <8T U

onde ¢,, v e p 8o, respectivamente, o calor especifico a volume constante, o volume

especifico e a pressao do gas no cilindro de compressao. O termo »m;h; representa o
somatorio dos fluxos advectivos de entalpia que atravessam as fronteiras da camara de
compressao durante um ciclo. A entalpia especifica nesses fluxos é calculada a partir da
pressao e da temperatura do fluido refrigerante nas fronteiras da camara. As temperaturas
nas camaras de succao e descarga, Ty. e Ty., sdo estimadas a partir do modelo descrito na
Secao 3.1.4. A temperatura da parede do cilindro, T}, .;;, deve ser também conhecida para

o balango de energia e é determinada com o modelo térmico apresentado na Secao 3.2.
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3.1.3 Dinamica de valvulas

A dindmica das valvulas de succao e descarga é modelada na forma de um sistema
massa-mola-amortecedor com um grau de liberdade, considerando a palheta como um
disco que se movimenta paralelamente ao orificio de passagem da valvula, conforme

esquematizado na Figura 3.3 e representado matematicamente pela seguinte equacao:

Mviv (t) + CV Ztv (t) —+ KV Ty (t) = Fst + de + Fc (38)

onde zy, Ty e Ty representam o deslocamento, a velocidade e aceleracao, respectivamente,
da valvula palheta. A massa equivalente e a rigidez da valvula, My e Ky respectivamente,
sdo obtidas por meio de andlise modal e elementos finitos, na devida ordem. Por sua
vez, o coeficiente de amortecimento da palheta, C'y, pode englobar o amortecimento no
movimento da palheta devido ao material, ao engaste e ao fluido em contato com sua
superficie. Por ser de dificil determinacao experimental e especialmente importante na
previsao da dinamica da valvula de descarga, o fator de amortecimento foi calibrado
a partir de medi¢oes do movimento da valvula e vazao massica, conforme apresentado
no Apéndice A. Por outro lado, o coeficiente de amortecimento da valvula de succao
foi avaliado da correlagdo de Lohn et al. (2016). Finalmente, Fy,, Fy e F, representam,
respectivamente, a for¢a devido ao carregamento de pressao sobre a palheta, a forca de
adesdao atuando sobre a palheta devido a pelicula de 6leo entre a palheta e o assento, e
por fim, a forga de contato entre a palheta e o assento ou entre a palheta e o seu limitador

de curso, caso haja.

Ty
Ky T
My<—

G BENN

Y
P

Ao

Figura 3.3 — Ilustracdo do modelo massa-mola-amortecedor para as valvulas de compressores
alternativos.

A forca devido ao carregamento de pressao na palheta pode ser calculada com o

emprego do conceito de area efetiva de forca A.;:

Fap = Acy Ap (3.9)

sendo Ap a diferenca de pressao entre as duas faces da palheta. A area efetiva de forca,
Ay, indica o quao efetivamente a diferenca de pressao entre as duas camaras separadas

pela valvula origina a forga sobre a palheta. Essa varidvel depende de caracteristicas do
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Figura 3.4 — Geometria da valvula utilizada na modelagem da forca de adesdo.

escoamento e do compressor e, neste trabalho, é obtida da simulagao tridimensional do

escoamento através da valvula, seguindo procedimento apresentado por Lohn (2016).
Por sua vez, a for¢a de adesao é originada pela presenca de dleo entre o assento e

a palheta que dificulta e atrasa a abertura da valvula. Resultante da combinagao da forca

devido a tensao interfacial (F

e ), forca de capilaridade (F,,) e forga viscosa (Fyisc), 0

fenémeno de adesdo representa uma fonte de perdas termodindmicas e volumétricas do
compressor, requerendo um aumento na diferenca de pressao necessaria para a abertura
da valvula. Neste trabalho, esta forca é obtida através do modelo desenvolvido por Pizarro-

Recabarren et al. (2013), o qual pode ser escrito conforme:

Fo = Fyise + Fcap + F’yLG (310)

Essas trés parcelas de forca podem ser escritas como:

Srurt . daxy [, 207 — A1 —1
Fijoe = ST mi Mo oA TS 3.11
207 di ( T (3:11)
21yraR2,,c080 /
F, = mi A2 1 3.12
v L () (3.12)
F,, . =27mr,yLesen® (A — 1) (3.13)

sendo v a tensao interfacial da mistura déleo-refrigerante e © o angulo de contato aparente.
O raio do menisco interno, r,,;, € a razao entre os raios externo e interno do menisco, A,
podem ser obtidos a partir da conservagao do volume de 6leo presente entre a valvula e o

assento (Figura 3.4):

Voo = /O "t [0ent (@) = it (2)7] da (3.14)

em que as fungoes que caracterizam a variacdo das curvas externa, o, € interna, ;,;, do

menisco sao definidas por:

2 2
Oext (-T) == 2Reixo - Rmz + xV \/( xV > — (17 - xV) (315)

2cosf, B 2cosl,.

B Ty Ty 2 Ty 2
7o () = Foni = 5ost ¢ (o) = (= %) (310)
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Em adicdo a dindmica da valvula, o assento e o limitador de curso devem ser
também modelados. Nesse sentido, a Equacao (3.17) descreve matematicamente a forga

de contato:

Fczsc'[Kc'(xV_z)+Cc'(:tV_2)] (317)

em que z e Z representam a posicao e a velocidade do assento ou do limitador, enquanto
K. e C. denotam, respectivamente, a rigidez e o amortecimento do contato. Além disso,
s. representa o parametro que define se ha ou nao contato, ou seja:

Ise(zy —2)<0

Se = (3.18)
0se (xy —2)>0

3.1.4 Escoamento nos sistemas de suc¢ao e descarga

Filtros acusticos sao adotados nos sistemas de sucgao e descarga de compressores
(Figura 3.5) a fim de atenuar pulsagoes de pressdao do escoamento que originam vibragoes
e ruido, e também reduzir a troca de calor com o ambiente interno que promove irrever-
sibilidades e reduz a eficiéncia volumétrica. Dessa forma, a modelagem desses filtros é

fundamental para a determinacao correta das eficiéncias de compressores.

Camara
de, suCGao Camara Tubo 0
Entrada de deSC@/ r
d(iosflﬂct;;o = Tubo 1 —
| Camara 1
Camara 2 ~__

Tubo 1 ~/

Tubo 2

Camara
intermediaria

~
Ressonadores Tubo de descarga
de Helmholtz

(a) (b)

Figura 3.5 — Filtros actsticos no compressor hermético. (a) Filtro de suc¢ao. (b) Filtro de des-
carga

O escoamento compressivel pulsante nesses sistemas pode ser resolvido com o
modelo desenvolvido por Deschamps et al. (2002) com o método dos volumes finitos a

partir da formulacao unidimensional. A equacoes de conservagao da massa, quantidade de
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movimento e energia para cada volume de controle ilustrado na Figura 3.6 sao escritas da

seguinte forma:

d : :
% (mcv) = Min — Mout (319)
d — _
% (mcvvcv) =M Vip — T GtV gt + (pm - pout) As - TwAw (320)
d d .
% (mchcv) - vapcv - minEin - moutEout + Qw (321)

onde os subindices in e out indicam, respectivamente, a entrada e a saida de cada um
dos volumes de controle usados na discretizagao do dominio de solucao. Ja o subscrito cv
corresponde ao volume de controle em questdo. Além disso, m,, representa a massa, V é a
velocidade média, h é a entalpia especifica, p é a pressao no volume de controle, enquanto
A, e A, representam, respectivamente, a area da secao transversal e a drea perimetral do
volume de controle. Finalmente, E representa a soma da entalpia e da energia cinética
especificas para uma posicao genérica i:

=2

52

A tensao de cisalhamento na parede 7, é relacionada ao fator de atrito de Darcy

(<):

Veo
2

O fator de atrito é obtido analiticamente para escoamentos laminares e para escoa-

Tw = _z ‘ch ,0 (323)

mentos turbulentos através da correlagdo de Serghides (1984) sugerida por Lazzaris (2021)
em funcao de sua acuracia e do seu baixo custo computacional.
A taxa de transferéncia de calor na parede do volume, Qw, é avaliada através do

coeficiente de transferéncia convectiva de calor fornecida pela correlagao de Colburn:

1 _
h = gg chvcpPr_z/?’ (3.24)

3.1.5 Vazao massica

Além do escoamento nos filtros acusticos, modelado na Secao 3.1.4, deve-se
também estabelecer modelos para o escoamento nas valvulas de sucgao e descarga, bem

como através de folgas na forma de vazamentos, conforme apresentados nesta secao.
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Camara Camara
Ressonadores de mar ;
de de
Helmholtz j (
sucgao descarga
y \
o o|3|o o ololyolo —_— o|o}|o o o|o7|o ° o[oke o]
Tubo 2 ~ Tubo 1 - Tubo 0 Tubo 1 Tubo de
Pas(siador - 0 / descarga
¢ Camara Camara 2 Camara 2
sucgao / intermediaria
A.mblente Filtro de sucgéo Camar@ (%e Filtro de descarga
interno compressao

Figura 3.6 — Ilustracdo esquemaética dos volumes de controle utilizado na simulacdo do modelo
de filtros.

a) Escoamento através das valvulas de sucgao e descarga

A vazao massica através dos orificios de passagem das valvulas de sucgao e descarga
¢é obtida da seguinte expressao derivada para escoamento compressivel isentrépico em bocal

convergente:

1
2 NE
Mgy, = Aopup\/ RTup l’}/—’yl (1 - H'*1>‘| (325)

onde A, é a area geométrica de passagem do orificio, o subscrito up indica propriedades
a montante do escoamento, v é a razao entre calores especificos e Il é a razao entre
as pressoes absolutas a jusante e a montante da valvula. Devido a efeitos viscosos no
escoamento, a vazao real (1) é sempre menor que a vazao tedrica (1, ). Por esse motivo,
a vazao tedrica, Equacao (3.25), é ajustada com a introducao do conceito de area efetiva

de escoamento (A..), ou seja:

i (3.26)

b) Escoamento através de frestas (vazamentos)

Vazamentos em compressores alternativos ocorrem através da folga pistao-cilindro
e da folga entre a palheta e o assento.

O vazamento de gas através da folga pistao-cilindro (Figura 3.7) é avaliado por
meio do modelo desenvolvido por Braga e Deschamps (2017), assumindo as hipdteses
de escoamento unidimensional e isotérmico de gas ideal em folgas muito menores que o
diametro do cilindro. De acordo com esse modelo, a vazao massica através da folga é dada

por:
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5 L e N
|

N 7772227722225

151 >\

|

Figura 3.8 — Tlustragdo esquematica da geometria da valvula utilizada no modelo de vazamento
na folga palheta-assento.

(3.27)

—pd3 A )
me—WDcil< L V;O>

120 L P
onde 0 ¢ a dimensao da folga, L representa o comprimento do pistao e V), a velocidade
instantanea do pistao, obtida a partir do modelo de mecanismo biela-manivela.

Ja a vazao maéssica na folga palheta-assento (Figura 3.8) é avaliada com o modelo
elaborado por Zuk (1973), para fluido compressivel, sendo representado pela seguinte

equagao:

Dy 03 PupPup [1 _ 1—[2}
24y L

onde, L representa o comprimento do assento da valvula. A folga caracteristica, d.,

My, = (3.28)

representa uma média harmonica entre a folga minima, 1, e a folga maxima, ds, na regiao

do assento:

5262 1/3
ot = (2 5, 1252> (3.29)

A folga maxima d, pode ser obtida da folga minima ¢, através da equacao para a

flexao de um disco sobre um orificio originada pela diferenca de pressao a montante e a

jusante (Pup — Pdown):

(Pup — Padoun) (Dv /2)”

8 | wtiton)

8y =61 + L (3.30)
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em que FE representa o coeficiente de elasticidade do material, b a espessura da palheta

da valvula e v o coeficiente de Poisson.

3.2 MODELO TERMICO

Diversos modelos estao disponiveis na literatura para o célculo da distribuicao de
temperatura em compressores. O modelo adotado neste trabalho é baseado no modelo
originalmente proposto por Todescat et al. (1992) e aprimorado por Diniz (2018). Contudo,
algumas modificacoes foram realizadas a fim de melhor avaliar a transferéncia de calor no
escoamento através dos filtros de succao e descarga, cuja vazao varia com a velocidade do
COMPIessor.

A modelagem consiste em uma formulacao integral do balanco de energia, escolhida
devido ao seu baixo custo computacional, na qual o compressor é dividido em volumes de
controle que trocam calor entre si através de uma condutancia global. A escolha desses
volumes ¢é parte fundamental da modelagem, afetando o custo e a complexidade do modelo.

Com referéncia a Figura 3.9, balancos de energia sao aplicados em oito volumes de
controle: cilindro de compressao (1), filtro de succao (2), filtro de descarga (3), tubo de

descarga (4), 6leo lubrificante no cérter (5), motor (6), ambiente interno (7) e carcaga (8):

N
E4+> UA;(T;-T;) =0 (3.31)

onde os subindices i e j indicam dois volumes de controle distintos. As conduténcias
globais, UA;;, sao calibradas a partir de medicoes de temperatura em diferentes posicoes
do compressor sob analise.

A fim de compreender o efeito do bombeamento de 6leo no comportamento térmico
do compressor, essas condutancias sao calibradas para duas diferentes velocidades de
rotacao, de modo que para uma rotagao diferente da calibrada, é realizado um ajuste
linear entre as condutéancias calibradas.

O termo fonte = engloba o somatoério de eventuais taxas de geragdo interna de
calor como, por exemplo, a dissipagao de calor no motor e trocas de calor que acoplam
o modelo térmico ao modelo do escoamento através da transferéncia de calor em paredes
sOlidas.

Ao longo desta secao, os volumes de controle que formam o modelo térmico sdao
detalhados e as expressoes de = para cada um deles apresentadas. A Tabela 3.1 sumariza
a forma da Equagdo (3.31) para os diferentes volumes de controle do compressor. Essas
equagoes formam um sistema que, com sua solugao, fornecem as temperaturas em diferentes
regioes do compressor (placa de valvula, carcaga, ambiente interno, 6leo, motor e paredes

do cilindro, tubo de descarga e filtros de succao e descarga).
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]_— Camara de descarga

Cilindro de compressao

Oleo ,\

Motor —

Filtro de descarga
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Ambiente interno

Tubo de descarga

Figura 3.9 — Volumes de controle utilizados para a obtengao do perfil térmico. Adaptada de Diniz (2018).

Tabela 3.1 — Balangos de energia que compde o modelo térmico do compressor.

Volume de controle

[

> UAy (T; — T)

Filtro de succdo Qsm’w UAie—sm (Tie — Tsm,w)
Cémara de compressao Q—C.il’w * e P (e = T
Qcit placa UAdc—placa (Tac — Tw placa)

Camara de descarga Qe UAde—watt (Tae — Teitw)

Filtro de descarga Qdm)w UAic—am (Tie — Tam,w)
Tubo de descarga th,w UAdgi—ie (Tie — Tatw)
Oleo Q, UAsh—oit (Tsn — Toi)

Motor Qrrot UAic—mot (Tie — Trmot)

Ambiente interno

(1 - 4,0) msl (hsl - hie) + ’fflg (hcil - hie)

UAie—sm (Tsm,w - T%e) + UAie—'wall (Tcil,w - Tie) + UAie—dm (Tdmﬂu - Tzie) +
UAdt—ie (Tdt,w - ,Tie) + UAie—mot (Tmot - ,Tie) + UAie—sh (Tsh - Tie)

Carcaca

UAsh—oil (Toil - Tsh) + UAie—sh (Tiie - Tsh) + UAsh—amb (Tamb - Tsh)

§2.40852.4dULOD 2P ODIDINUILS 9P OJIPOJN & ONpdD))
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3.2.1 Camara de compressao

Em relagao ao volume de controle formado pela camara de compressao, o modelo
térmico é usado para obter as temperaturas da parede do cilindro e da placa de valvula.
Assim, a troca de calor que nao é modelada por meio das condutancias globais, é inserida

na camara de compressao a partir do termo fonte, ou seja:

Ew = Qpc + Qcil,w = Qpc +h (t> Aw (t> [TﬂhCil - Tgas] (332>

Eplaca = Qplaca,w =+h (t) Aplaca (t) [Twmlaca - Tg(w] (3-33)

sendo Ty cir € Ty piaca s temperaturas na parede do cilindro e da placa de valvula, respecti-
vamente e Ty, a temperatura instantanea do gas na camara de compressao, enquanto A, e
Ajlaca S0 as dreas de troca de calor do cilindro e da placa de valvula (Figura 3.10). O calor

dissipado na folga pistéo-cilindro, Q. _, ¢ modelado de acordo com o modelo apresentado

pe
no Apéndice B. Ja o coeficiente de transferéncia convectiva de calor, A, é calculado com o

emprego da correlacado de Disconzi (2011):

R () Do
k(1)

sendo Nu, Re e Pr, os coeficientes adimensionais de Nusselt, Reynolds e Prandtl, respecti-

Nu(t) = —a- Re(t)" Pr(t)° (3.34)

vamente, e k ¢ a condutividade térmica do gas no cilindro de compressao. Disconzi (2011)
dividiu o ciclo de compressao em quatro diferentes processos: suc¢ao, compressao, descarga
e expansao, e definiu diferentes expressoes para o niimero de Reynolds em cada um deles,
ajustando as constantes empiricas a, b e ¢ para os valores apresentados na Tabela 3.2.

A velocidade média do pistao, V;D, e a velocidade caracteristica na succao e descarga,
V., sdo necessarias para o calculo do nimero de Reynolds, como mostra a Tabela 3.2. A
primeira ¢é estimada através do modelo de mecanismo utilizado, discutido no inicio do

capitulo. J& V, é calculada de acordo com a seguinte equacao:
Vo= —— (3.35)
sendo 7 a vazao massica que passa pela respectiva valvula do processo.

Tabela 3.2 — Expressoes para o niimero de Reynolds e valores das constantes empiricas utilizadas
na correlagao de Disconzi (2011).

Processo Numero de Reynolds Constantes empiricas

Sucgio Re = pDey (Vp + Vp_0'417¢1'4) /i a=0,08b=0,9c=0,6

Compressao Re = ,oDcilf/p/u a=0,08b=0,8¢c=0,6
Descarga  Re = pDoit (Vy + V" V") Ju a=0,086=0,8¢=0,6
Expansao Re = po-l‘_/p/ﬂ a=0,12;6=0,9¢=0,6
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A, |
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Figura 3.10 — Area de troca de calor no cilindro e na placa de valvulas.

3.2.2 Camara de descarga

O volume de controle formado pela camara de descarga é também utilizado no
modelo de simulagao do escoamento, sendo que a temperatura média do gas no seu
interior é obtida a partir das equagoes de conservacao discutidas na Secao 3.1.4. Contudo,
a obtencao dessa temperatura requer avaliar a transferéncia de calor entre o gas na camara
e a placa de valvula a partir de uma condutancia global. Dessa forma, surge uma nao
linearidade no modelo, uma vez a temperatura média da cdmara (que ndo serd uma
incognita do sistema de equagoes do modelo térmico) é dependente dessa transferéncia de
calor, que, por sua vez, necessita da temperatura tanto da camara de descarga, quanto da
placa de véalvula resolvida pelo modelo térmico. Portanto, ao final da simulacdo de cada
ciclo de compressao, a temperatura da camara de descarga no modelo térmico ¢ atualizada
com o valor obtido do modelo de escoamento no ciclo anterior, até a convergéncia ser

alcancada.

3.2.3 Tubo de descarga e filtros

No tubo de descarga e nos filtros actsticos, também se atribui uma troca de calor
convectiva ao =, com o coeficiente de conveccao sendo estimado pela correlagao de Colburn,
vide Equagao (3.24). Uma vez que o modelo dos filtros é discretizado, a transferéncia de
calor é calculada para cada volume da malha apresentada na Sec¢ao 3.1.4. Como o passo
de tempo do modelo térmico é diferente do passo de tempo usado na solugao do ciclo de
compressao, o modelo térmico adota valores médios de troca de calor obtidos a cada ciclo

de compressao.
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Figura 3.11 — Mancais de um compressor alternativo biela-manivela.

3.2.4 Oleo

Além da dissipagao de calor na folga pistao-cilindro, compressores alternativos do
tipo biela-manivela apresentam ainda pelo menos outros quatro mancais: mancal principal
e secundério do eixo, mancal do excéntrico e mancal do pino do pistdo. Oleo é introduzido
entre as superficies desses mancais de modo a impedir o contato solido, reduzindo o atrito
e, consequentemente, perdas mecanicas. Dessa forma, o 6leo absorve calor originado pelo
atrito viscoso nos mancais e, assim, o termo = para o volume de controle que representa
o Oleo representa a soma da energia dissipada em cada um dos mancais apresentados
na Figura 3.11. A avaliagdo do calor em cada mancal é realizada através de um modelo

numérico apresentado no Apéndice B.

—_

=oil = Qoil,principal + Qoil,secundém’o + Qoil,ezcéntm’co + Qoil,pino (336)

3.2.5 Motor

Como a investigacao do motor elétrico nao é parte desta dissertacao, as perdas elé-
tricas sao calculadas a partir de curvas de eficiéncia fornecidas pelo fabricante, permitindo

avaliar a dissipagao de poténcia elétrica na forma de calor através da seguinte equacgao:
Wmec
Tele

onde 7 é a eficiéncia do motor elétrico, W, a poténcia elétrica fornecida pelo motor

Emot = Qmot = Wele - Wmec = - Wmec (337)

e Winee a poténcia mecanica consumida pelo compressor, a qual é a soma da poténcia
indicada, W,q, obtida do diagrama p — V, e as poténcias dissipadas nos mancais radiais,

Q... € na folga pistao-cilindro, Qpc.
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3.2.6 Ambiente interno e carcaga

A fim de reduzir a propagacao de ruido, separar o 6leo lubrificante do fluido
refrigerante, evitar golpe de liquido na partida do compressor e refrigerar o motor, o fluido
refrigerante é fornecido ao compressor através de um sistema de succ¢ao indireta, no qual
ha um espacamento entre o passador de succao através da carcaca e a entrada do filtro de
sucgao, conforme ilustra a (Figura 3.12). Desse modo, a pulsagao de pressao do escoamento
pulsante originado pelo movimento da valvula de sucgao é também atenuada pelo volume
de gas contido no interior da carcaca, nao se propagando ao passador de sucgao.

Para modelar essa condi¢ao de escoamento no espacamento entre passador de
succao e entrada do filtro de succao, define-se um fator de mistura, ¢, que indica a parcela
de fluido refrigerante que, ao entrar no compressor, escoa diretamente para o filtro de
sucgao. Esse fator pode ser obtido através de um balango de energia na entrada do filtro

de sucgdo (Figura 3.12), resultando a seguinte relacao:

o hse - hie
B hsl - hie

onde hg, h;. e hg. indicam as entalpias especificas do gés no passador de succ¢ao, ambiente

(3.38)

interno e na entrada do filtro de sucgao, respectivamente, e que sao obtidas a partir de
medigoes de temperaturas em cada um desses componentes e da pressao no passador de

sucgao.

Condigao real Condicdo simulada

Ambiente interno
Carcaga

Tubo de succdo

(((_(-9

ntrada do filtro de sucgéo

Filtro de suc¢do

Figura 3.12 — Ilustragdo do esquema real e simulado de succao indireta do compressor alterna-
tivo..

Desse modo, durante um ciclo de compressao, o volume de controle que representa
o ambiente interno fornece energia ao gas que escoa em direcao ao filtro de suc¢ao, sendo

modelado = pela seguinte equacao:

Eie - (1 - 90) msl (hsl - hie) + T;’lg (hcil - hie) (339)
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Por fim, nenhuma troca de calor extra é considerada no volume de controle que
representa a carcaca metalica. Assim, a temperatura da carcaga é determinada conside-
rando apenas as transferéncias de calor entre os ambientes interno e externo, definidas

pelas condutancias globais.

3.3 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

As se¢bes anteriores descreveram a formulagdo matematica integral utilizada para
modelar o ciclo de compressdo, bem como o perfil térmico do compressor alternativo.
De maneira geral, o modelo de simulagao formado por esses dois modelos acoplados foi
resolvido utilizando um procedimento explicito, representado pelo método de Runge-Kutta
de 5% ordem. Assim, a massa, a temperatura e a pressao de cada volume de controle sao

obtidos para cada passo de tempo, At, com as seguintes expressoes:

dm, old
m = m° + (dt) At (3.40)
old
T=T"+ (ig) At (3.41)
d old
p=pdt <dZZ> At (3.42)

em que o subscrito old indica o valor da propriedade no passo de tempo anterior. Neste
trabalho a determinacao do passo de tempo foi realizada a partir do nimero de Courant,
a fim de manté-lo sempre abaixo de 0,7.

Previamente ao inicio das simulagoes, realiza-se a leitura dos dados de entrada
do compressor e do ciclo de operacao, conforme indica a Tabela 3.3, necessarios para a

solucao numérica das equacoes discutidas neste capitulo.

Tabela 3.3 — Variaveis de entrada dos modelo de simulacao.

Componentes Variaveis

Temperatura de evaporacao, condensagao, ambiente externo e ro-
tacdo do compressor

Didmetro e comprimento dos tubos, volume das cAmaras que com-
poe os filtros e fator de mistura da succao indireta
Comprimentos da biela e manivela, excentricidade do eixo e dia-
metro do pistao

Condigao de operagao
Filtros

Mecanismo de compressao

Cilindro de compressao Diametro do cilindro e volume morto
Motor Curva de eficiéncia
Oleo Viscosidade em funcdo da temperatura
Rigidez, massa, coeficiente de amortecimento, dreas efetivas, mo-
Valvulas dulo de elasticidade, didmetro e nimero de orificios, folga minima
e espessura da palheta
Perfil térmico Condutancias globais

Apés a leitura dos dados de entrada, a simulacao é entao iniciada com t = 0

e # = 0° Para o primeiro ciclo de compressao, os valores de p, T e m sdo iniciados
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Inicio da simulagéo

A 4
Leitura dos dados de entrada

A 4

Inicializagao das variaveis para t =0 Fim da simulagéo

A

A 4

Inicio do ciclo de compresséo (9 =0)

A

Inventario de irreversibilidades
A

A 4

O =0+ A0 / t=t+2A Inventario de eficiéncia volumétrica

Sim

onvergiu?

A 4
Modelo do ciclo de compresséo

Nao l Sim
9 =3607 Modelo térmico

Figura 3.13 — Fluxograma do algoritmo de solucao do modelo.

arbitrariamente. Ao final da simula¢ao do primeiro ciclo iterativo (# = 360°), o modelo
térmico é entao resolvido. Deve-se salientar que a escala de tempo do modelo térmico
¢ maior que a escala de tempo do ciclo de compressao, de modo que as equagoes de
cada ciclo de compressao sao resolvidas assumindo temperaturas constantes. Dessa forma,
os ciclos seguintes sao simulados considerando o ultimo estado termodinamico do ciclo
anterior como condigao inicial. As simulagoes se repetem desse modo até que nao haja
mais diferencas significativas entre os valores das propriedades previstas para dois ciclos
subsequentes, atingindo a condi¢ao de regime ciclico permanente. Neste trabalho, adotou-
se o critério de convergéncia de 0,2% para a diferenca entre pressao e massa de um ciclo
para o outro e uma variacao de 0,01°C para a temperatura.

Por fim, em uma etapa de pds-processamento, os resultados numéricos permitem
calcular varidaveis médias de interesse, tais como os inventarios de irreversibilidades e
ineficiéncias volumétricas do compressor. O fluxograma do procedimento de solugao do
modelo de simulacao utilizado neste trabalho ¢é fornecido na Figura 3.13. O trajeto do
escoamento de fluido refrigerante nos diversos volumes de controle do compressor, bem
como a rede térmica associada ao modelo de simulacao do perfil térmico é apresentado na
Figura 3.14.
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4 INVENTARIO DE INEFICIENCIAS DE UM COMPRESSOR

Parte fundamental da compreensao do desempenho de compressores alternativos,
os inventarios de ineficiéncias fornecem também informacgoes essenciais nas otimizagoes.
De acordo com Rasmussen e Jakobsen (2000), as ineficiéncias de compressores podem
ser divididas em energéticas e volumétricas. Desse modo, o presente trabalho objetiva
a analise do desempenho de um compressor de refrigeracao doméstica a partir de duas
metodologias. A primeira, baseada no trabalho de Santos (2021), visa o detalhamento de
ineficiéncias volumétricas e é detalhada na Secao 4.1. A segunda metodologia, baseada em
andlise exergética proposta por Araujo (2021), objetiva a estratificacdo de ineficiéncias

energéticas e é apresentada na Segao 4.2.

4.1 INVENTARIO DE INEFICIENCIAS VOLUMETRICAS

Preliminarmente, a fim de caracterizar as perdas de vazao que podem ocorrer
durante um ciclo é necesséario estabelecer um compressor ideal com o intuito de servir
como referéncia nas analises de um compressor real. Assim, a estimativa da vazao massica

ideal em um compressor leva em conta as seguintes hipoteses:

i. Nao ha transferéncias de calor e perda de carga no sistema de succao.

ii. Os processos de succao e descarga sao isobaricos e sem refluxos nas valvulas.
iii. Nao ha vazamentos na cadmara de compressao.
iv. Nao ha escorregamento no motor.

v. Nao ha volume residual.

A partir dessas hipoteses, a vazao massica de um compressor ideal pode ser escrita
como:
Nth pslvsw

g o= T W 4.1
myp 60 ( )

onde Ny, representa a velocidade de rotagao nominal o motor, pg a densidade no passador
de succao e Vg, o volume total varrido pelo pistao.

Sendo assim, com a definicdo de uma referéncia, é possivel estimar a eficiéncia
volumétrica do compressor em estudo, Equacao (4.2), a qual representa o quanto da

capacidade ideal o compressor fornece de fato ao sistema.

o Mg, — 2o Any,
W= —"—"= ;
mgp myp

—1-Yan, (4:2)
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Figura 4.1 — Perdas de vazdo méassica em um compressor alternativo.
(a) Escorregamento do motor

Como mencionado no Capitulo 2, a velocidade de rotacao real do eixo do motor (N)
do compressor alternativo é sempre menor do que sua velocidade nominal de operacao. Essa
variacao na velocidade é ocasionada pelos diferentes niveis de carregamento transferidos
ao eixo pelos mancais e pelo carregamento da pressao na camara de compressao sobre o
pistao. A quantidade de massa que o compressor deixa de fornecer ao sistema por conta

desse fendmeno pode ser calculada como:

Amf = —Myp, (43)

(b) Filtro de suc¢ao

Consoante ao descrito no Capitulo 2, compressores alternativos empregam filtros
acusticos, a fim de atenuar ruido e vibragoes associados ao escoamento pulsante originado
pelo movimento da valvula de succao. Ainda que necesséario, o uso desses filtros reduz a
vazao do compressor devido a perda de carga e a transferéncia de calor através da suas
paredes para o fluido refrigerante que escoa no interior. Ambos esses fendomenos reduzem a
densidade do fluido refrigerante e, por consequéncia, a massa de gas que poderia preencher
a camara de compressao.

A massa de fluido refrigerante que o compressor deixa de admitir devido a passagem
de gas pelo filtro de sucgao, Amy,,, pode ser avaliada pela diferenca entre as densidades

do fluido refrigerante no passador de succao, py, € na camara de sucgao, p,,:
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Amsm = (pSl - psc) vsw (44)

A parcela de massa de fluido refrigerante que o compressor deixa de admitir referente
a perda de carga pode ser avaliada com a hipotese de que nao hé transferéncias de calor no
filtro de suc¢ao. Assim, a temperatura média do fluido refrigerante no ciclo de compressao
nao varia no filtro de succao. Dessa forma, essa parcela pode ser determinada da seguinte

expressao:

ATnhl = (Ps’ - psc) vSw (45)

onde py indica a densidade em funcao da temperatura média do fluido refrigerante a
entrada do orificio de succao, T, e da pressao no passador de succao, py.

Por outro lado, a massa que o compressor deixa de admitir decorrente da transfe-
réncia de calor ¢ avaliada com a hipdtese de que nao hé perda de carga no escoamento ao
longo do filtro de suc¢do. Assim, as pressoes médias na camara de sucgao e no passador
de succao sao iguais, enquanto as temperaturas sao diferentes devido a transferéncia de

calor. Portanto, essa parcela da massa que nao é admitida é obtida por:

ATnht = (psl - ps’) vsw (46)

Pode-se também dividir a ineficiéncia volumétrica referente a transferéncia de calor
em duas parcelas: (i) admissao de gas com maior temperatura do interior da carcaga no
caso de sucgao indireta, conforme discutido na Secao 3.2.6; (ii) troca de calor entre a
parede do filtro de succao e o gas no seu interior. A primeira parcela, relacionada a sucgao
indireta, pode ser avaliada pela variacdo da densidade do fluido entre o passador de succao
e a entrada do filtro de succao. Por sua vez, a segunda parcela, associada a transferéncia
de calor entre a parede do filtro e o fluido no seu interior, é calculada pela diferenca entre
as densidades do fluido na entrada e na saida do filtro. Portando, a quantidade de massa

que deixa de ser admitida na camara de compressao ¢é estimada de:

Amht - A7nht,1 + A'rnht,2 - (psl - pse’) vsw + (pse’ - ps’) vsw (47)

(¢) Reexpansao do gés real

A fim de acomodar a valvula de sucgao e o orificio de descarga, bem como para
evitar o impacto do pistao com a placa de valvulas, ha sempre a imposi¢ao de um volume
residual, também denominado volume morto, que reduz a eficiéncia volumétrica. Essa
ineficiéncia ocorre pelo fato que ao final do processo de descarga uma parcela de gas

residual ainda se encontra na camara de compressao em alta densidade e pressao. Entao,
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Figura 4.2 — Diagrama p — V de ciclo real de compressio. Enfase nos pontos que representam as
expansoes do gas.

esse gas deve ser reexpandido até que a pressao do gas na cidmara compressao seja menor
que a pressao de sucgao para que o processo de succao seja iniciado. Em funcao disso,
parte do volume varrido pelo pistao acaba nao sendo preenchido com gas da camara de
sucgao, diminuindo a admissao de fluido refrigerante.

Para quantificar esse efeito, assume-se expansao isentrépica desde o ponto C” até o
ponto a; conforme mostra a Figura 4.2. Para a determinagao de C’ admite-se uma descarga
isobarica a partir do ponto C', referente a pressao na linha de descarga do compressor.

Desse modo, o estado termodindmico em C’ é determinado a partir do ponto
C, permitindo avaliar o estado termodinamico em a;, cujas propriedades possibilitam
estimar o volume que deve ser deslocado pelo pistao para alcancar esse estado seguindo

um expansao isentropica, ou seja:

Vo, = TMth,pms (4.8)
Pay

onde Mmyp, pms indica a massa contida no volume morto da camara de compressao formado

no momento que o pistao alcanga o ponto morto superior, estimada como:

Mih.pms = pslvm (49)

Assim, a massa de gas que deixa de ser admitida devido a reexpansao do gas real

¢é dada por:

AMegp = pse Vo, — Vi) (4.10)

(d) Sobrepressao na descarga

Devido a restricao ao escoamento do gas na valvula de descarga, associada ao

orificio de passagem, a dinamica da palheta e pulsagoes de pressao na camara de descarga,
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o processo de descarga nao é isobarico, mas sim com uma diferenca de pressao que pode
se manter até mesmo quando o pistdo atinge o ponto morto superior. Isso aumenta a
pressao do inicio da reexpansao do gas no volume morto e, por consequéncia, retarda o
inicio do processo de succao e, por conseguinte, o periodo disponivel para a admissao de
fluido refrigerante.

Para estimar o efeito desse fendomeno na eficiéncia volumétrica, deve-se conhecer as
propriedades termodinamicas do fluido refrigerante no ponto morto superior no ciclo de
compressao real, representado pelo ponto ¢ na Figura 4.2. Assume-se entdo uma expansao
isentropica até o estado termodinamico a, identificado na Figura 4.2, de modo que o

volume ao final desse processo pode ser estimado por:

m
Vg, = —2 (4.11)
’ Pas

sendo my,s & massa de fluido contida na camara de compressao no ponto ¢ do ciclo real.

Assim, a massa nao admitida devido a sobrepressao na descarga pode ser escrita como:

Amigpy = psc (Vay — Vo) (4.12)

(e) Atraso no fechamento da vélvula de descarga

O atraso no fechamento da valvula de descarga, decorrente da dindmica da palheta
e da pulsagao de pressao na camara de descarga, podendo ter efeito negativo ou positivo
na eficiéncia volumétrica do compressor. O fenémeno é negativo quando parte da massa
descarregada volta para a camara de compressao através do refluxo do escoamento. Por
outro lado, devido a inércia do escoamento e pulsagao de pressao adequada na camara de
descarga, mais massa pode ser fornecida ao sistema apds o pistao ter alcancado no ponto
morto superior. A Figura 4.3 ilustra como esse fendomeno pode ser positivo ou negativo para
a eficiéncia volumétrica, bem como auxilia a entender a influéncia dos demais fenémenos
discutidos nesta se¢do, ao comparar os ciclos real e ideal de compressao em um diagrama
massa-angulo de manivela (m — 0).

Para quantificar o efeito do atraso da valvula com refluxo sobre a eficiéncia vo-
lumétrica, assume-se expansao isentropica do gas na camara de compressao a partir do
ponto D. De modo similar ao realizado anteriormente, estima-se o estado termodinamico
final do processo ag identificado na Figura 4.2 e, assim, calcula-se o volume da cidmara de

compressao V,, nesse ponto:

Vs = —2 (4.13)
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Figura 4.3 — Diagrama m — @ ilustrando fendmenos que afetam a eficiéncia volumétrica.

sendo mp a massa contida na cAmara de compressao quando a valvula de descarga se fecha
com atraso no ponto D. Dessa forma, a quantidade de massa nao admitida na camara de

compressao devido ao atraso no fechamento da valvula de descarga pode ser estimada de:

ATnsdh = Psc (vag - vag) (414)

(f) Afastamento da reexpansao isentrdpica

Em um ciclo de compressao real, todos os processos ocorrem com transferéncia de
calor e vazamentos. Assim, por exemplo, a reexpansao do gas residual contido no volume
morto na presenga dessas irreversibilidades torna o processo nao isentrépico. Além disso, a
temperatura do fluido varia entre valores maiores e menores que a temperatura da parede
da cAmara de compressao, com a transferéncia de calor liquida podendo ser tanto positiva
quanto negativa.

Para calcular o efeito da transferéncia de calor e vazamento, assume-se 0 processo
de expansao real a partir do ponto D, identificado na Figura 4.2, até o ponto a, ao invés
de terminar em as. Portanto, pode-se estimar a redugao de massa admitida na camara de

compressao devido a essa reexpansao nao isentropica através da seguinte equagao:

Amari = Psc (va - vag) (415)

(g) Vazamentos

Como discutido na Se¢ao 3.1.5, compressores alternativos possuem folgas através
das quais ocorrem vazamentos que reduzem a vazao méssica, pois uma parcela da massa

de fluido admitida pela valvula de succao é perdida ao vazar.



Capitulo 4. Inventdrio de ineficiéncias de um compressor 65

A estimativa dessas perdas é simples, bastando integrar ao longo de um ciclo
completo de compressao a vazao massica perdida por vazamento, calculada com os modelos

discutidos na Secao 3.1.5, de modo que:

1/f
A= [ i+ miuce) dt (4.16)
0

em que 1/f indica o periodo do ciclo de compressao. Naturalmente, o vazamento pela vél-

vula nao é considerado durante o periodo em que esta aberta durante o processo de succao.
(h) Perdas na admissao

Além da perda de carga, a valvula de sucgao gera também pulsagoes de pressao na
camara de succao, alterando as propriedades termodinamicas do fluido, entre elas a densi-
dade pg.. Assim, esse fenomeno afeta a quantidade de gas admitida e, como consequéncia,
a eficiéncia volumétrica do compressor. Além disso, pode haver também um atraso na
abertura da valvula devido a inércia e eventual for¢a de adesao pela presenca de 6leo entre
palheta e assento, reduzindo a eficiéncia volumétrica. Finalmente, transferéncia de calor
também ocorre durante o processo de succao, reduzindo a densidade do gas na camara de
COIMpressao.

Para mensurar o quanto esse fenémeno afeta o fornecimento de massa ao sistema,
é realizado procedimento similar ao feito na secdo anterior, conforme mostra a equacao:

tp

AMigye = pse (Vo — Vo) — Migye dt (4.17)

a

onde t, e t, indicam, respectivamente, os instantes de tempo referentes ao final do processo
de expansao e de quando o pistao atinge o ponto morto inferior.

No periodo entre ¢, e o instante de tempo em que a valvula de succao se fecha tg, a
vazao massica admitida é referenciada como supercharging. Apds a passagem do pistao pelo
ponto morto inferior, o volume da camara de compressao comega a diminuir e a valvula
pode estar ainda aberta devido a sua dindmica. Em fun¢ao da inércia do escoamento de
fluido refrigerante, nao é possivel inverter o seu sentido instantaneamente e massa pode
continuar sendo admitida na cAmara de compressao, aumentando a eficiéncia volumétrica
do compressor. A contribuicao desse fendmeno na massa fornecida pelo compressor é

estimada, por sua vez, com a seguinte equagao:

Amge, = — Migye At (4.18)

ty
em que tp indica o instante de tempo em que a valvula de succao é fechada, indicada pelo
ponto B na Figura 4.2. O sinal negativo na Equagao (4.18) denota que o fenémeno de
supercharging aumenta a eficiéncia volumétrica, aumentando a vazao do compressor. Por

outro lado, se o escoamento for desacelerado e mudar o seu sentido antes do fechamento
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da valvula, o atraso no fechamento da valvula de succao reduzird a eficiéncia volumétrica
devido ao refluxo de fluido refrigerante. A reducao da massa admitida pela camara de

compressao ao longo de um ciclo devido ao refluxo é dada por:
T
Amy = / My sue di (4.19)
0

4.2 INVENTARIO DE IRREVERSIBILIDADES

A segunda lei da termodindmica permite a avaliacdo de ineficiéncias energéticas a
partir da destruicao de exergia (irreversibilidade ou geragao de entropia). A exergia de
um sistema corresponde ao maximo trabalho ttil que pode ser obtido ao permitir que o
sistema entre em equilibrio com o estado morto. A segunda lei estabelece que exergia é
preservada em processos reversiveis e destruida em processos reais. Assim como a energia,
a exergia pode ser transferida entre sistemas através de interagdes na forma de calor,
trabalho e transporte de massa. Sendo assim, a eficiéncia exergética (7.,.) de um sistema
é definida como a razao entre a minima poténcia requerida (poténcia reversivel, Wrev) ea

poténcia real fornecida (W) para alterar o estado termodindmico de um fluido, ou seja:

Wrev
Wele

A eficiéncia exergética pode ainda ser escrita em funcao da destruicao de exergia

Nexe = (420)

total (¢4), a qual pode ser fracionada em diversas irreversibilidades associadas a diferentes
processos que ocorrem durante um ciclo de compressao. Dessa forma, a eficiéncia exergé-
tica de um compressor pode ser obtida somando as ineficiéncias oriundas de diferentes
irreversibilidades, conforme:

W

d
ere — : =1- A exed 4.21
77 7 ; Neaei (4.21)

onde o subindice ¢ denota uma irreversibilidade genérica.

A fim de estratificar as taxas de destruicdo de exergia que tornam o consumo de
energia do compressor alternativo maior que o consumo energético de um compressor re-
versivel, deve-se primeiramente identificar as irreversibilidades que ocorrem no compressor,

as quais podem ser divididos em:

i. Perda de carga em valvulas devido a redugoes acentuadas da area de passagem do

escoamento.
ii. Mistura de porgoes de fluido refrigerante com estados termodindmicos diferentes.
iii. Perda de carga no escoamento através de filtros de succao e descarga.

iv. Transferéncia de calor associada a uma diferenca finita de temperatura.
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Figura 4.4 — Fracionamento da poténcia consumida pelo compressor.

v. Dissipacao de poténcia elétrica, principalmente por efeito Joule.

vi. Atrito nos diferentes mancais que compoe o mecanismo de acionamento do compres-

SOr.

Desse modo, a poténcia fornecida ao compressor pode ser desmembrada entre a
poténcia reversivel necessaria para executar os diferentes processos termodindmicos e a po-
téncia consumida por irreversibilidades e que reduzem a eficiéncia exergética do compressor.
Essas irreversibilidades podem ser fracionadas nos diversos componentes do compressor,
conforme apresenta a Figura 4.4. Nesta se¢do, os mecanismos de irreversibilidade sao
discutidos e modelados a fim de quantificar as irreversibilidades do compressor. Todas as
taxas de destruigao de exergia (irreversibilidade) podem ser calculadas a partir da geragao
de entropia, S gers € da temperatura do estado morto, Ty, com a utilizacao da relagao de
Gouy-Stodola:

I = ToivS ger (4.22)
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(a) Perda de carga em valvulas

Ao passar por valvulas, o escoamento sofre uma reducao significativa na area de
passagem, havendo conversao de energia mecanica em energia térmica e, assim, geracao de
entropia. Assumindo o escoamento isentalpico, isso é, sem transferéncia de calor durante o

estrangulamento, a geracao de entropia é funcao apenas da variacao de entropia do fluido:

Syer = 1(5" — 5) (4.23)

sendo s e s’ a entropia a montante e a jusante da valvula, respectivamente. A determinacao
de s’ é obtida a partir da pressdo a montante e da entalpia a jusante do orificio da véalvula.
Dessa forma, a destruicao de exergia associada a perda de carga em valvulas pode

ser quantificada conforme:

Tt = Tamp 10(5" = 5) (4.24)

A irreversibilidade devido ao escoamento em expansoes e contragoes nos filtros de

succao e descarga podem ser quantificados utilizando essa mesma equacao.
(b) Mistura de porgoes de fluidos

Ao entrar nas camaras, fluido refrigerante com um potencial exergético maior se
mistura com fluido da mesma espécie, mas com temperatura e pressao distintas, gerando
entropia. Esse fendmeno ocorre também na succao indireta de compressores, quando fluido
refrigerante ao sair do passador de sucg¢ao se mistura com o fluido contido no ambiente
interno da carcaca.

Por exemplo, no escoamento em valvulas e vazamento em folgas, fluido a tempera-
tura T; atravessa a fronteira de um sistema a temperatura 7T, ocasionando transferéncia
de calor entre as duas por¢oes de fluido, e, consequentemente, variacao de entropia nos
dois subsistemas, o constituido pelo fluido entrante (AS;) e o do volume coletor (AS,). A
partir de um balanco de entropia no supersistema (jungao dos dois subsistemas) é possivel

obter a entropia gerada:

Sger = AS1 4+ AS, (4.25)

Uma vez que a massa entrando é muito menor que a massa do volume coletor,
assume-se que a mistura entra em equilibrio sem alterar as propriedades originais do
volume coletor, de modo que a variagao de entropia do fluido entrante pode ser obtida a

partir da sua entropia antes de ocorrer a mistura (s;) e a entropia do volume coletor (s):

ASl = m, (35 - Si) (426)
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Jé& a variacao de entropia no volume coletor é obtida a partir da taxa de transferéncia
de calor cedida (ou recebida) pelo fluido no volume coletor, que por sua vez, é calculada

pela variacao da entalpia do fluido entrante:

(hi — hS)
T

em que o subscrito ¢ e s indicam as propriedades do fluido que entra e do fluido no volume

ASy = 1, (4.27)

coletor, respectivamente.
Dessa forma, a irreversibilidade devido a mistura de fluidos com diferentes poten-

ciais termodindmicos é obtida por:

7 hz - hs
]mi:c - Tamb mz (33 -8+ T ) (428)

Em relagdo a mistura de duas correntes de fluido em proporgoes semelhantes,
mas com temperaturas diferentes (e.g. succao indireta do compressor), a irreversibilidade

associada pode ser quantificada com a seguinte expressao:

jmia: = Tamb (m383 - m282 - mlsl) (429)

onde o subscrito 1 e 2 indicam as correntes de escoamento que se misturam e entram em

equilibrio com propriedades representadas pelo subscrito 3.
(c) Perda de carga em tubos

O atrito viscoso em tubos converte energia mecanica do escoamento em energia
térmica, reduzindo seu potencial exergético. Em compressores alternativos de refrigeracao
doméstica, os diametros dos tubos dos filtros actisticos de succao e descarga sao pequenos,
ocasionando velocidades elevadas e, portanto, grande irreversibilidade. Para a determi-
nacao da taxa de destruicao de exergia associada ao atrito viscoso em tubos, realiza-se
um balango de entropia em um escoamento em regime permancente no tubo. Na forma
diferencial, esse balanco é dado pela seguinte expressao:

Syer = mads — (ygw (4.30)

A partir da relagdo termodindmica da entalpia, a variacdo de entropia pode ser
relacionada com a perda de carga (dp) no tubo:
dh  dp
ds = — — — 4.31
T~ oT (4.31)
Escrevendo a transferéncia de calor da parede para o escoamento ((5Qw) na Equa-
¢ao (4.30) em fungao da variagdo de entalpia do escoamento, a irreversibilidade devido a

perda de carga em tubos pode ser representada por:
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] insc
Ivisc - TO 7—,1 (432)
onde W ;s representa a poténcia dissipada devido a perda de carga, a qual ¢é escrita
conforme:
. A
W ise = =2 (4.33)
p

(d) Transferéncia de calor

A transferéncia de calor devido a diferenca finita de temperaturas representa uma
reducao no potencial de produgao de trabalho 1til e, consequentemente, destruicao de exer-
gia. No modelo de simulacao utilizado neste trabalho, todas as trocas de calor detalhadas

na Secao 3.2 representam geracao de entropia que pode ser assim quantificada:

. . . 1 1
Tari—j = ToSger = ToQi—; (T- — T-) (4.34)
j 1

em que ¢ e j representam diferentes volumes e ();_; simboliza a taxa de calor transferida

do volume ¢ para o volume j. Para troca de calor avaliada através de condutancia global,

a Equagao (4.34) ainda pode ser representada por:

. 1 1
Inri—j = ToUA;i—; (T; — Tj) (T- - T-) (4.35)
j i

(e) Dissipacao elétrica e mecanica

Embora irreversibilidades elétrica e mecanica sejam originadas por mecanismos
diferentes, ambas consistem na conversao de trabalho 1til (poténcia elétrica e mecanica)
em energia térmica (calor) que possui menor potencial exergético.

Ainda que as ineficiéncias mecanicas e elétricas possam ser caracterizadas direta-
mente como destruicao de exergia, essas irreversibilidades sao tratadas na forma de fonte
de geragao de calor, conforme descrito no Capitulo 3. Assim, para a irreversibilidade asso-
ciada ao motor elétrico, assume-se o motor com temperatura Ty, e calcula-se a destruicao
de exergia instantanea de acordo com a relagao de Guoy-Stodola:
Qun
Tmot

As irreversibilidades mecanicas sao calculadas de forma similar, mas divididas em

jele = TOS = TO

(4.36)

duas parcelas: uma delas referente & folga pistao-cilindro (I pc) € a outra associada aos
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mancais radiais (3 I;). Desse modo, a destruigao de exergia instantanea pode ser escrita

COIMoO:

o 0. 0.
[mec =1 c [oi =T o == 4.37
P * : ‘ <Tcil,w * Toil ( )

Deve ser mencionado que a irreversibilidade associada ao mancal de escora utili-
zado em compressores alternativos nao foi incluida no computo da destruicao da exergia
devido a dificuldades em sua modelagem. No entanto, a irreversibilidade nesse mancal é

reconhecidamente pequena quando comparada as irreversibilidades dos demais mancais
(POSCH, 2017).
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Parte essencial da simulacdo de compressores é a validacao dos resultados do
modelo numérico. Portanto, antes de abordar os resultados propriamente ditos, a Se¢ao 5.1
apresenta detalhes dessa validagao. Por sua vez, as Se¢oes 5.2 e 5.3 apresentam os resultados
e analises relativos as ineficiéncias volumétrica e exergética do compressor operando em
uma faixa de velocidade de 1800 a 6300 rpm em duas condic¢oes de operagao, caracterizadas
pelas temperaturas de evaporacao e condensacao. Finalmente, os principais aspectos que
influenciam a vazao massica e a poténcia consumida sao discutidos na Secao 5.4. O objetivo
principal é identificar os pontos criticos no projeto de compressor, avaliando também o

quao influente a velocidade de operacao é sobre as ineficiéncias.

5.1 VALIDACAO NUMERICA

A validacao do modelo numérico foi realizada a partir da comparacgao entre resulta-
dos numéricos e medigoes realizadas em bancada calorimétrica sob condigoes de operacao
controladas e indicadas na Tabela 5.1. O compressor alternativo de velocidade variavel
usado nos testes opera com o isobutano (R-600a) como fluido refrigerante, possui duas

valvulas de succao e duas de descarga e apresenta um volume aspirado de 6,52 cm?.

Tabela 5.1 — Condigoes de teste utilizadas para validagao do modelo numérico.

Condigao Temperaturas [°C| Rotagao [rpm]

de teste  Evaporacdo Condensacao Passador de succdo Ambiente externo otagao [rpim
A -23,3 54,4 32,2 32,2 1800-6300
B -25,0 40,0 322 32,2 1800-6300

A medicao da pressao no interior do cilindro é realizada o ciclo de compressao,
mas requer alguns cuidados, conforme apontado por Pereira (2006). Isso ocorre por nao
ser possivel alojar o transdutor de pressao na parede do cilindro sem afetar as medigoes,
haja vista as dimensoes geométricas reduzidas dos compressores usados em refrigeracao
doméstica. Assim, deve-se usinar um canal através da parede do cilindro a fim de conecta-
lo com o transdutor. Devido a presenca desse canal, pode haver uma diferenca significativa
entre a pressao medida e a pressao efetiva no interior da camara de compressao. Essa
diferenga pode ser ainda maior quando o pistao esta proximo do ponto morto superior
e obstrui mesmo que parcialmente a entrada do canal. Deve-se mencionar também o
incremento do volume morto do cilindro, uma vez que gas fica também retido no canal
no final do processo de descarga.

A fim de analisar o seu efeito sobre a medi¢ao da pressao no cilindro, o canal foi
incluido ao modelo de simulacao, conforme ilustrado na Figura 5.1. O canal é discretizado
de maneira similar ao realizado para os tubos dos filtros acusticos, conforme explicado

no Capitulo 3. Embora possam também afetar a medicao da pressao, a presenca de 6leo
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Placa de valvulas

Transdutor
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Bloco do
cilindro

Figura 5.1 — Representagao esquematica da regido do canal do transdutor de pressdo. Adaptada
de Pereira (2006)

lubrificante no canal e a obstrugao parcial na entrada do canal imposta pelo pistao foram
desprezadas para efeito de simplificacdo do modelo.

A Figura 5.2 apresenta resultados numéricos para a pressao no cilindro e na parede
transdutor e comparados com as medigoes nos processos de sucgao (coluna da esquerda) e
de descarga (coluna da direita) para trés velocidades de rotagao (2800, 4500 e 6300 rpm)
na condicao de operagao A. Comparagoes entre as medigdes e os resultados numéricos
também foram realizadas para a condicao de operagao B, contudo, por apresentarem as
mesmas observacoes para a condicdo de operagdo A, ndo sao aqui exibidas. Os resultados
mostram que o modelo consegue prever a pressao no cilindro durante o ciclo de compressao
nas trés velocidades. As diferencas observadas nos processos de succao e descarga se devem
em parte ao modelo simplificado de valvula, bem a incertezas quanto a forga de adesao
do 6leo sobre o assento e as areas efetivas de forca e escoamento. Os resultados numéricos
também mostram uma clara discordancia entre a pressao na parede do transdutor e a
pressao no cilindro, reforcando a influéncia da posicao do transdutor sobre as medigoes.

As pulsagoes de pressao nos filtros actsticos sdo importantes na determinacgao
das irreversibilidades associadas ao escoamento. A Figura 5.3 apresenta os resultados
numéricos e experimentais da pressao nas camaras de succao e descarga em funcao do
angulo da manivela, mostrando que, apesar de suas simplifica¢des, o modelo é capaz de
prever as pressoes em ambas as camaras. Contudo, para as velocidades de 2800 e 4500 rpm,
os valores médios de pressao previstos pelo modelo na camara de descarga sao inferiores
aos observados experimentalmente.

Assim como para a pressao no interior do cilindro, as diferencgas entre os resultados
numéricos e experimentais de pressao nas camaras de sucgao e descarga podem também
ser em parte devidas ao alojamento dos transdutores de pressdao nas camaras. Além disso,
diversas simplificagoes sao impostas na modelagem dos filtros actisticos e da dindmica das
valvulas que afetam a pulsagao de pressao prevista pelo modelo. Dentre essas simplifica-

¢oes, destacam-se a ndo modelagdo da geometria completa dos filtros e dos movimentos
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Figura 5.2 — Comparagao entre diagramas p—V numérico e experimentais para diferentes rotagoes
na condicao de teste A.
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Figura 5.4 — Vazdes méssica experimental e preditas pelo modelo numérico. (a) Condigao A. (b)
Condigao B.

rotacionais e torcionais da palheta da valvula.

Apesar das diferencas observadas entre os resultados numéricos e experimentais,
o modelo de simulacao consegue prever razoavelmente bem as variagoes de pressao nas
camaras de succao, de descarga e de compressao em funcao da velocidade de operagao.
Por outro lado, a previsao correta do diagrama p — V e da pulsacao de pressao nos filtros
de succao e descarga nao ¢ suficiente para a analise completa do desempenho do compres-
sor, sendo também necessario avaliar a vazao, a poténcia consumida e a distribuicao de
temperaturas do compressor. Nesse sentido, a Figura 5.4 mostra os comparativos entre os
valores previstos e medidos da vazao massica, adimensionalizada em relacdo a vazao mas-
sica teorica, para diferentes velocidades de rotacdo e duas condi¢oes de operacao, A e B,
conforme indicadas na Tabela 5.1. Considerando que a incerteza dos dados experimentais
reportada pelo fabricante é aproximadamente +5% do valor, observa-se boa concordancia
entre os valores previstos e medidos, com as diferencas ficando dentro do intervalo de
incerteza das medigoes.

A Tabela 5.2 apresenta resultados numeéricos e experimentais da poténcia elétrica,
indicando também a incerteza de 5% do valor medido. Conforme pode ser observado, ha
uma 6tima concordancia entre os resultados em ambas as condi¢oes de operacao, com o
modelo prevendo valores dentro da faixa de incerteza em todas as velocidades de rotagao.

Por fim, a Tabela 5.3 apresenta temperaturas medidas e previstas numericamente
na camara de sugao, T, na camara de descarga, Ty., na parede do cilindro, Ty c, €
na carcaga do compressor, Ty,. As condutancias globais, detalhadas na Se¢ao 3.2, foram
calibradas na condi¢do de teste A para as velocidades de 2800 a 6300 rpm. A partir
dessas condutancias, o modelo de simulacao foi utilizado para prever as temperaturas do
compressor na condicao de teste B em 2200, 2800 e 6300 rpm. Novamente, observa-se que

o modelo consegue prever as temperaturas em diferentes condi¢oes de operagao. Contudo,
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Tabela 5.2 — Resultados numéricos e experimentais para poténcia elétrica.

Poténcia elétrica [W]
Medicao Previsao
Condicao de teste A

Rotagao [rpm] Diferenga [%]

1800 39,0 + 2,0 39,3 0,8
2800 57,0 £29 57,9 1,6
4000 85,0 + 4,2 84,0 -1,2
4500 94,0 + 4,7 95,5 2,1
6300 133,0 + 6,7 131,3 -1,3
Condicao de teste B
1800 31,0 +£ 1,6 32,1 3,5
2800 49,0 £ 2,5 51,0 4,1
4000 73,0 + 3,7 74,4 1,9
6300 118,0 + 5,9 120,0 1,7

Tabela 5.3 — Resultados numéricos e experimentais para temperaturas em partes do compressor

Temperatura [°C]|

Localizagao Medicio  Provisao Diferenca [°C]
N = 2200 rpm
Camara de sucgao (Tyc) 49,3 485 0,8
Carcaga (Tgp) 49,1 49,0 0,1
Parede do cilindro (Ty ci1) 76,9 79,3 -2,4
Céamara de descarga (Tqc) 87,7 88,7 -1,0
N = 2800 rpm
Camara de sucgao (Ty.) 49,7 49,7 0,0
Carcaga (Tgp) 50,3 51,4 -1,1
Parede do cilindro (T ci1) 80,4 80,2 0,2
Camara de descarga (Tg.) 92,6 91,3 1,3
N = 6300 rpm
Camara de sucgio (Tsc) 61,5 63,2 -1,7
Carcaga (Tgp) 56,0 56,6 -0,6
Parede do cilindro (Ty ci1) 89,2 87,3 1,9
Camara de descarga (Tq.) 108,4 106,4 2,0

¢ importante salientar que no caso da temperatura trata-se de condi¢oes de operagao
similares, sendo dificil garantir a qualidade da calibracao em condi¢des com diferentes
pressoes de evaporagcao.

A partir dos resultados apresentados nesta secao, considera-se que o modelo de
simulagao desenvolvido é adequado para prever as tendéncias de variagao da vazao de

massa e da eficiéncia energética do compressor.

5.2 INEFICIENCIAS VOLUMETRICAS

A Figura 5.5 apresenta a relagdo entre a eficiéncia volumétrica e a velocidade de
rotacao do compressor, considerando as condi¢oes de operagao LBP e MBP caracterizadas
na Tabela 5.4. Observa-se uma variagao nao monotonica da eficiéncia na faixa de velocidade
de rotagao analisada (1800 a 6500 rpm) em as ambas as condig¢bes de operagao. Esse
variagao oscilatoria da eficiéncia volumétrica foi também observada por Nagata et al.

(2010) e Tao et al. (2018). Posterior ao ultimo pico de eficiéncia, o aumento da velocidade
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Figura 5.5 — Eficiéncia volumétrica

de rotacao demonstra praticamente apenas reduzir a eficiéncia volumétrica do compressor

em ambas as condigoes de operacao.

Tabela 5.4 — Condigoes de teste utilizadas para a simulacdo do compressor

Temperatura °C

Condigao Evaporacdo Condensacdo Passador de succdo Ambiente externo
LBP 2233 54,4 32,2 32,2
MBP 6,7 54,4 35,0 35,0

O Capitulo 4 detalhou as diversas fontes de ineficiéncia volumétrica de compressores
e, assim, quantificar cada uma dessas ineficiéncias permite compreender a variacao da
vazao de massa do compressor com a velocidade de rotagao. A presente secao apresenta os
resultados de ineficiéncia volumétrica das principais fontes nas duas condig¢oes de operacao
analisadas. A ineficiéncia devido ao escorregamento do motor nao é analisada aqui, uma

vez que a modelagem do motor elétrico nao esta dentro do escopo deste trabalho.

5.2.1 Filtro de sucgao

A Figura 5.6 apresenta a ineficiéncia volumétrica devido ao escoamento do gas
através do filtro de succao em funcgao da velocidade do compressor. Nota-se que a velocidade
de rotacao aumenta consideravelmente a ineficiéncia volumétrica em ambas as condig¢oes de
operac¢ao, com maior reducao na condicao LBP em toda a faixa de velocidade analisada.
A explicacdo desses resultados pode ser fornecida a partir de um fracionamento dessa
ineficiéncia, conforme serda mostrado ao longo desta secao.

A Figura 5.7 mostra a estratificagdo das ineficiéncias volumétricas do escoamento
através do filtro de sucgdo associadas ao atrito viscoso (perda de carga), An,p, € a
transferéncia de calor (superaquecimento do géas), An, ne. Os resultados mostram que a
maior parte da perda no filtro de succdo advém da transferéncia de calor em ambas as

condigoes de operagao (LBP e MBP). Contudo, & medida que a velocidade de rotacao
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Figura 5.6 — Ineficiéncia volumétrica associada a passagem do gas pelo filtro de succao.
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Figura 5.7 — Fracionamento da ineficiéncia volumétrica associada a passagem do gas pelo filtro
de sucgao.

aumenta, o aumento da parcela da perda de carga é mais expressivo, passando de 0,6%
em 1800 rpm para 6,2% em 6300 rpm na condicao MBP, e de 0,6% para 5,1% na condicao
LBP. Observa-se também que, a ineficiéncia volumétrica associada a perda de carga é
sempre maior na condi¢cao MBP. Isso ocorre porque a vazao massica é maior na condi¢ao
MBP e sempre aumenta com a velocidade do compressor. Assim, a velocidade do fluido
refrigerante no filtro também é maior, intensificando os efeitos viscosos e, por consequéncia,
a perda de carga no escoamento. Por outro lado, a ineficiéncia associada a transferéncia de
calor é menos influenciada pela velocidade de rotagao e as maiores ineficiéncias ocorrem
na condi¢ao LBP.

Conforme mostra a Figura 5.8, a ineficiéncia volumétrica referente a transferéncia
de calor pode ser dividida em duas parcelas, uma delas associada a suc¢ao indireta
(Figura 5.8a) e outra a troca de calor entre a parede do filtro e o fluido refrigerante
(Figura 5.8b). Os resultados indicam que a maior ineficiéncia se deve a sucgao indireta

que origina a mistura de porcoes de gas com diferentes temperaturas provenientes do
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Figura 5.8 — Fracionamento ineficiéncia associada a transferéncia de calor no filtro de succao
devido & suc¢do indireta (a) e interagao parede-escoamento (b).

passador de sucgao e do ambiente interno do compressor. Além disso, observa-se que essa
ineficiéncia ¢é intensificada a medida que a velocidade de rotagdo aumenta, atingindo 6,4%
de ineficiéncia na condigdo LBP e 5,2% na condi¢do MBP na velocidade de 6300 rpm. Por
outro lado, a ineficiéncia originada pela transferéncia de calor no filtro de sucgao é bem
menor e pouco sensivel a velocidade do compressor, sendo também maior na condi¢ao LBP.
Isso ocorre porque, embora o coeficiente de transferéncia convectiva de calor aumente com
a velocidade de rotagao, esse aumento nao é suficiente para compensar o aumento da
capacidade térmica do fluido devido as maiores vazoes maéssicas. Desse modo, a diferenca
entre as temperaturas do fluido refrigerante na saida e na entrada no filtro de succao é

diminuida a medida que a velocidade de operacao aumenta.

5.2.2 Vazamentos

Conforme discutido no Capitulo 3, compressores alternativos apresentam folgas
indesejaveis do ponto de vista termodinamico. A Figura 5.9 apresenta as perdas devido
aos vazamentos que ocorrem nos compressores de refrigeracao na folga pistao-cilindro (Fi-
gura 5.9a) e palheta-assento da valvula de sucgao (Figura 5.9b). A Figura 5.9a mostra que
a ineficiéncia devido a folga pistao-cilindro é maior na condicdo LBP, quando comparada
a condicado MBP. Isso ocorre pelo fato da diferenca entre as pressoes no interior do cilindro
e na carcaga ser a principal forca motriz do vazamento, sendo muito maior na condigao
LBP. O vazamento na folga palheta-assento da valvula de succao se mostra irrelevante
em todas as velocidades de rotacao analisadas, alcancando um valor maximo de apenas
0,08% de ineficiéncia volumétrica.

Percebe-se também que as ineficiéncias originadas pelo vazamento sao mais signifi-
cativas em baixas velocidades, conforme também observado na revisao bibliografica (LIU,
1993; KRUEGER; SCHWARZ, 1994). De fato, a vazao massica do vazamento é pratica-
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Figura 5.9 — Ineficiéncia volumétrica associada aos vazamentos na folga pistdo-cilindro (a) e
palheta-assento da sucgao (b)

mente independente da velocidade de rotagao, sendo funcao apenas da dimensao da folga
pistao-cilindro e do diferencial de pressao imposto pela condi¢ao de operagao. Uma vez
que a vazao massica tedrica ideal aumenta com a velocidade de rotacao, a influéncia dessa
ineficiéncia sobre a vazao massica do compressor decai, conforme mostram a Figura 5.9a
e Figura 5.9b.

5.2.3 Processo de reexpansao

A Figura 5.10 apresenta a ineficiéncia volumétrica do compressor relacionada ao
processo de reexpansao do gas real desde a pressao de condensacao, p., até a pressao de
evaporacao, p.. Conforme discutido no Capitulo 4, compressores alternativos apresentam
um volume residual para fins de confiabilidade e, assim, ao final do processo de descarga,
o gas residual no volume morto deve ser expandido. Portanto, esse efeito aumenta com a
razao de pressao, simbolo, e isso explica porque essa ineficiéncia é mais critica na condicao
LBP.

Os resultados indicam pouca influéncia da velocidade de rotacao sobre essa inefici-
éncia, com um decréscimo de 0,8% para a condicao LBP, e de 0,4% para a condicao MBP,

quando a velocidade caria de 1800 a 6300 rpm.

5.2.4 Afastamento da reexpansao isentropica

Pelo fato de ocorrer na presenca de transferéncia de calor e vazamentos, a reex-
pansao do gas residual no volume morto nao é um processo isentropico. A Figura 5.11
mostra a variagao da ineficiéncia volumétrica associada a esses fendmenos durante o pro-
cesso de reexpansao em funcao da velocidade de rotagdao. Os resultados indicam que essa
ineficiéncia apresenta valores negativos em todo o intervalo de velocidade analisado para

ambas as condicoes de operacao do compressor. Desse modo, levando em conta apenas
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Figura 5.10 — Ineficiéncia associada a reexpansao isentrépica do gas.

esse efeito, mais massa poderia ser admitida ao compressor do que no caso ideal descrito
na Secao 4.1. Assim, embora vazamentos sejam criticos para a eficiéncia volumétrica em
baixas velocidades de rotacao, conforme analisado na Secao 5.2.2, o vazamento de fluido
refrigerante da camara de compressao atua na reducao da pressao no interior do cilindro,
tornando mais curto o periodo do processo de reexpansao e, assim, mais longo o periodo

do processo de succgao.
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Figura 5.11 — Ineficiéncia volumétrica associada ao afastamento da condigdo de reexpansdo isen-
trépica do gas

A Figura 5.12 mostra as ineficiéncias por vazamento, An,,, e pelo afastamento
da condicao de reexpansao isentrépica, Amn, 4, bem como a soma dessas duas parcelas
em funcado da razao entre o vazamento no periodo de reexpansiao e o vazamento total
ao longo do ciclo de compressao (1 eup/Metotar). ASSIM, 10 erp /M0 totar = 0, 2 Tepresenta
que 20% do vazamento total ocorreu durante a reexpansao. Ambas as ineficiéncias foram
normalizadas em relagao a ineficiéncia pelo vazamento ao longo de todo o ciclo. Além
disso, esse resultado foi obtido para o caso hipotético de ciclo de compressao adiabatico,

de modo que apenas o vazamento afeta a ineficiéncia pelo afastamento da reexpansao
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Figura 5.12 — Ineficiéncia associada ao vazamento e afastamento da reexpansao isentrépica em
funcao da razado de vazamento que ocorre durante a expansao.

isentropica.

Os resultados mostram que para o caso em que nao ha vazamento durante a
reexpansao (1Myezp/Mutotar = 0) a variacdo da eficiéncia volumétrica é nula, ou seja,
como nao ha vazamento, ndo ha afastamento da condicdo de reexpansao isentrépica.
Por outro lado, caso todo o vazamento ocorresse durante a reexpansao (1 czp/ M0 total =
1) resultaria uma ineficiéncia volumétrica negativa méaxima, ou seja, um aumento de
eficiéncia. Desse modo, observa-se que a ineficiéncia volumétrica originada pelo vazamento
durante a reexpansao é atenuada por um reexpansao mais rapida do que a reexpansao
isentrépica. Entende-se assim que o efeito do vazamento sobre a eficiéncia volumétrica do
compressor deve ser avaliado em conjunto com o seu efeito no afastamento de um processo

de reexpansao isentropica.

5.2.5 Processo de sucgao

Idealmente, o processo de succao de compressores alternativos deveria ser isobérico.
Todavia, no processo real, o fluido refrigerante é admitido através de valvulas que impoem
restrigdes ao escoamento, originando perda de carga e, consequentemente, o processo de
sucgao nao € isobdarico e ocorre com pressao menor que a pressao na camara de succao.

A Figura 5.13 apresenta as ineficiéncias do processo de succao para as condigoes
de operagdo LBP e MBP em funcao da velocidade do compressor. Observa-se que as
ineficiéncias do processo de sucgao para a condicao LBP sao maiores do que aquelas da
condicao MBP. Esse aspecto pode ser explicado pelo fato de que o processo de succao
na condicao LBP é mais curto, originando niveis de velocidades maiores e, assim, maior
perda de carga.

Deve ser observado que a ineficiéncia na condi¢do MBP se torna maior do que aquela
na condicado LBP nas maiores velocidades de operagao do compressor. Esse aspecto esta

relacionado a dinamica da palheta que afeta o movimento da valvula, podendo aumentar



Capitulo 5. Resultados e discussdes 84

11 _
9t
X 7l -
e I
‘:55- |
g °F _
3t :
L \’/
-||||||||||||||||||||||||

1
1500 2500 3500 4500 5500 6500
N [rpm]

Figura 5.13 — Ineficiéncia volumétrica associada ao processo de succao.

a restricao ao escoamento.

5.2.6 Supercharging e refluxo na sucgao

Em virtude da dinamica da palheta e das pulsagoes de pressao nas camaras de
succao e descarga, valvulas geralmente apresentam atrasos no seu fechamento em relacao
ao compressor ideal. Esse atraso pode ser tanto maléfico quanto benéfico ao desempenho
volumétrico do compressor. Por exemplo, caso durante esse atraso o fluido refrigerante
escoe no sentido contrario, ou seja, do cilindro para a camara de succ¢ao, havera uma
reducao na vazao do compressor uma vez que parte da massa de fluido que havia sido
admitido volta a cAmara de sucgao por refluxo. Por outro lado, se durante o atraso no
fechamento da valvula o fluido refrigerante continue escoando por inércia da cimara de
sucgao para o cilindro, haverd uma entrada adicional de massa (denominada supercharging),
aumentando a eficiéncia volumétrica do compressor

A Figura 5.14a apresenta resultados de ineficiéncia volumétrica devido ao efeito
de supercharging em funcao da velocidade de rotacao. Os valores negativos de ineficiéncia
representam aumento de vazao massica em compara¢ao a um compressor ideal sem atraso
no fechamento da valvula. Conforme supracitado, o efeito de supercharging é causado
pela inércia do escoamento, mas é também afetado pelas pulsagoes de pressao na camara
de succao. Os resultados da ineficiéncia devido ao supercharging mostram oscilagoes em
funcao da variacdo na velocidade de rotacdo, mas com grande aumento na vazao de
massa (ineficiéncias negativas) nas maiores velocidades de rotagao. Isso ocorre porque
a velocidade do fluido refrigerante na valvula aumenta com a velocidade do compressor,
aumentando a inércia do escoamento e, consequentemente, maximizando o supercharging.
Percebe-se também uma tendéncia de ganho de eficiéncia maior na condigdo LBP em
comparacao a condicao MBP. A razao de pressao é maior na condicao LBP e, assim, o
periodo do processo de expansao ¢ mais longo, reduzindo o periodo disponivel para o

processo de sucgao. Dessa forma, para uma mesma velocidade de rotagao, a velocidade do
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Figura 5.14 — Ineficiéncia volumétrica associada ao supercharging (a) e ao refluxo na sucgao (b)

gas na valvula é maior na condicdo LBP em comparacao a MBP, aumentando o efeito de
supercharging devido a maior inércia do escoamento.

Contudo, se o intervalo de tempo necessario para o escoamento na valvula desacele-
rar e inverter o seu sentido for menor que o tempo necessario para o fechamento da valvula,
refluxo ocorre. A Figura 5.14b mostra que o impacto do refluxo na eficiéncia volumétrica
do compressor é irrisério até a velocidade de 3800 rpm. Apds essa velocidade, a ineficién-
cia na condicdo MBP aumenta e apresenta um pico de ineficiéncia de 1% na velocidade
aproximada de 5100 rpm. Na condicao LBP, o refluxo é desprezivel até a velocidade de
rotacao de 5500 rpm, aumentando entao de forma abrupta e alcancando o valor de 1,4%.

Tao et al. (2018) afirmam que se a tltima oscilagao da palheta iniciar no momento
em que o pistao alcanga o ponto morto inferior, o maximo atraso ocorre e, consequen-
temente, maximo refluxo. Sendo assim, o maximo refluxo ocorreria se houvesse também
uma inversao do sinal da diferenca de pressdo quando o pistao alcancasse o ponto morto
inferior. No entanto, os autores nao consideraram em suas andlises a possibilidade de
supercharging. Devido ao escoamento pulsante no filtro actistico, a pressao na camara
de sucgao pode estar maior que a da camara de compressao quando o pistao atinge o
ponto morto inferior, de modo que a véalvula ainda estaria respondendo a essa diferenca
de pressao, admitindo gas para o interior da cdmara de compressao. Além disso, conforme
mencionado na Secao 5.1, o compressor em estudo apresenta duas valvulas de succao
com caracteristicas dindmicas distintas (frequéncia natural e rigidez). Dessa forma, essas
valvulas nao apresentam tempos de atrasos iguais, de modo que a velocidade de rotagao
que origina o maximo refluxo em uma nao seja necessariamente a velocidade associada
a outra. A Figura 5.15 apresenta as ineficiéncias devido ao refluxo nas duas valvulas de
sucgao na condicao MBP. Os resultados mostram que o refluxo maximo para a valvula 1
ocorre em 3800 rpm e em 4800 rpm para a valvula 2. Sendo assim, o emprego de mais de

uma valvula permite que o refluxo no processo de suc¢ao seja minimizado ajustando as
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Figura 5.15 — Refluxo em cada uma das valvulas de succio para condicio MBP.

suas dindmicas para diferentes velocidades de operagao do compressor.

5.2.7 Sobrepressao e atraso no fechamento da valvula de descarga

A Figura 5.16a apresenta as ineficiéncias devido a sobrepressao durante a descarga.
A valvula de descarga apresenta elevado flutter e, assim, a pressao no cilindro apresenta
diversos picos de sobrepressao no processo de descarga. Como consequéncia adicional, a
ineficiéncia oscila consideravelmente, sem haver uma tendéncia aparente com a velocidade
de rotacao. Além disso, verificam-se valores negativos e positivos de ineficiéncia, indicando
que a pressao da camara de compressao quando o pistao atinge o ponto morto superior
pode estar tanto acima da pressao de condensacgao, tornando o processo de expansao mais
longo, quanto abaixo, acarretando um processo de expansao mais curto.

A Figura 5.16b apresenta o efeito do atraso no fechamento da valvula de descarga
sobre a ineficiéncia volumétrica, podendo ser positivo (superdischarging) ou negativo
(refluxo). Na faixa de velocidade de rotacao analisada, o atraso se mostrou positivo apenas
para as velocidades de 3050 rpm na condi¢ao LBP e 3550 rpm para a condicao MBP. A
maior propensao de gerar efeito negativo ocorre porque, diferentemente do observado no
supercharging, o processo de expansao é mais rapido que o processo de compressao. Ao
passar pelo ponto morto superior, o pistao inverte o sentido do seu movimento, aumentando
o volume da camara rapidamente e, assim, reduzindo a pressao do fluido refrigerante
também de forma rapida. Essa queda de pressao ocasiona uma forte desaceleracao do
escoamento na regiao do orificio de descarga, invertendo o sentido do escoamento mais
rapidamente que a resposta da valvula. Isso dificulta a presenca de superdischarging e
favorece o refluxo. Além do mais, assim como o observado na suc¢ao, a ineficiéncia associada
ao atraso da valvula de descarga oscila com a velocidade de rotacao, apresentando dois picos
de méaximo local para a condicao MBP (2800 e 3300 rpm) e trés picos para a condi¢ao
LBP (2050, 3050 e 4800 rpm). Esses picos de ineficiéncias fazem com que a eficiéncia

volumétrica global do compressor apresente também oscilagoes, conforme apresentado na
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Figura 5.16 — Ineficiéncia volumétrica associada a sobrepressao (a) e ao atraso no fechamento
da valvula de descarga (b)

Figura 5.5. Esses resultados estao em concordancia com observagoes realizadas por Nagata
et al. (2010) e Tao et al. (2018), embora esses autores nao tenham considerado a influéncia
de um limitador de abertura da palheta na andalise e que acaba influenciando a dinamica

e a oscilagao da palheta.

5.3 IRREVERSIBILIDADES

A Figura 5.17 apresenta a relacao entre a eficiéncia exergética e a velocidade de
rotacao do compressor, indicando maior eficiéncia para a condicao MBP em comparacao
a condicao LBP. Além disso, observa-se que hé uma faixa de velocidades de rotacao
de maior eficiéncia em ambas as condi¢bes de operacao. Assim como realizado para a
eficiéncia volumétrica, apresenta-se a seguir o detalhamento das ineficiéncias através do
procedimento de estratificacao explicado no Capitulo 4. Nesse sentido, as proximas se¢oes
quantificam e analisam as ineficiéncias de cada uma das irreversibilidades presentes na
operacao do compressor. Além disso, o Apéndice D apresenta as irreversibilidades em trés
diferentes velocidades por meio do diagrama de Sankey, uma representacao grafica dos

fluxos de exergia do compressor.

5.3.1 Transferéncia de calor

A Figura 5.18 apresenta ineficiéncias associadas a transferéncia de calor em dife-
rentes velocidades de rotagao. Percebe-se que as curvas apresentam tendéncias similares
aquelas da ineficiéncia volumétrica devido a transferéncia de calor no filtro de succao
(Figura 5.8), sendo no geral mais importantes para a condicdo LBP e decaindo com o
aumento da velocidade de rotagdo para ambas as condi¢des. A dependéncia em relacao

a velocidade de rotacao esta de acordo com o resultado para a denominada eficiéncia de
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Figura 5.18 — Irreversibilidade associada a transferéncia de calor

compressao de Krueger e Schwarz (1994), apresentado na Figura 2.4a, embora os autores
tenham atribuido essa tendéncia a troca de calor e ao vazamento de forma conjunta.
Deve ser mencionado que Araujo (2021) observou maior importancia da transferéncia
de calor em baixas velocidades de rotagao. Embora nao tenha analisado compressores
de velocidade varidvel, Jakobsen (1995) argumentou que o aumento da velocidade do
escoamento em rotacoes mais elevadas reduz o efeito da irreversibilidade da troca de calor
e aumenta aquela associada a perda de carga no escoamento. A vazao do bombeamento
de 6leo tende a aumentar com a velocidade de rotagao do compressor, aumentando os
coeficientes de transferéncia de calor e reduzindo assim a diferenca entre as temperaturas
dos componentes e, por consequéncia, a destruicao de exergia.

A Figura 5.19 apresenta resultados da destruicao de exergia associada a transfe-
réncia de calor de acordo com o local em que ocorre: (a) entre a carcaca e o ambiente
externo, (b) entre a carcaga e o ambiente interno, (c) entre a camara de descarga e a
placa de vélvula, (d) entre o cilindro e fluido refrigerante tanto interno quanto externo,

e (e) as transferéncias de calor pouco influentes no valor de exergia global (Anee < 1).
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Figura 5.19 — Fracionamento da irreversibilidade associada & transferéncia de calor. (a) LBP;
(b) MBP. Na legenda: (a) representa a transferéncia de calor entre a carcaga e o
ambiente externo, (b) entre a carcaga e o ambiente interno, (c) entre a cdmara
de descarga e a placa de valvula, (d) entre o cilindro e fluido refrigerante tanto
interno quanto externo, e (e) as transferéncias de calor pouco influentes no valor
de exergia global

Percebe-se grande relevancia das transferéncias de calor entre carcaga e ambiente externo
e no cilindro em ambas as condigoes de operagao (LBP e MBP), correspondendo a mais
da metade da irreversibilidade total. Pode-se também observar um aumento local da irre-
versibilidade no cilindro préximo a velocidade de 3000 rpm, coincidente com o ponto de
maximo refluxo na valvula de descarga e que aumenta a transferéncia de calor. Deve ser
notado que, com excecao da transferéncia de calor entre a camara de descarga e a placa de
valvula, as irreversibilidades de todas as demais trocas de calor diminuem com o aumento
da velocidade de rotacao. Isso ocorre porque a diferenca entre as temperaturas entre a
camara de descarga e a placa de valvula nao se estabiliza com o aumento da velocidade
de rotacao, uma vez que a taxa de aumento da temperatura da camara de descarga é
maior que aquela da placa de valvula. Finalmente, deve ser destacado que a diferenca
de temperatura entre a carcaca e o ambiente externo também nao se estabiliza com o
aumento da velocidade, mas a irreversibilidade dessa troca de calor com a velocidade

praticamente se mantém constante nas condi¢oes LBP e MBP.

5.3.2 Filtro de sucgao

A Figura 5.20 apresenta a irreversibilidade associada ao filtro de sucgao em fungao
da velocidade de operagao do compressor. Os resultados mostram tendéncias semelhantes
aquelas observadas para a ineficiéncia volumétrica devido a perda de carga no filtro de
sucgao (Figura 5.7). Observa-se que as ineficiéncias exergéticas sdo maiores na condigao
MBP, alcancando 3,9% na maior velocidade em comparacao a 3,0% na condicao LBP.

A Figura 5.21 apresenta a destruicao de exergia no filtro de succao de acordo
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Figura 5.21 — Fracionamento da irreversibilidade associada ao filtro de succao. (a) LBP; (b)
MBP

com os componentes que a originam, seguindo a exposic¢ao realizada no Capitulo 3. Com
excecao dos ressonadores de Helmholtz que se mostraram irrelevantes para a destruicao de
exergia, as irreversibilidades dos demais componentes sao significativas e aumentam com a
velocidade de rotagao. A irreversibilidade devido ao atrito viscoso no tubo 1 e a expansao
na camara de sucgao pouco se alteraram entre as condigoes de operacao LBP e MBP, em
fungao dos niveis préximos da velocidade nesses componentes (mais proximos da vélvula),
representada pelo nimero de Mach (Ma) na saida do filtro de sucgdo na Figura 5.22. Ja
para componentes mais distantes das valvulas (cdmara intermediaria, passador de sucgao
e tubo 2) é nitido que a irreversibilidade mostra-se maior para a condigdo MBP, o que
auxilia no entendimento dos resultados das reducao de vazao por perda de carga no filtro

de sucgao (Figura 5.7).
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Figura 5.22 — Velocidade do fluido refrigerante na saida do filtro de sucgao (tubo 1).

5.3.3 Valvula de succao

Os resultados de irreversibilidade associada a valvula de succ¢ao na Figura 5.23
mostram grande influéncia da velocidade de rotacao sobre a destruicao de exergia. Ao
contrario do observado para a ineficiéncia volumétrica na valvula de sucgao (Figura 5.13),
a ineficiéncia exergética nao varia de forma oscilatoria. Além disto, a condi¢ao de operacao
(LBP e MBP) nao parece influenciar essa irreversibilidade, conforme mostra a Figura 5.23.
O fato é que a dindmica da valvula de succao na condi¢ao LBP origina amplitudes menores
de abertura (Figura 5.24), impondo assim maior restri¢ado a passagem do escoamento e,
assim, maior perda de carga. Por outro lado, apesar da restricao na condicao MBP ser
um pouco menor, o processo de sucgao ocorre num periodo de tempo maior e isso tende
a aumentar a perda de carga, tornando a irreversibilidade préxima daquela verificada na
condicao LBP.

3,5 [
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Figura 5.23 — Irreversibilidade associada a valvula de succao.

A Figura 5.25 mostra as irreversibilidades na valvula de succ¢ao associadas a quatro

fenémenos: perda de carga, vazamento, mistura e refluxo. Como pode ser observado, a
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Figura 5.24 — Deslocamento da valvula de succdo para 2800 rpm.
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Figura 5.25 — Fracionamento da irreversibilidade associada a valvula de sucgao. (a) LBP; (b)
MBP

irreversibilidade causada pelo perda de carga é muito maior que as demais irreversibilidades
nas duas condicoes de operacao e em todo o intervalo de velocidade de rotacao analisado.
Além disso, a irreversibilidade da perda de carga é também a mais afetada pela velocidade
de rotagao. Embora o refluxo tenha reduzido em até 1,5% a vazao maéssica do compressor
na condicdo MBP, a destruicao de exergia associada a esse fendmeno, bem como ao
vazamento na folga palheta-assento, mostram-se despreziveis em ambas as condi¢oes de
operacao. Finalmente, embora maior que as irreversibilidades do refluxo e do vazamento,

a mistura irreversivel de escoamento é bem menos influente que a perda de carga sobre

irreversibilidade total.

5.3.4 Valvula de descarga

Os resultados para a irreversibilidade na valvula de descarga sao apresentados

na Figura 5.26, e mostram que a maior irreversibilidade ocorre na condicao LBP para
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Figura 5.26 — Irreversibilidade associada a valvula de descarga.

velocidades menores que 4300 rpm. A partir dessa velocidade, a geracdo de entropia é
maior na condicao MBP, com a ineficiéncia exergética aumentando de 2,2% em 1600 rpm
a 5,8% em 6300 rpm. Comparando as Figura 5.23 e Figura 5.26, percebe-se que a véalvula
de descarga reduz mais a eficiéncia exergética do compressor do que a valvula de succao.

A fim de compreender os resultados da Figura 5.26, a Figura 5.27 mostra as irre-
versibilidades na valvula de descarga originadas por quatro fendmenos: perda de carga,
vazamento, mistura e refluxo. Em comparacgao ao observado para a valvula de sucgao, a
irreversibilidade associada a mistura irreversivel de fluidos é bem mais relevante para a val-
vula de descarga. Na condicao LBP e velocidade de 1800 rpm, essa irreversibilidade reduz
em aproximadamente 1,7% a eficiéncia exergética global do compressor. A medida que a
velocidade aumenta na condicdo LBP, essa irreversibilidade diminui devido a redugao da
diferenca entre as temperaturas dos fluidos que se misturam. Contudo, essa redugao acaba
nao sendo linear com a velocidade, uma vez que a geragao de entropia devido a mistura
também é proporcional a vazao méssica (vide Equacao (4.25)), a qual é intensificada com
a velocidade de operacao. Essa irreversibilidade é maior na condicao LBP que na condicao
MBP porque, devido a sua maior razao de pressao, as temperaturas de descarga tendem
a ser maiores do que a temperatura na camara de descarga, gerando mais entropia ao se
misturarem com o fluido na camara de descarga.

A destruicao de exergia devido a perda de carga foi novamente a mais afetada pela
velocidade de rotagao, com aumento mais pronunciado na condicao MBP, passando de
1,6% em 1800 rpm para 4,9% em 6300 rpm. A irreversibilidade do vazamento na folga
palheta-assento se mostra visivel apenas em baixas velocidades de rotacao na condigao
LBP, mas praticamente desprezivel quando comparada as irreversibilidades da mistura e
da perda de carga.

Embora o refluxo tenha reduzido em até 6% a vazao do compressor para a condi¢ao
LBP (Figura 5.16), o seu efeito também é desprezivel na eficiéncia exergética, com valor

maximo de apenas 0,16%.
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Figura 5.27 — Fracionamento da irreversibilidade associada a valvula de descarga. (a) LBP; (b)
MBP

5.3.5 Filtro de descarga

A Figura 5.28 apresenta a irreversibilidade associada ao filtro de descarga em
funcao da velocidade de operacdo do compressor. As irreversibilidades no filtro de descarga
aumentam de forma expressiva com a velocidade do compressor, mas seus valores absolutos
e taxa de aumento com a velocidade sao menores que o observado para o filtro de succgao.

Menores irreversibilidades no filtro de descarga em comparacao ao filtro de sucgao
foram também observadas por Pereira (2006), Diniz (2018) e Araujo (2021) em compresso-
res alternativos de baixa capacidade. Ja a menor taxa de aumento dessa ineficiéncia com
a velocidade de rotacdo foi verificada por Bezerra-JUnior (2021).

Essa irreversibilidade é maior na condicao MBP devido as maiores velocidades do
escoamento no filtro de descarga (maiores vazoes massica com mesma densidade). Ainda,
pode-se observar oscilagoes nos valores dessa irreversibilidade com a velocidade de rotacao,

as quais sao associadas a mudancas na dinamica da valvula.
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Figura 5.28 — Irreversibilidade associada ao filtro de descarga.
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Figura 5.29 — Fracionamento da irreversibilidade associada ao filtro de descarga. (a) LBP; (b)
MBP

A Figura 5.29 fraciona a geragao de entropia no filtro de descarga de acordo com
a contribuicao de cada um dos seus principais componentes. Grande diferenca é notada
para a destruicao de exergia nos tubos entre as duas condi¢oes de operacao. Enquanto a
irreversibilidade devido ao atrito viscoso nos tubos é pouco influente nos resultados para
a condicao LBP, para a condi¢cao MBP esse origina uma reducao de aproximadamente
0,7% na eficiéncia exergética do compressor. Entretanto, ainda que considerédvel, essa
irreversibilidade é bastante inferior aquela verificada para o filtro de succao. De fato,
apesar do didmetro menor dos tubos nos filtros de descarga, a densidade muito mais
elevada do fluido refrigerante na descarga origina niveis menores de velocidade comparado
a sucgao, reduzindo o atrito viscoso no escoamento.

A irreversibilidade mais afetada pela variacao da velocidade do compressor ocorre na
expansao brusca nas cimaras em ambas as condi¢oes de operacao. As maiores velocidades
do escoamento na condicao MBP explicam a grande diferenca observada entre as duas

condigoes.

5.3.6 Vazamento na folga pistao-cilindro

A Figura 5.30 mostra que a irreversibilidade devido ao vazamento na folga pistao-
cilindro diminui com o aumento da velocidade do compressor, de forma similar ao observado
para a ineficiéncia volumétrica devido ao vazamento (Figura 5.9). Conforme esperado, essa
irreversibilidade é maior para maiores diferencas de pressao entre as linhas de succao e
descarga, representada pela condicao LBP, sendo mais critico em baixas velocidades do
compressor, conforme indicado também na literatura (LIU, 1993; KRUEGER; SCHWARZ,
1994).
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Figura 5.30 — Irreversibilidade associada ao vazamento na folga pistao-cilindro.

5.3.7 Succao indireta

A Figura 5.31 mostra que a irreversibilidade associada a sucgao indireta aumenta
com a velocidade do compressor, similar ao observado para a eficiéncia volumétrica (Fi-
gura 5.8), uma vez que maiores quantidades de fluido refrigerante se misturam nessas
situagoes. Contudo, a tendéncia em relacao as condigoes de operacao LBP e MBP é di-
ferente daquela verificada para a ineficiéncia volumétrica, ou seja, as irreversibilidades se
mostraram maiores na condicao MBP em praticamente todo o intervalo de velocidade ana-
lisado. Novamente, esse fendmeno pode ser atribuido a quantidade de fluido refrigerante
misturado irreversivelmente. Como a vazao ¢ maior para a condicao MBP em uma mesma
velocidade de rotacao (vide eficiéncia volumétrica na Figura 5.5), a irreversibilidade de
mistura é maior. Além disso, essa irreversibilidade é também dependente da diferenca
entre as temperaturas do fluido refrigerante no filtro de sucgao e no ambiente interno do
compressor. Com o aumento da velocidade do compressor, as temperaturas do ambiente
interno se aproximam nas duas condigdes de operacao. Como a temperatura do passador
sucgao é maior para a condicao MBP (vide Tabela 5.4), a medida que a velocidade de rota-
¢ao aumenta, essa irreversibilidade tende aumentar mais para a condi¢ao LBP, conforme

mostra a aproximagao das curvas na Figura 5.31.
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Figura 5.31 — Irreversibilidade associada a sucgao indireta

5.3.8 Perdas mecanicas

A Figura 5.32 apresenta a irreversibilidade total associada as perdas mecéanicas
nos mancais do compressor. Em baixas velocidades, a viscosidade do éleo é maior devido
a menor temperatura do 6leo. A medida que a velocidade do compressor aumenta, a
temperatura do 6leo também aumenta, reduzindo a viscosidade e a perda mecanica. No
entanto, em velocidades elevadas a viscosidade ja nao varia tanto com a temperatura, mas
o atrito viscoso aumenta com a velocidade do compressor. De fato, os resultados mostram
o aumento da irreversibilidade com a velocidade a partir de 2500 rpm para a condi¢ao
LBP e a partir de 3500 rpm para a condicao MBP. Isso esta de acordo com as observagoes
de Krueger e Schwarz (1994) e Posch et al. (2017), podendo destruir quase 7% da exergia
fornecida ao compressor na condi¢ao LBP. Deve ser mencionado que a poténcia dissipada
nos mancais em termos absolutos varia pouco quando se altera a condicao LBP para
MBP. No entanto, em termos percentuais, a irreversibilidade na condicao MBP é menor

em funcao da sua maior poténcia elétrica consumida
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Figura 5.32 — Irreversibilidade associada as perdas mecanicas
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Figura 5.33 — Fracionamento da irreversibilidade associada a perdas mecénicas. (a) LBP; (b)
MBP

A Figura 5.33 apresenta as contribuigoes dos diferentes mancais sobre as perdas
mecanicas. Conforme observado, a folga pistao-cilindro é responsavel pela maior parte das
perdas, conforme também observado por Posch (2017). Devido as maiores forgas de reagao,
a irreversibilidade no mancal principal é maior que a do mancal secundario em ambas as
condigoes de operagao, com as duas aumentando com a velocidade de rotacao. As perdas
no mancal do pino do pistao sao despreziveis em todo o intervalo de velocidade analisado.
A irreversibilidade no mancal do excéntrico é bem menor que as irreversibilidades dos
mancais do eixo e o pistao, nao sendo muito alterada pela velocidade do compressor.
Observa-se também que o aumento da viscosidade em fungao das menores temperaturas
nas menores velocidades do compressor origina um aumento das irreversibilidades nos
mancais principal e do excéntrico na condicdo MBP. Além disso, o desempenho dos
mancais nao é adequado em baixa velocidade, permitindo o contato entre as superficies

solidas e aumentando assim ainda mais a poténcia consumida.

5.3.9 Perdas elétricas

A Figura 5.34 apresenta a irreversibilidade associada ao motor elétrico. Conforme
observado, essa irreversibilidade é bastante relevante no balanco exergético do compressor,
chegando a reduzir em mais de 19% a eficiéncia exergética. Além disso, os resultados
mostram que essa irreversibilidade é maior em velocidades baixas, em funcao da curva

caracteristica poténcia-torque do motor adotado no presente estudo.
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Figura 5.34 — Irreversibilidade associada as perdas elétricas

54 ESTUDOS PARAMETRICOS

Através de andlises numéricas, esta secao busca identificar os parametros de projeto
de compressores que afetam as suas principais fontes de ineficiéncias volumétricas e exergé-
ticas. Atencao especial foi direcionada a pardametros geométricos, tais como espessura das
valvulas, diametro dos orificios, posi¢cao do limitador de movimento da valvula, dimensoes
de tubos dos filtros acusticos, além da influéncia do tipo de sucgao (direta ou indireta).

Essa andlise paramétrica é realizada para 19 velocidades de rotacao na condigao de
teste LBP, com o objetivo de demostrar o potencial do modelo de simulagao e do procedi-
mento de estratificacdo de ineficiéncias no entendimento do desempenho do compressor

para posterior melhoria de seu projeto.

5.4.1 Espessura das valvulas

Conforme mostrado nas se¢oes anteriores, as valvulas de succao e descarga afetam
de forma significativa as eficiéncias volumétrica e exergética de compressores. Quando
abertas, a dinamica das valvulas é governada pelo carregamento de pressao do escoamento
e pela rigidez e frequéncia natural da palheta. Do ponto de vista energético, uma valvula
mais rigida impoe uma abertura mais lenta da valvula, reduzindo as eficiéncias volumétrica
e exergética do compressor. Entretanto, nao é possivel reduzir a rigidez da palheta sem
reduzir também a sua frequéncia natural, o que pode causar uma resposta mais lenta
da palheta no seu fechamento, aumentando o refluxo na valvula. Dessa forma, pares de
rigidez e frequéncia natural devem ser otimizados de modo a obter o melhor desempenho
das valvulas. Uma forma de realizar essa otimizagao é através da variacao da espessura
da palheta.

De modo a simplificar a determinacao do par rigidez-frequéncia natural para di-
ferentes espessuras, a palheta é descrita pela teoria de deflexdo de vigas. Dessa forma,

assume-se a palheta como uma viga engastada com um carregamento concentrado atuando
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na extremidade livre, de modo que sua rigidez pode ser obtida, de acordo com Meirovitch
(1986), de:

E-nb®
4L."

onde n representa a largura da valvula e L., a distancia entre o engaste e o centro

Ky = (5.1)

geométrico do orificio da valvula.
Ainda de acordo com Meirovitch (1986), o primeiro modo de vibragao (frequéncia

natural) de uma viga engastada é:

Eb
PV Licg

onde Ly é o comprimento da valvula.

Sendo assim, considerando valvulas com diferentes espessuras, mas de mesmo mate-
rial (py e A constantes), mesma largura e comprimento e com distancia entre extremidade
e centro geométrico do orificio constante, sua rigidez e frequéncia podem ser obtidas das

seguintes expressoes para uma valvula de referéncia:

b3
Ky = Kyyey - bros (5.3)

b
Wy = Wy ref - (bf) (54)

A Figura 5.35 mostra o deslocamento da valvula de descarga para diferentes espes-
suras e mesma velocidade do compressor. Os resultados mostram que quanto mais espessa
a palheta, maior é a resisténcia para sua abertura, aumentado a sobrepressao no processo
de descarga. Por outro lado, a valvula mais espessa fecha com maior rapidez devido a sua
maior rigidez. Caso esse fechamento ocorra antes do pistao atingir o ponto morto superior,
a palheta pode abrir novamente, conforme observado para a palheta com espessura de
0,203 mm, reduzindo a eficiéncia do compressor.

A Figura 5.36 apresenta as ineficiéncias exergéticas (a) e volumétricas (b) associadas
ao processo de descarga para trés espessuras da palheta da valvula. Como pode ser
observado na Figura 5.36a, a abertura mais lenta que resultado do aumento da espessura da
valvula aumenta a ineficiéncia exergética em todo o intervalo de velocidades do compressor.
Contudo, para rotac¢oes mais elevadas (> 5900 rpm), as curvas de irreversibilidades se
tornam praticamente independentes da espessura da palheta. Isso ocorre porque nessas
velocidades a palheta nao apresenta flutter e a maior fonte de irreversibilidade passa a ser
a area de passagem do escoamento que é limitada pela posicao do batente, igual para as
trés espessuras de valvula.

Além disso, em funcdo do aumento da frequéncia natural com o aumento da espes-

sura, a palheta pode apresentar flutter, atrasando o fechamento da valvula, aumentando o
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Figura 5.35 — Deslocamento da valvula de descarga do compressor na rotagao de 5050 rpm.
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Figura 5.36 — Desempenho da valvula de descarga de acordo com a espessura da palheta: (a)
Irreversibilidade; (b) Ineficiéncia volumétrica associada ao atraso no fechamento.

refluxo e aumentando a ineficiéncia volumétrica, conforme mostrado na Figura 5.36b para
a faixa de velocidade entre 4000 e 5500 rpm. Esse resultado esta de acordo com o estudo
de Tao et al. (2018).

Considerando a valvula de suc¢ao, a Figura 5.37 mostra as ineficiéncias volumétricas
para trés diferentes espessuras de palheta. Os resultados mostram que ha relagao direta
entre as ineficiéncias e a espessura da palheta, com a palheta mais espessa originando a
maior redugao da vazao em toda a faixa de velocidade analisada e chegando a alcancar
aproximadamente 15% de ineficiéncia.

A valvula de suc¢do com palheta mais fina apresenta a maior eficiéncia (Fi-
gura 5.37a), apesar de estar associada ao maior refluxo (Figura 5.37b). De fato, a palheta
de menor espessura origina maior refluxo em praticamente todo o intervalo de velocidade
do compressor analisado, apresentando picos de ineficiéncia em 2050, 2800 e 4050 rpm.

Por sua vez, as duas palhetas mais espessas apenas geraram niveis consideraveis de refluxo
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Figura 5.37 — Desempenho volumétrico da valvula de sucgdo de acordo com a espessura da
palheta: (a) Processo de sucgao; (b) Refluxo.
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Figura 5.38 — Irreversibilidade da valvula de succdo de acordo com a espessura da palheta.

em rotagoes acima de 5000 rpm. Deve ser mencionado que o refluxo na valvula de succao
¢é bastante inferior aquele da valvula de descarga mesmo para a valvula mais fina.

Com referéncia a exergia, a Figura 5.38 apresenta a irreversibilidade para trés
espessuras de palheta da valvula de sucgao, ficando claro que as maiores ineficiéncias sao
originadas por palhetas mais espessas. Ademais, embora a ineficiéncia aumente com a
velocidade do compressor independente da espessura da palheta, a taxa de aumento em
funcao da velocidade é maior para palhetas mais espessas. Apesar de alguma similaridade
as ineficiéncias exergética e volumétrica no processo de sucgao (Figura 5.37a), a variagao

da irreversibilidade nao apresentou oscilagoes com o aumento da velocidade de rotagao.

5.4.2 Razao entre areas do orificio de sucgao e descarga

As ineficiéncias volumétricas e exergéticas nos processos de succao e descarga sao
afetadas por trés componentes (PEREIRA, 2006): Do ponto de vista termodinadmico, o
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Figura 5.39 — Cabegote do compressor com dimensoes caracteristicas.

diametro do orificio de passagem deveria ser o maior possivel, reduzindo a perda de carga
no escoamento. Entretanto, devido as dimensoes reduzidas do cabegote do compressor e
a necessidade de acomodar ambos os sistemas de sucgao e descarga, o aumento de um
orificio implica na reducao do espaco para acomodar o outro. A Figura 5.39 ilustra a
disposicao tipica das valvulas no cabecote de um compressor alternativo biela-manivela.
Observa-se que os orificios de succao e descarga devem ser acomodados na area da secao
transversal do cilindro. Além disso, espacamentos de seguranga denotados pela letra L
devem ser assegurados independentemente dos didmetros dos orificios. A fim de compre-
ender os efeitos da variagao dos diametros do orificio de passagem sobre o desempenho
do compressor, adota-se a variavel R, definida como a razao entre as areas de succao e

descarga:

2
dS’U

2
ddv

Deve ser observado que ao aumentar o orificio da valvula de sucgao, o orificio

R = (5.5)

da valvula de descarga deve ser reduzido proporcionalmente de forma que as valvulas
ocupem todo o espago disponivel junto ao cabecote, mantendo as restrigbes impostas na
Figura 5.39.

A Figura 5.40 apresenta as irreversibilidades associadas as valvulas de sucgao
(Figura 5.40a) e descarga (Figura 5.40b), de acordo com a variacdo de R, mostrando
que orificios maiores diminuem a geragao de entropia, melhorando o desempenho do
compressor. No entanto, pode-se observar diferencas nos resultados para as duas valvulas.
No caso da valvula de succao, orificios menores provocam maior irreversibilidade em todo
o intervalo de velocidade. Em relagao a valvula de descarga, verifica-se que o emprego
de orificios maiores pode gerar maior entropia em baixas velocidades, apresentando um
padrao oscilatorio devido sobretudo a refluxos elevados que ocorrem em orificios maiores.

As ineficiéncias volumétricas, mostradas na Figura 5.41 em funcao de R, indicam

maiores perdas no processo de sucgao valores menores de R, devido ao aumento da perda
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de carga com a redugao da area do orificio de suc¢ao (Figura 5.41a). A ineficiéncia na
valvula de descarga (Figura 5.41b) representa a soma de ineficiéncias devido a refluxo
pelo atraso no fechamento da valvula, perda de carga e aumento do volume residual com
o aumento do diametro do orificio de descarga. De fato, além de aumentar o refluxo na
valvula, orificios de descarga maiores tendem também a reduzir a eficiéncia volumétrica

devido ao processo de reexpansao do gas residual no volume do orificio.

5.4.3 Afastamento do batente

O limitador de movimento, ou batente, da valvula de descarga tem a fungao de evitar

uma abertura excessiva da palheta que pode atrasar o seu fechamento e, consequentemente,
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Figura 5.42 — Deslocamento da valvula de acordo com trés afastamentos do batente. (a) 1800
rpm. (b) 6300 rpm

gerar refluxo. Entretanto, a utilizacao desse limitador pode gerar uma restri¢gao adicional
ao escoamento na valvula que aumenta a perda de carga, aumentando a irreversibilidade
no processo de descarga.

A Figura 5.42 apresenta o deslocamento da valvula de descarga para duas velo-
cidades de rotacao (1800 e 6300 rpm) e trés afastamentos z do batente. Os resultados
mostram movimentos bem distintos nas duas velocidades. A Figura 5.42a, para a rotac¢ao
de 1800 rpm, mostra que o batente mais préximo (z/dg, = 0,05) conseguiu evitar multi-
plas oscilagoes da véalvula de descarga (flutter), mantendo a palheta aberta durante todo
o periodo de descarga. O mesmo nao ocorre com o emprego dos batentes mais afastados,
com a palheta oscilando varias vezes e aumentando assim as ineficiéncias volumétrica e
exergética do processo de descarga. J& para a rotagdo de 6300 rpm (Figura 5.42b), in-
dependente do afastamento do batente, a valvula nao apresenta oscilagbes. Assim, o uso
de um batente proximo (z/dg = 0,05) ndo tem relevancia para eliminar oscilagbes da
palheta, mas atua como maior restricao a passagem do escoamento, aumentando a perda
de carga, e originando maior refluxo devido ao atraso no fechamento da valvula.

A Figura 5.43 mostra o diagrama p —V do compressor sob as mesmas velocidades e
afastamentos do batente consideradas anteriormente. Os resultados da Figura 5.43a, para a
velocidade de 1800 rpm, mostram que por ter evitado oscilagoes no movimento da palheta,
o batente mais préximo (z/dg, = 0,05) permitiu que o processo de descarga ocorresse a
uma pressao praticamente constante apds o primeiro pico de sobrepressdo. Apesar das
oscilagOes, a pressao média no processo de descarga associada aos batentes mais afastados
¢é praticamente igual aquela do batente mais proximo, indicando consumos similares de
energia neste processo. Por outro lado, na velocidade méxima (Figura 5.43b), o batente
mais préximo apenas impos uma restricao e perda de carga adicional ao escoamento, uma

vez que o flutter foi evitado com todos os batentes (Figura 5.42b).
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Figura 5.43 — Diagrama p — V de acordo com trés afastamentos do batente. (a) 1800 rpm. (b)
6300 rpm.

Por fim, a Figura 5.44 apresenta a irreversibilidade na valvula de descarga e ine-
ficiéncia volumétrica devido ao atraso no fechamento da valvula e a sobrepressao, para
velocidades entre 1800 e 6300 rpm. A Figura 5.44a mostra que até a velocidade de 2800 rpm
houve pouca diferenca entre as irreversibilidades dos trés batentes. Contudo, hd um acen-
tuado aumento da irreversibilidade apés 2800 rpm originada pelo batente mais préximo,
chegando a alcancar até 6,8% de ineficiéncia. O batente com afastamento intermediério
mostra o melhor desempenho, enquanto o batente mais afastado apresenta um desempenho
intermediario que pode ser explicado com o auxilio das ineficiéncias volumétricas mostra-
das na Figura 5.44b. Os resultados dessa figura indicam ineficiéncias volumétricas de até
15% devido a refluxos elevados originados com o limitador mais afastado (z/dg, = 0, 15).
No entanto, para velocidades acima de 5500 rpm a ineficiéncia volumétrica desse mesmo
batente é inferior a 1% e menor que a ineficiéncia dos outros dois batentes. Além disso, o
aumento expressivo da ineficiéncia volumétrica observada para z/dg, = 0,15 entre 3500
e 4900 rpm origina também um aumento significativo da entropia na mesma faixa de
velocidade. O batente mais curto (z/dg, = 0,05) ndo apresenta variagdo oscilatéria da
irreversibilidade e das ineficiéncias volumétricas, demonstrando que o limite de abertura
da véalvula imposto pelo batente é efetivo em eliminar oscilagbes no movimento da palheta.

Os resultados apresentados nesta secdo mostram que é possivel identificar um
afastamento 6timo do batente para a operacao do compressor. Além disso, nota-se que
seria ideal a imposicao de um batente mais préximo para baixas velocidades, de modo
a evitar flutter e, consequentemente, refluxo, sem a imposi¢do de grande aumento de
irreversibilidade, e um batente mais afastado a medida que a velocidade aumenta, ja
que as irreversibilidades tenderiam a apresentar grande aumento com um batente mais

préximo.
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Irreversibilidade; (b) Ineficiéncia volumétrica associada ao atraso no fechamento e
a sobrepressio.

5.4.4 Dimensoes do filtro de sucgao

A pulsagdo de pressdao no escoamento através do filtro de succao influéncia de
forma significativa o desempenho do compressor. Por exemplo, sincroniza¢ao da pulsacao
de pressao e a dindamica da valvula pode maximizar o fendmeno de sobre-alimentacao
(supercharging), principalmente em velocidades de rotagao elevadas (LIU, 1993).

A Figura 5.45 apresenta mapas das principais ineficiéncias volumétricas no processo
de sucgao com a varia¢do do didimetro (Dgy 1) € 0 comprimento (Lgy 1) do tubo 1 do filtro
que é conectado a camara de succao, considerando a condi¢ao LBP e velocidade méaxima
do compressor. A Figura 5.45a mostra que o supercharging pode ser maximizado com a
modificacao das dimensoes do tubo 1, alcancando um méaximo de 7% na vazao quando a
combinagao de menor didmetro e maior comprimento ¢é adotada .

As maiores perdas por refluxo (Figura 5.45b) ocorrem em tubos longos e de maior
didmetro. Por outro lado, as perdas associadas ao processo de sucgao (Figura 5.45¢) e a
perda de carga no filtro de succao (Figura 5.45d) sdo maiores em tubos longos e menor
didmetro, a mesma configuragao do tubo 1 que maximiza o supercharging, devido a maior
perda de carga no escoamento. A Figura 5.45e mostra que as perdas por superaquecimento
do gas na succao, devido a transferéncia de calor no filtro, praticamente nao sao afetadas
pela alteracao nas dimensoes do tubo 1. A variacao maxima de 0,5% ocorre com o aumento
do comprimento o que aumenta a area de troca de calor.

Finalmente, a Figura 5.45f apresenta a soma do aumento da eficiéncia por superchar-
ging com as ineficiéncias dos demais fendmenos. Como observado, embora o supercharging
possa ser maximizado com ajustes nas dimensoes do tubo 1, essa geometria do tubo 1
aumenta as perdas de capacidade no filtro e na valvula de sucgao. Assim, a maxima

eficiéncia do processo de suc¢do nao ocorre com as dimensoes do tubo 1 otimizadas para
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supercharging, mas sim com uma geometria de outras dimensoes.

A Figura 5.46 apresenta as irreversibilidades associadas ao filtro de sucgao (Fi-
gura 5.46a) e a valvula de sucgao (Figura 5.46b) com a variagao das dimensées do tubo 1.
Conforme esperado, ha maior influéncia das dimensoes do tubo 1 sobre as perdas do filtro
comparadas as perdas na valvula. Os resultados demostram ainda que as tendéncias de
aumento das irreversibilidades no filtro de succao sao semelhantes as tendéncias observadas
para as ineficiéncias volumétricas por perda de carga (Figura 5.45d), uma vez que o me-
canismo de irreversibilidade é também o atrito viscoso. Por outro lado, a irreversibilidade
na valvula (Figura 5.46b) se mostra sensivel apenas ao comprimento do tubo 1, em fungao
de que a auséncia de efeito do didmetro do tubo 1 ser uma consequéncia da soma de dois

efeitos opostos, ou seja, refluxo (Figura 5.45b) e processo de sucgao (Figura 5.45¢).

5.4.5 Succao indireta

O sistema de succao indireta cumpre a importante funcao actstica de atenuar as
pulsagoes de pressao no passador de sucgao, principalmente em velocidades elevadas (Fi-
gura 5.47). Por outro lado, conforme discutido na Secao 5.2, a sucgao indireta origina maior
superaquecimento do fluido refrigerante na sucgao, reduzindo a eficiéncia volumétrica, e
sendo uma fonte significativa de irreversibilidade (vide Figura 5.31).

Contudo, a redugdo do superaquecimento do gas com a adogdo de um sistema
de succao direta nao implica necessariamente em um aumento consideravel na eficiéncia
volumétrica. A fim de investigar esse aspecto, a Figura 5.48 apresenta a ineficiéncia
volumétrica associada ao superaquecimento do fluido devido a sucgao indireta (p = 1)
e a diferenca entre as eficiéncias volumétricas totais que seriam obtidas considerando
sucgao direta (¢ = 0) e indireta (¢ = 1). Conforme observado, a diferenca na eficiéncia
volumétrica que seria obtida caso se adotasse o sistema de succao direta (1y,,=0 — Mo p=1) €
bem menor do que a reducao da ineficiéncia causada pela succao indireta (1, 4, ). Enquanto
o superaquecimento do fluido refrigerante devido a succao indireta reduz em até 11% a
vazao do compressor, o ganho de eficiéncia volumétrica que seria efetivamente obtido
nao ¢ maior que 1,5% se levado em conta todos os outros efeitos, tais como reexpansao,
vazamento, refluxo e perda de carga.

A dificuldade em alcancar esse ganho de eficiéncia volumétrica se deve a trés motivos.
O primeiro é o aumento da perda de carga no filtro de sucgdo devido a maior vazao do
compressor. Além disso, por haver uma maior diferenca entre a temperatura de entrada
do fluido refrigerante no filtro de sucgao e temperatura das paredes desse componente,
ha uma intensificacdo da troca de calor, acarretando maior superaquecimento do fluido
refrigerante devido a troca de calor (7, nt,). Por fim, as perdas no processo de sucgao
também sao intensificadas com a reducao da temperatura do fluido refrigerante na camara
de sucgao, que resulta com a succao direta. Assim, ao passar pela valvula, o gas entra

em contato com as paredes e o gas no cilindro de compressao com uma diferenca de
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temperatura maior (Figura 5.49), reduzindo a eficiéncia volumétrica.

Os resultados da Figura 5.50 mostram que a eliminagao da irreversibilidade da
mistura de fluidos pela succ@o indireta (A7exe,) pode ser convertida num aumento
praticamente equivalente de eficiéncia exergética do compressor. Em velocidades bai-
xas (IV < 2800rpm) observa-se que a eficiéncia exergética no sistema de succao direta é
até maior que a irreversibilidade associada a um sistema de succao indireta. Isto pode ser
explicado pelo fato de que a eliminacido da succgao indireta afeta outros mecanismos de
irreversibilidades no processo de sucg¢ao, tais como a transferéncia de calor.

Pode-se assim afirmar que o desempenho termodindmico de um compressor dotado
de succao indireta é inferior ao desempenho do mesmo compressor com succao direta.
Entretanto, a quantificacdo desse fendomeno nao é simples, exigindo o detalhamento das

diferentes fontes de ineficiéncia afetadas com essa modificacao.
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6 CONCLUSOES

A grande maioria dos refrigeradores domésticos disponiveis no mercado sao equi-
pados com compressores herméticos alternativos que regulam as suas vazoes através de
chaveamento on-off (liga-desliga). Embora simples, e até certo ponto eficaz, essa nao é a
forma mais eficiente de controle visando a maior eficiéncia dos refrigeradores. Uma forma
mais eficiente de controlar a vazao do compressor, e assim a capacidade do sistema de
refrigeragao, é a utilizacao de compressores de velocidade variavel. No entanto, a eficiéncia
desses compressores varia na faixa de velocidades de rotagdo em que opera e, portanto, a
identificacdo das fontes de ineficiéncias é de suma importancia para a sua otimizagao. O
foco do presente estudo ¢ justamente avaliar o desempenho termodindmico de compressores
em diferentes velocidades de operacao.

Primeiramente, um modelo de simulagao multifisico foi desenvolvido com o auxilio
de um software comercial, a fim de analisar o desempenho de um compressor alternativo em
diferentes velocidades. Na sequéncia, o modelo de simulacao foi validado através de compa-
ragoes de seus resultados com dados experimentais de parametros globais de desempenho
do compressor. Finalmente, dois métodos desenvolvidos recentemente foram adotados
para identificar e quantificar as diversas ineficiéncias volumétricas e irreversibilidades do
COMPressor.

Este capitulo sintetiza as principais conclusoes desse estudo, divididas em duas
secOes, a primeira relacionada as ineficiéncias volumétricas e a segunda considerando
a geracao de entropia. Ao final deste capitulo, apresentam-se sugestoes para trabalhos

futuros a fim de tornar o estudo ainda mais abrangente.

6.1 INEFICIENCIAS VOLUMETRICAS

As principais conclusoes relacionadas as ineficiéncias volumétricas do compressor

sao:

i. Embora a reexpansao do gas residual no volume morto seja responsavel pela maior
ineficiéncia volumétrica na condigdo LBP, e uma das mais relevantes ineficiéncias na
condicao MBP, essa ineficiéncia praticamente nao varia com a velocidade de rotagao

do compressor.

ii. As ineficiéncias devido a vazamentos sao bastante relevantes em baixas velocidades
do compressor, seguindo um decaimento exponencial com o aumento da velocidade

e tendendo a um valor assintotico.

iii. A ineficiéncia relacionada a perda de carga no filtro de succao se mostrou bastante
critica em velocidades elevadas do compressor, devido ao aumento da velocidade do

escoamento no interior dos tubos
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iv.

vi.

vii.

Viil.

iX.

xi.

Por outro lado, o superaquecimento na succ¢ao se deve a succao indireta adotada
no compressor sob andlise e a troca de calor entre a parede do filtro e o fluido
refrigerante. Os resultados mostraram que apenas a succao indireta é influenciada

pela velocidade do compressor.

Perdas relacionadas ao processo de succao também sao fortemente influenciadas pela
velocidade do compressor, uma vez que o aumento da velocidade do escoamento gera
maiores perdas de carga, reduzindo a densidade do fluido refrigerante admitido ao

cilindro.

Observou-se que as ineficiéncias volumétricas associadas as valvulas oscilam a me-
dida que a velocidade do compressor aumenta, devido a dinamica das palhetas. Os
resultados mostraram que as ineficiéncias podem ser reduzidas com o aumento do
orificio de succao e também reduzindo a espessura da palheta, permitindo a abertura

mais rapida da valvula e assim menor restricdo ao escoamento.

O atraso no fechamento das valvulas causa refluxo. Devido a dindmica das palhetas do
compressor sob andlise, esse refluxo tende a ser maior em velocidades intermediarias
do compressor. Assim, a eficiéncia volumétrica nao é uma fungado monotonica da

velocidade do compressor, apresentado uma caracteristica oscilatoria.

Ainda sobre refluxo, observou-se que a utilizacdo de duas ou mais valvulas com
caracteristicas dindmicas distintas permite reduzir o refluxo e o padrao oscilatorio

da ineficiéncia com a velocidade do compressor.

A mudanca de parametros dindmicos da valvula, como rigidez e frequéncia natural,
nao atenuou o comportamento oscilatéorio, tampouco reduziu os niveis de refluxo,
apenas mudando a velocidade do compressor em que essa eficiéncia é maxima. Por
outro lado, observou-se que a mudanca da altura do batente na descarga permite

reduzir o refluxo a praticamente zero.

O fenémeno de supercharging se mostrou bastante benéfico para a eficiéncia do
compressor operando em velocidades elevadas. Contudo, andlises paramétricas do
filtro de sucg¢ao mostram que o aumento do supercharging traz consigo o aumento

de outras ineficiéncias no processo de sucgao.

Finalmente, identificaram-se ineficiéncias volumétricas que se destacam em baixas
velocidades do compressor e outras em altas velocidades, havendo uma velocidade
intermediaria em que a eficiéncia volumétrica é maximizada. Por outro lado, o refluxo

confere um padrao oscilatério a eficiéncia volumétrica.
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6.2 IRREVERSIBILIDADES

A partir das andlises realizadas, as seguintes conclusoes sobre as irreversibilidades

do compressor podem ser destacadas:

il.

1il.

iv.

vi.

vii.

Perdas elétricas, transferéncia de calor e vazamentos sao bastante criticos em baixas
velocidades do compressor. De fato, a baixa eficiéncia do motor elétrico em baixas
velocidades aumenta a temperatura do compressor durante um ciclo de compressao,
intensificando as perdas por transferéncia de calor. Além disso, o 6leo bombeado
para lubrificacdo de pecas méveis do compressor também auxilia no resfriamento
de componentes quentes e rejeicao do calor através da parede da carcaca. Assim,
a baixa vazao de 6leo em baixas velocidades do compressor reduz esses efeitos e e
aumenta a estratificacdo das temperaturas no compressor, aumentando a geracao

de entropia por transferéncia de calor.

As irreversibilidades relacionadas ao escoamento sdo comparaveis aquelas da trans-

feréncia de calor, sendo intensificadas com o aumento da velocidade do compressor.

As irreversibilidades associadas as valvulas nao apresentam o padrao oscilatorio ob-
servado para as ineficiéncias volumétricas, sendo também notavel a maior influéncia
da valvula de descarga em relagao a valvula de sucgao sobre a eficiéncia exergética

do compressor.

Ainda sobre a valvula de descarga, mudancas na espessura da palheta e na area
do orificio mostraram-se pouco influentes na destruicio de exergia, enquanto o
afastamento do batente apresentou grande impacto na irreversibilidade no processo

de descarga.

. A malior restricdo originada pelo batente mais proximo na valvula de descarga

resultou em queda na eficiéncia exergética em velocidades intermediarias e altas do
compressor. Em velocidades baixas, essa queda nao foi significativa pela eliminagao

do fluttering da palheta possibilitada pelo emprego do batente.

Por outro lado, a valvula de suc¢ao nao possui batente e a area do orificio e a
espessura da palheta apresentaram influéncia semelhante na geragao de entropia em

todas as velocidades do compressor.

As irreversibilidades geradas pelo atrito nos mancais sao minimas em velocidades
intermedidrias. Isso ocorre porque a viscosidade do 6leo é menor em velocidades
baixas, devido as temperaturas mais baixas do compressor, aumentando o atrito
viscoso, além de prejudicar as lubrificacao hidrodindmica com possivel contato entre
superficies sélidas. Ja nas velocidades elevadas do compressor, a velocidade e o atrito

dos mancais também aumentam, intensificando as irreversibilidades.
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Viil.

O sistema de succ¢ao indireta do compressor representa uma ineficiéncia significativa
em velocidades elevadas. A mistura irreversivel de fluidos da mesma espécie, mas
com potenciais termodindmicos distintos, representou uma queda de até 2% na
eficiéncia exergética do compressor na velocidade mais elevada. Esse fendmeno pode
ser ainda mais intensificado dependendo do fator de mistura alcangado pelo sistema

de sucgao indireta.

6.3 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

O presente trabalho se concentrou em analisar as eficiéncias volumétricas e exergé-

ticas de um compressor de velocidade varidavel. Ao longo das analises, identificaram-se os

seguintes topicos que poderiam ser explorados em trabalhos futuros:

1.

ii.

iii.

iv.

Analise de confiabilidade de compressores de velocidade variavel

As anélises realizadas neste trabalho foram focadas na avaliacdo do desempenho
termodinamico do compressor de velocidade variavel. Entretanto, ndo apenas as
ineficiéncias podem ser limitantes do desempenho do compressor, mas também a
confiabilidade sobretudo das véalvulas que tém suas velocidades de impacto aumen-

tadas com a velocidade do compressor.

Avaliacao do efeito da velocidade do compressor sobre os coeficientes de
amortecimento das valvulas

Observou-se grande influéncia do coeficiente de amortecimento das valvulas sobre
os resultados da vazao massica do compressor, sobretudo na descarga. Dessa forma,
entende-se que o estudo desses coeficientes poderia ser de grande auxilio na anélise

de compressores de velocidade variavel.

Avaliacao de novas tecnologias de valvulas

Os resultados mostraram grande influéncia das valvulas no desempenho do compres-
sor. Nesse contexto, Burgstaller et al. (2008) e Egger et al. (2019) apresentaram
alternativas para melhoria do desempenho de valvulas em compressores de velocidade
variavel. Essas alternativas poderiam ser avaliadas com os modelos e os métodos de

estratificacao de ineficiéncias utilizados neste trabalho.

Analise do nimero de valvulas e orificios no desempenho do compressor.
Os resultados deste estudo mostraram que a utilizacdo de duas ou mais valvulas de
sucgao e descarga pode atenuar o refluxo originado pela variacao da velocidade do
compressor. Além disso, observou-se que o afastamento do batente na valvula de
descarga representa uma restricdo ao escoamento maior que a do proprio orificio da
valvula. Dessa forma, ao invés de usar dois orificios grandes, seria oportuno investigar

o efeito do emprego de trés ou mais orificios com areas menores.
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V.

vi.

vii.

Avaliacao do efeito do aumento da velocidade mantendo a vazao fixa

Um compressor de velocidade variavel foi analisado neste trabalho visando conhecer
as principais fontes de ineficiéncias. Contudo, cada velocidade analisada representa
uma vazao diferente, uma vez que a dimensao do cilindro foi mantida constante.
Sendo assim, seria também importante analisar compressores operando com diferen-
tes velocidades, mas com dimensoes diferentes para fornecer a mesma vazao. Isso
permitiria o entendimento da influéncia nao s6 da velocidade de operacao, mas

também da dimensao do compressor.

Integracao dos modelos de simulagdo do compressor e do sistema

Observou-se que o desempenho do compressor é bastante afetado pela velocidade de
operacao. O acoplamento do modelo de simulacao do compressor com um modelo de
simulagao transiente do restante do sistema permitiria avaliar o quao mais eficiente
um sistema operando com um compressor de velocidade variavel é em relagao a um
sistema com um compressor com controle on-off. Além disso, a anélise de um controle
de capacidade continuo em relagao a um controle com algumas velocidades discreta

seria de grande valia académica e util no desenvolvimento de novos produtos.

Acoplamento do modelo de simulacao com modelo para o motor elétrico
Todas as analises realizadas nesta dissertacao nao consideram a interacao entre o
motor e o ciclo de compressdao. Um modelo para o motor poderia quantificar o
efeito dessa interagao sobre a eficiéncia do motor e, assim, sobre o perfil térmico do
compressor. Além disso, o modelo permitiria avaliar o efeito do escorregamento do

motor sobre o desempenho do compressor.
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APENDICE A — CALIBRACAO DO FATOR DE AMORTECIMENTO
DA VALVULA DE DESCARGA

Embora seja usado ha muito tempo para a modelagem da dinamica de valvulas
de compressores, o coeficiente de amortecimento nao tem recebido muita atencdo na
literatura. Lohn et al. (2016) observaram experimentalmente que valores comumente
adotados para o coeficiente de amortecimento de valvulas em compressores de refrigeracao
¢ demasiadamente elevado, superestimando as perdas associadas as valvulas. Os autores
propuseram uma correlagao para avaliar o coeficiente de amortecimento considerando os
amortecimentos do material, do engaste e devido ao fluido em torno da valvula, o qual
se mostrou mais relevante. Essa correlacao foi escrita em funcao da densidade do fluido

refrigerante, p, em torno da palheta da valvula:

£€=4,785 -107%p* +2,256 - 103p — 9.377 - 10~* (A1)

Entretanto, o emprego da correlagdo de Lohn et al. (2016) no presente trabalho
avaliar o fator de amortecimento resultou em niveis excessivos de refluxo nas maiores
velocidades do compressor, ao contrario do que indicam os dados experimentais. De fato,
essa correlagdo nao considera a presenca de 6leo lubrificante na palheta que pode aumentar
consideravelmente o amortecimento da valvula de descarga. Contudo, coeficientes de
amortecimento muito elevados tipicamente utilizados na literatura (DINIZ et al., 2018)
tendem a suprimir o fenémeno do fluttering da valvula, eliminando o padrao oscilatorio da
eficiéncia volumétrica em funcao da velocidade do compressor, observado neste trabalho
e em outros estudos (NAGATA et al., 2010; TAO et al., 2018). A Figura A.1 mostra
resultados para a eficiéncia volumétrica previstos com o emprego da correlagao de Lohn
et al. (2018) e do fator de amortecimento utilizado por Diniz et al. (2018), comparados

com dados experimentais.

0,8_""I""I""I""I""

E 0,6 1 Lohn et
al. (2016)
[|=" Diniz et
0,5 F .
’ al. (2019)

| @ Experimental

0’4 L P T T T R E
1500 2500 3500 4500 5500 6500
N [rpm]

Figura A.1 — Comparativo entre eficiéncia volumétrica experimental e preditas numericamente
com coeficientes de amortecimento de Lohn (2016) e Diniz (2018)
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Tabela A.1 — Comparativo entre eficiéncia volumétrica experimental e preditas numericamente
com diferentes coeficientes de amortecimento

Eficiéncia volumétrica [%]

Rotagao Experimental Predita
£=0,03 £€=0,15 £=0,20

1800 rpm 71,78 £3,59 69,46 68,93 68,30
2800 rpm 68,59 =+ 3,43 69,98 65,10 71,27
4000 rpm 70,71 £+ 3,54 66,65 68,52 69,44
4500 rpm 67,02 +£3,35 60,54 69,62 71,41
6300 rpm 63,74 +£3,19 64,71 64,47 64,31

A Tabela A.1 apresenta resultados para eficiéncia volumétrica obtidos experimen-
talmente e com o modelo apresentado no Capitulo 3 adotando diferentes coeficientes de
amortecimento para a valvula de descarga. Observa-se que o coeficiente de amortecimento
tem grande influéncia nos valores de eficiéncia volumétrica, sobretudo nas velocidades de
4000 e 4500 rpm em que valores baixos de amortecimento resultaram em elevado refluxo
na valvula, reduzindo a eficiéncia volumétrica de forma excessiva como mostram os dados
experimentais. Verifica-se também que em velocidades baixas, o coeficiente de amorteci-
mento que melhor previu os dados experimentais foi & = 0,03 enquanto em velocidades
intermediarias valores maiores de amortecimento foram necesséarios. Para a condicao de
6300 rpm, a influéncia do fator de amortecimento foi menos aparente porque o efeito do
fenomeno de fluttering da valvula predomina, de modo que o coeficiente de amortecimento
perde sua importancia.

Em funcao do exposto, neste trabalho decidiu-se ajustar o coeficiente de amorte-
cimento para a valvula de descarga de acordo com a velocidade do compressor com a

seguinte equacao:

€ =0,03 para N < 2800 rpm
€=-123-10"® N? +1.61-10"*N — 0,32 para 6300 rpm > N > 2800 rpm (A.2)
£ =0,20 para N > 6300 rpm
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APENDICE B - MODELO NUMERICO DOS MANCAIS DO
COMPRESSOR

Com o objetivo de fornecer dados de entrada para a obtengao das temperaturas
discutidas no Capitulo 3, bem como estimar a eficiéncia exergética do compressor, um
modelo para a previsdo da poténcia dissipada nos mancais foi elaborado utilizando o
software comercial GT-SUITE.

O principal objetivo do modelo é descrever a relagdo entre a amplitude e dire¢ao de
uma carga transiente aplicada a um mancal e seu movimento relativo como resultado da
acao hidrodindmica do filme de 6leo entre as superficies sélidas. Para isso, o GT-SUITE
faz uso da abordagem baseada na mobilidade (BOOKER, 1971), o qual utiliza mapas
gerados via solugao da equacao de Reynolds, para varias excentricidades (e;) e angulos
(B;) do vetor adimensional de excentricidade ¢ (= e;§;) em relagdo ao vetor de carga
conhecido (Fj), conforme apresentado na Figura B.1.

Dessa forma, a excentricidade do eixo é relacionada com a carga aplicada por meio

da seguinte equacao:

de,  1E(2)
[ J Tj

onde J;, n; e rj representam a folga radial, a largura e o raio do mancal, respectivamente.
O valor da mobilidade M é uma funcao da excentricidade e da relacdo entre comprimento
e diametro do mancal. Mais informacoes a respeito do vetor de mobilidade, bem como
dessa abordagem para a modelacdo de mancais podem ser encontradas em Booker (1971)

A poténcia dissipada nos mancais pode entao ser desmembrada em trés parcelas:
(i) cisalhamento, (ii) filme espremido e (iii) contato. A poténcia dissipada devido ao
cisalhamento consiste na combinacao entre o torque devido a rotagao relativa entre o eixo

e o mancal (Y r0t) € a0 desalinhamento entre eixo e mancal (Y5 trans) multiplicado pela

Mancal

Figura B.1 — Mancal radial
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velocidade angular do eixo, ou seja:

Wcis — _Tcis,rot |wj - Wb| - 2Tcis,trans (w];wb> (B2>
sendo
21 L . —
Tcis,rot = - ool |wj 1 Wb| (BS)
(- =)
e
F
Tcz's,trans = _67 (B4)
2
A poténcia devido ao filme espremido é,
. de
We=—-F B.5

se deve a forga do eixo sobre o filme de 6leo na presenca de carregamentos dinamicos.
Ja a poténcia dissipada devido ao contato entre superficies solidas apenas existe

quando nao ha mais a pelicula de 6leo entre os componentes e pode ser estimada conforme:

WC =—N Cf Fc Ty (BG)

onde 1, representa o raio do mancal, F,. a forca de contato prevista a partir do modelo de
contato de Greenwood-Tripp, e C o coeficiente de atrito do contato obtido a partir do
trabalho de Couto (2006).

A Figura B.2 mostra as perdas mecénicas nos mancais radiais previstos com o
modelo desenvolvido no GT-SUITE. Por sua vez, a Figura B.3 apresenta os resultados das
perdas mecénicas na folga pistao-cilindro também previstos com o modelo desenvolvido no
GT-SUITE, bem como uma comparacao com o resultado do modelo analitico desenvolvido
por Ferreira e Lilie (1984). Em ambas a figuras, dados fornecidos pela fabricante do

compressor adotado no presente estudo sao também exibidos.
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Figura B.2 — Perdas mecéanicas nos mancais radiais em funcdo da velocidade de rotacdo do
compressor. Os marcadores discretos representam valores fornecidos pela empresa.
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1 1 1 1

1500 2500 3500 4500 5500 6500
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Figura B.3 — Perdas mecanicas na folga pistao-cilindro em func¢ao da velocidade de rotagao do
COMpressor.
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APENDICE C - DESTRUICAO DE EXERGIA DEVIDO A
TEMPERATURAS ELEVADAS NA SAIDA DO FLUIDO
REFRIGERANTE

Apesar da menor influéncia da irreversibilidade associada a transferéncia de calor
com o aumento da velocidade do compressor, discutida na Secao 5.3.1, deve-se salientar
que as temperaturas médias no compressor aumentam consideravelmente, incluindo a
temperatura de saida do fluido refrigerante (Figura C.1), bastante acima da temperatura

de saturagao associada ao ciclo de Carnot (processo reversivel).

110_"1""1'"'I""I""I"
-|— LBP

[=- MBP -]
100 |

80 |

00 3500 4500 5500 6500
N [rpm]

70 ==
1500 25
Figura C.1 — Temperatura na linha de descarga.

Em contraste com analises tradicionais da eficiéncia energética baseadas no dia-
grama p — V, a abordagem via segunda lei da termodindmica avalia a usabilidade do fluido
na saida do compressor, estimando o quao irreversivel foi o processo. Por mais que em
elevadas velocidades do compressor a temperatura de saida do fluido refrigerante seja mais
elevada e, consequentemente, o potencial exergético também maior, essa condigao dificil-
mente seria aproveitada pelo sistema de refrigeracao, uma vez que exigiria uma mudanca
no sistema para aproveitar essa energia. Dessa forma, a diferenca entre a exergia real do
fluido refrigerante na saida do compressor e o estado saturado na pressao de descarga
pode ser entendida como uma perda de exergia (Figura C.2).

Através da andlise exergética, pode-se prever a reducao da eficiéncia do compressor
associada a esse fendmeno. De acordo com Posch (2017), a destruicao de exergia associada
a esse afastamento do estado termodinamico do fluido na saida do compressor em relacao

ao estado de vapor saturado pode ser determinada a partir da seguinte equacao:

wsaida =m [hdl - hsat - Tamb (Sdl - Ssat)] (Cl)

onde os subindices dl e sat indicam o estado real do fluido refrigerante na saida do tubo
de descarga, e o estado de vapor saturado do fluido de refrigerante na pressao de descarga,

respectivamente.



APENDICE C. Destruicio de exergia devido a temperaturas elevadas na saida do fluido refrigerantd 30

150 P17 LI T
I Destruicao de
exergia
100 F pe A
rCiclo de ‘
— | Carnot,
S T
~ o0F .
F Processo de 1
Y compressio |
I T real
M 1 e. | I PRI T

1,0 L5 20 25 30 35
s [kJ/kg]

Figura C.2 — Diagrama T — s do processo de compressao real.

Os resultados na Figura C.3 mostram que, se considerada no balanco exergético
realizado para determinar a eficiéncia exergética apresentada na Figura 5.17, essa irre-
versibilidade pode reduzir em até 9% a eficiéncia do compressor. Ademais, nota-se maior
importancia desse fendmeno na condicdo MBP em comparacao a condicao LBP. Além
disso, essa irreversibilidade se intensifica com a velocidade do compressor, uma vez que
maior quantidade de fluido refrigerante precisaria passar por essa transformagao, além de

que a temperatura na linha de descarga sempre aumenta com a velocidade.

10_'"'l""l""l""l""

Afege [%]

0 PRI SR U TN SO TN S [N T T T N T S ST S [N S S N1
1500 2500 3500 4500 5500 6500
N [rpm]
Figura C.3 — Irreversibilidade associada a transformacao do fluido refrigerante a saida do com-
pressor em vapor saturado.
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APENDICE D - REPRESENTACAO GRAFICA DOS FLUXOS DE
EXERGIA

O diagrama de Sankey é uma representacao visual que mostra as relagoes entre as
entradas e saidas de um sistema, expressando de maneira grafica os fluxos de energia . E
amplamente utilizado na andlise exergética, que se concentra na quantificacao do fluxo
de exergia através do sistema. O diagrama de Sankey permite visualizar de forma clara
e intuitiva a eficiéncia energética de um sistema ou dado componente, mostrando onde a
energia é consumida e o quanto ela é desperdicada. Além disso, ele pode ser utilizado para
identificar pontos de atencao, tornando possivel implementar medidas para maximizar
a eficiéncia energética e reduzir o desperdicio de energia em sistemas ou componentes
complexos.

Neste sentido, as Figuras D.1, D.2 e D.3 apresentam os diagramas de Sankey para
as velocidades de 1800 rpm, 3300 rpm e 6300 rpm, respectivamente. Todos os diagramas
foram obtidos na condicao de operacao LBP. As velocidades utilizadas foram escolhidas
por tratarem-se da minima e maxima (1800 e 6300 rpm, respectivamente) e a que apresenta
a melhor eficiéncia do compressor para a condigao LBP (3300 rpm).

Como pode ser observado na Figura D.1, o compressor apresenta sua menor efici-
éncia na velocidade de 1800 rpm (entre as trés analisadas), devido sobretudo ao maior
fluxo de exergia para as perdas elétricas (19,01%) e ao vazamento na folga pistao-cilindro,
a qual chega a ser 2% maior que na maxima velocidade (Figura D.3).

Embora tenha uma eficiéncia maior, a operacao na velocidade de 3300 rpm (Fi-
gura D.2) apresenta irreversibilidades maiores em ambas as valvulas e filtros, além do
sistema de succao indireta se comparado com a operacao na velocidade minima, indicando
que hé um consideravel aumento da geracao de entropia devido a efeitos viscosos com a
velocidade de operacao.

Apesar de apresentar reducao de mais de 4% nas perdas elétricas, 1,3% na transfe-
réncia de calor e 0,9% na irreversibilidade devido ao vazamento pela folga pistao-cilindro
se comparado com a velocidade de maior eficiéncia, o desempenho exergético do compres-
sor em 6300 rpm (Figura D.3) é inferior. Isso ocorre em virtude do grande aumento da
irreversibilidade no filtro de sucgdo (mais que dobrou), de ambas as valvulas e sobretudo
do atrito nos mancais do eixo (principal e secundario) e do pistao-cilindro.

Além disso, conforme mencionado na Sec¢ao 5.3.1, com os diagramas de Sankey é
possivel observar que a irreversibilidade por transferéncia de calor entre os corpos sélidos
que apresentam aumento da diferenca de temperatura com a velocidade do compressor
(carcaga - ambiente externo e cimara de descarga - placa de valvula) sdo intensificadas em

velocidades elevadas, ao contrario das demais irreversibilidades por transferéncia de calor.
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Figura D.1 — Fracionamento da poténcia consumida pelo compressor em um diagrama da Sankey.
1800 rpm, condicao LBP.
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Figura D.2 — Fracionamento da poténcia consumida pelo compressor em um diagrama da Sankey.
3300 rpm, condicdo LBP.
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Figura D.3 — Fracionamento da poténcia consumida pelo compressor em um diagrama da Sankey.
6300 rpm, condi¢do LBP.
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