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RESUMO

Vélvulas automaticas do tipo palheta afetam em grande medida o desempenho termodina-
mico e a confiabilidade de compressores de sistemas de refrigeracao. Nesse tipo de valvulas
o campo de pressao promove a abertura e o fechamento da valvula e, por esta razao, a
compreensao do escoamento ¢ fundamental para a melhoria da eficiéncia do compressor.
Esta dissertacao apresenta uma analise numérica do escoamento em valvulas, com a pa-
lheta sendo representada na forma de um disco concéntrico e paralelo ao assento. Essa
geometria simplificada permite a reducao do custo computacional da simulagao do escoa-
mento sem, no entanto, diminuir a importancia das conclusoes. As equagoes governantes
do escoamento turbulento sao resolvidas pelo método dos volumes finitos com o emprego
dos modelos de turbuléncia RNG k - € e k - w SST. Inicialmente, os resultados numeéricos
sao verificados em relacao a erros de truncamento através do refino da malha de discreti-
zagao e com o emprego da extrapolacao de Richardson. Na sequéncia, o desempenho dos
modelos de turbuléncia na previsao do escoamento é examinado através da comparacao
dos resultados com dados experimentais de distribuicao de pressao sobre a palheta e areas
efetivas de escoamento e de forca. Com o modelo numérico validado, as simulagoes sao
direcionadas entao para a analise do efeito de diferentes didmetros da palheta em funcao
da abertura da valvula e do nimero de Reynolds do escoamento sobre o carregamento de
pressao na palheta e areas efetivas de escoamento e de forca. Efeitos de compressibilidade
sao também investigados através da solugao do escoamento com formulagoes para fluido
incompressivel e fluido compressivel. Finalmente, analisa-se eventuais desvios devido ao
emprego de formulacao de gas ideal para a avaliacao do escoamento na valvula, conside-
rando que fluidos refrigerantes sao empregados nessa aplicagao. Os resultados mostram
que o diametro da palheta afeta fortemente o escoamento e os parametros de eficiéncia
da valvula e que o efeito do niimero de Reynolds é significativo nos menores afastamentos
e maiores didmetros da palheta. Além disso, observou-se que a compressibilidade do gés
é particularmente importante nas maiores aberturas da valvula, em funcao das maiores
velocidades, inclusive com a presencga de ondas de choque na regiao do difusor radial. Por
outro lado, os resultados demonstram que a formulacao de gas ideal é suficiente para a
previsao do escoamento de fluidos refrigerantes em vélvulas.

Palavras-chave: Compressor. Véalvulas palheta. Difusor radial. Escoamento turbulento.



ABSTRACT

Automatic reed-type valves greatly affect the thermodynamic performance and reliability
of compressors adopted in refrigeration systems. In this type of valve, the pressure field
promotes the opening and closing of the valve, and for this reason, understanding the
flow is essential for improving compressor efficiency. This dissertation presents a numer-
ical analysis of flow in valves, with the reed represented as a concentric disk parallel to
the seat. This simplified geometry reduces the computational cost of numerical flow sim-
ulations without diminishing the significance of the conclusions. The governing equations
of turbulent flow are solved using the finite volume method, employing the RNG k - ¢ e k
- w SST. turbulence models. Initially, numerical results are validated against truncation
errors through mesh refinement and Richardson extrapolation. Subsequently, the perfor-
mance of turbulence models in flow prediction is examined by comparing results with
experimental data for pressure distribution on the reed and effective flow and force areas.
With the validated numerical model, simulations are then directed towards analyzing the
effect of different reed diameters as a function of valve opening and Reynolds number on
the reed pressure loading and effective flow and force areas. Compressibility effects are
also investigated by solving the flow with formulations for incompressible and compress-
ible fluids. Finally, potential deviations due to the use of the ideal gas formulation in the
simulations are analyzed, considering that refrigerant fluids are employed in this applica-
tion. The results show that the reed diameter strongly affects the flow and valve efficiency
parameters, and that the Reynolds number effect is significant at smaller valve openings
and larger reed diameters. Additionally, it was observed that gas compressibility is partic-
ularly important at larger valve openings due to higher velocities, including the presence
of shock waves in the radial diffuser region. On the other hand, the results demonstrate
that the ideal gas formulation is sufficient for predicting the flow of refrigerant fluids in
valves.

Keywords: Compressor. Reed valves. Radial diffuser. Turbulent flow.
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1 INTRODUCAO

A refrigeracao tem o objetivo de reduzir a temperatura de uma substancia ou
espago através da remocao de calor que é transferida para um meio mais frio com a ajuda
de um fluido refrigerante (WHITMAN et al., 2016).

Atualmente, a refrigeracao é empregada em diferentes aplicagoes, tais como conser-
vacao de alimentos, climatizacao de ambientes e resfriamento de componentes eletronicos.
A indtstria de refrigeracao movimenta em torno de 500 bilhdes de délares anuais, em-
pregando em torno de 15 milhoes de profissionais e consumindo cerca de 20% de toda a
energia produzida mundialmente (DUPONT et al., 2019). Devido & sua relevancia, nor-
mas governamentais exigem que sistemas de refrigeracao sejam cada vez mais eficientes
do ponto de vista energético.

Atualmente, a principal tecnologia para realizar a refrigeracao emprega a compres-
sao mecanica de vapores, cuja representacao esquematica é dada na Figura 1.1 para a sua
forma mais bésica. Os componentes basicos de um sistema de refrigera¢ao por compressao
de vapor sao evaporador, compressor, condensador e dispositivo de expansao, mostrados
esquematicamente na Figura 1.1a. O fluido refrigerante, no estado liquido, é forcado a
evaporar numa temperatura baixa no evaporador devido a agao conjunta do compressor
e do dispositivo de expansao. Durante a evaporacao, calor é retirado do ambiente ou
substancia a refrigerar, produzindo assim o efeito de refrigeragao. No estado de vapor, o
fluido refrigerante é comprimido, elevando a sua temperatura e pressao, e em seguida é
levado ao condensador. No condensador o fluido refrigerante rejeita calor para um meio
externo, condensando-se e voltando ao estado liquido. O liquido refrigerante volta entao
ao dispositivo de expansao e o processo se repete.

Os processos termodinamicos do ciclo de refrigeracao podem ser descritos através
de um diagrama pressao-entalpia, ilustrado na Fig. 1.1b. Conforme mostra essa figura, o
fluido refrigerante entra no compressor como vapor saturado a baixa pressao (1), proveni-
ente do evaporador, e por meio de um processo de compressao isentrépico é descarregado
a alta pressdo no condensador na forma de vapor superaquecido (2). No condensador,
ocorre a rejeicao da energia absorvida pelo refrigerante no evaporador e no compressor.
Esta energia é inicialmente rejeitada sob a forma de calor sensivel & pressao constante
(2-3) e, em seguida, sob a forma de calor latente (a pressao e temperatura constante) até
que o refrigerante alcance o estado de liquido saturado (3). Entao, sob a forma de liquido
saturado, o refrigerante inicia sua passagem pelo dispositivo de expansao onde tem a sua
pressao reduzida até a pressao de trabalho do evaporador (4). Essa expansao permite que
ocorra a mudanca de fase do refrigerante no evaporador em funcao da absor¢ao de calor

do ambiente a ser refrigerado.
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Figura 1.1 — Ciclo de refrigeragao por compressao mecénica de vapores: (a) Componentes
bésicos; (b) Diagrama pressao-entalpia (p-h).

1.1 Compressores alternativos

Em compressores herméticos alternativos adotados em aplicagoes de refrigeragao
doméstica, o fluido refrigerante é confinado em um cilindro, denominado cadmara de com-
pressao, e comprimido pela agao mecanica de um pistao. Por sua vez, o pistao pode ser
acionado por um mecanismo biela-manivela solidario a um motor elétrico que converte
o movimento rotativo do motor em movimento alternativo do pistao. Em compressores
classificados como herméticos, o motor elétrico e os componentes mecéanicos estao situados
em um mesmo ambiente, isolado do meio externo. Essa configuracao confere uma melhor
vedacgao do compressor, reduzindo vazamentos de fluido refrigerante para o meio externo.

Em um ciclo de refrigeracao por compressao de vapor, os compressores sao res-
ponsaveis, junto com o dispositivo de expansao, pela vazao massica e pelo aumento da
pressao do fluido refrigerante. No caso dos compressores alternativos, foco do presente
trabalho, o processo de compressao é realizado pela acao de um pistao que reduz o vo-
lume de refrigerante na camara de compressao. A figura 1.2 apresenta um esquema dos
componentes de um compressor alternativo. Compressores alternativos sao comumente
usados em sistemas de pequeno porte, especialmente em refrigeradores domésticos, sendo
que os seus componentes e o motor de acionamento sao enclausurados hermeticamente
dentro de uma mesma carcaga.

Esses compressores usam véalvulas tipo palheta que abrem e fecham automatica-
mente de acordo com o carregamento de pressao que atua sobre elas. A Figura 1.3 apre-
senta o diagrama pressao-volume do ciclo de compressao. Quando o pistao esta no ponto
morto superior (ponto A), tanto a valvula de suc¢ao como a véalvula de descarga estao
fechadas. A vélvula de succao permanece fechada porque a pressao no volume morto é
maior que a pressao na linha de admissao. Embora as pressoes no volume morto e na li-

nha de descarga serem aproximadamente iguais, a valvula de descarga se mantém fechada
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Figura 1.2 — Esquema de um compressor alternativo; (reproduzida de Possamai, 1994)

devido a sua rigidez.

A medida que o pistéo se afasta do ponto morto superior (PMS), o vapor contido no
volume morto se reexpande no processo A-B, diminuindo sua pressao. Quando o pistao
atinge o ponto B, a pressao no cilindro é menor que a pressao na linha de admissao,
dando inicio a succao de vapor para dentro do cilindro. Como mostrado nos diagramas,
no processo B-C ideal a sucgao se da a pressao constante. O pistao inverte o sentido do
seu movimento no ponto C e, com ambas as valvulas fechadas, o processo de compressao ¢é
iniciado. No processo de compressao C-D, a pressao do vapor no cilindro aumenta devido
a reducao do volume da camara de compressao. Quando o pistao alcanca o ponto D, a
pressao no cilindro é maior que a pressao na linha de descarga, e a valvula de descarga
abre, descarregando vapor em alta pressao no processo de descarga D-A. Quando o pistao
alcanga o ponto A, o ciclo de compressao ¢ finalizado e o eixo realizou uma rotagao

completa.

Pressiao

jacl
®

Va Vb

Volume Ve

‘ volume do vapor de suc¢do
‘

>

volume morto volume total do cilindro

volume reexpandido

Figura 1.3 — Esquema de um compresso alternativo
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1.2 Sistemas de valvulas

A eficiéncia do compressor depende em grande parte do sistema de valvulas. De
fato, as valvulas devem possuir uma resposta dindmica adequada, baixa perda de carga
e restringir ao méaximo o refluxo do gas. O movimento das valvulas é controlado pela
diferenga de pressao entre a camara de sucgao e o cilindro e entre o cilindro e a cAmara de
descarga, causadas pelo movimento do pistao. Quando as valvulas estao abertas, o campo
de pressao do escoamento de gas é o responsavel por sua dindmica. De acordo com Friley
e Hamilton (1976), as valvulas devem ser flexiveis para abrir rapidamente, mas também
rigidas o suficiente para fechar rapidamente e evitar refluxo de refrigerante através da
valvula. Por esta razao, o projeto de um compressor requer o conhecimento dos diferentes
aspectos do escoamento através das valvulas.

Em funcao do exposto, a analise do escoamento através de valvulas é importante
para a reducao de suas ineficiéncias. Ha diferentes maneiras de avaliar o escoamento atra-
vés de valvulas. A investigagao experimental é um método tutil, mas pode ser demorada
e a instrumentacao associada pode afetar o escoamento. Solucoes analiticas estao dispo-
niveis apenas para condigoes simplificadas (LIVESEY, 1960), distantes da situagao real.
Por outro lado, simulagoes numéricas do escoamento tém sido o método adotado em
praticamente todas as analises recentes.

De acordo com Ferreira e Gasche (2019), a anélise do escoamento através de val-
vulas tipo palheta nao é uma tarefa facil, pois requer a solugao da sua dinamica de forma
acoplada, como realizado em Wu e Wang (2014), He et al. (2017) e Gonzéalez et al. (2019).
No entanto, uma desvantagem dessa abordagem é o custo computacional elevado das si-
mulagoes, principalmente quando se necessitam de muitas simulagoes para a otimizacao
de um novo sistema de valvulas. Uma alternativa muito empregada é obter parametros
de desempenho das valvulas através da simulacao do escoamento em regime permanente
para diferentes aberturas da palheta.

A Figura 1.4 apresenta a geometria simplificada de valvula tipo palheta, comu-
mente referenciada como difusor radial, formada por dois discos paralelos. O disco anterior
representa o assento da valvula e possui um orificio de diametro d e comprimento e por
onde o escoamento passa, enquanto o disco frontal de diametro D representa a palheta.
Esses discos sao separados por uma distancia s, representando a abertura da valvula. A
partir da solugao numérica do escoamento nessa geometria, o desempenho de vélvulas
pode ser avaliado através dos conceitos de area efetiva de forca, Agp, e area efetiva de
escoamento, Age, conforme serd detalhado na secao 2.1. A regiao em que o escoamento
escoa entre as superficies do assento e da palheta é denominada difusor, uma vez que a

velocidade decresce com o aumento radial da area de passagem.
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Figura 1.4 — Representagao esquemética de um difusor radial.

1.3 Objetivos

Considerando o exposto neste capitulo, os seguintes objetivos sao definidos para o

presente trabalho.

Objetivo geral

(i) Investigar o efeito de pardmetros geométricos, formulacao do gas e de com-
pressibilidade sobre areas efetivas de forca e de escoamento de valvulas, com

especial atencao em condigoes reais de operacao de compressores de refrigera-

¢ao.

Objetivos especificos

(i)  Avaliar a adequagao dos modelos de turbuléncia RNG k-¢ e SST para a previsao

do escoamento através de comparacoes com dados experimentais.

(ii) Analisar o efeito do didmetro sobre o correspondente carregamento de pressao

e parametros de desempenho da valvula.
(iii) Determinar eventuais efeitos de compressibilidade sobre o escoamento.

(iv) Investigar o efeito da formulagao de gés real para fluidos refrigerantes: R600a,

R290 e R134a.

assento

i
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2 REVISAO DA LITERATURA

Este capitulo apresenta uma revisao dos estudos disponiveis na literatura sobre
escoamento em valvulas de compressores. Para efeito de organizagao, a primeira sec¢ao
apresenta as areas efetivas de escoamento e de for¢a que sao comumente usadas na ca-
racterizacao do desempenho de valvulas. As duas secoes seguintes apresentam detalhes
e resultados de investigacoes experimentais e numéricas do escoamento em valvulas tipo
palheta. Ao final do capitulo, apesenta-se uma sintese das principais conclusoes extraidas

da revisao e as contribuigoes do presente trabalho.

2.1 Areas efetivas de forca e de escoamento

Os conceitos de areas efetivas de escoamento e de forga sao tteis para a avaliagao
do desempenho de valvulas.

A 4rea efetiva de escoamento, Age, é obtida pela multiplicacao da area do orificio
da valvula, Ay, pela razao entre a vazao de massa real na valvula, m, e a vazao tedrica,

1y}, , calculada para escoamento isentropico em um bocal convergente:

Aee — i1&0 21
Wth

A razao de vazoes massicas na equacao 2.1 pode ser interpretada como a reducao da area
de passagem disponivel para o escoamento devido a irreversibilidades, tais como atrito
viscoso e transferéncia de calor.

Por sua vez, a area efetiva de forca, A.p, é definida como a razao entre a forca
resultante sobre a palheta, Fy, e a diferenca entre as pressoes a montante, py,, € a jusante,

pj, do escoamento através da valvula, ou seja:

Fy
Pm — Pj

Ag = 2.2
As areas efetivas de forca e de escoamento podem ser interpretadas como o quanto efetiva
a diferenca de pressao através da valvula é em produzir a forca para abrir a valvula e
fornecer a vazao nos processos de succao e descarga. Um maior detalhamento sobre os

conceitos de areas efetivas de escoamento e de for¢a podem ser obtidos em Soedel (2006).

2.2 Investigacoes Experimentais

Wark e Foss (1984) investigaram o escoamento em valvulas tipo palheta com o
emprego da geometria simplificada de discos paralelos (Figura 1.4), a fim de analisar a
forca resultante sobre a palheta. Os autores investigaram o escoamento para quatro razoes
de diadmetro (D/d = 4; 5,33; 8 e 24), diferentes afastamentos entre os discos (0,013 < s/d
< 0,56) e nameros de Reynolds (1.000 < Re < 7.000). Os resultados indicaram que a forga
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depende do nimero de Reynolds para afastamentos s/d < 0,15. Além disso, observaram
que a for¢a diminui com o aumento do nimero de Reynolds para D/d < 5,33.

Ferreira e Driessen (1986) investigaram experimentalmente o efeito de diferentes
parametros geométricos de valvulas tipo palheta (didmetro da palheta, afastamento entre
os discos, altura de ressalto no assento, raio de arredondamento, conicidade e comprimento
do orificio) sobre as areas efetivas de escoamento e de forga. Resultados foram obtidos
para diferentes nimeros de Reynolds (Re = 6.000, 10.500 e 15.000), razoes de didmetro
(1,2 < D/d < 5) e afastamentos (s/d < 1).

Tabatabai e Pollard (1987) analisaram o escoamento turbulento em um difusor
radial com discos paralelos, relagao de didmetros D/d = 16 e afastamento s/d = 0,13. Os
autores observaram que para nimeros de Reynolds elevados o perfil de velocidade do esco-
amento na regiao do difusor é semelhante ao perfil do escoamento turbulento plenamente
desenvolvido em canais. As medi¢oes mostraram que para nimeros de Reynolds baixos
(Re < 30.000) a turbuléncia decai ao longo do difusor, tornando o perfil de velocidade
semelhante ao do escoamento laminar.

Utilizando anemometria de fio quente, Ervin et al. (1989) realizaram medigoes das
componentes axial e radial da velocidade instantanea do escoamento turbulento incom-
pressivel entre dois discos paralelos, com relacdo de diametros D/d = 9 e afastamento
s/d = 0,122. A partir dessas medigoes, perfis de velocidade média e de intensidade da
turbuléncia foram determinados. Com exce¢ao da regiao de entrada do difusor, as me-
digoes mostraram que a hipdtese de perfil universal de velocidade é satisfatoria para o
escoamento.

Tramschek e Nasr (1992) realizaram medigoes de perfis de velocidade entre os discos
de um difusor radial, empregando Anemometria Laser Doppler. Dados para a componente
radial de velocidade, obtidos para afastamentos s/d < 0,2 e D/d = 2,8, demonstraram a
extensao da regidao de separagao formada na entrada do difusor (r/d =0,5).

Myung e Lee (2000) empregaram a velocimetria por imagem de particulas (PIV)
para visualizar o escoamento em um difusor radial, com D/d = 1,25, para dois afastamen-
tos s/d (= 0,15 e 0,25). Embora de forma qualitativa, os resultados mostram o aumento
do tamanho da regiao de recirculagao com o afastamento entre os discos. Souto et al.
(2002) investigaram experimentalmente o escoamento em difusores radiais, apresentando
dados de perfis de velocidade média e de tensoes normais turbulentas na saida do difusor.

Deschamps e Giovanella (2006) realizaram medigoes de velocidade do escoamento
em difusores radiais empregando velocimetria por imagem de particulas (PIV) e anemo-
metria de fio quente (HWA). As medigdes mostraram que o escoamento é marcado pela
presenca de uma grande regiao de separacao na entrada do difusor, a qual permite explicar
a assimetria do perfil de velocidade na saida do difusor.

Gasche et al. (2014) realizaram medi¢oes da distribuigao de pressao sobre o disco

frontal de um difusor radial considerando a razao de diametros D/d = 1,5 ¢ um sensor
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optico para medir o afastamento entre os discos s/d. Dados experimentais foram fornecidos
para diferentes numeros de Reynolds (3000 < Re < 20.000) e afastamentos entre os discos
(0,01 < s/d < 0,09).

Eisenberg e Deschamps (2015) apresentaram medi¢oes da distribuigao de pressao
sobre discos paralelos e inclinados, considerando diferentes afastamentos (0,03 < s/d <
0,1), inclinagao entre os discos (0° < a < 2°), razao de didmetros (D/d = 1,66 ¢ 3) e
niumero de Reynolds de 10.000, 18.000 e 25.000. Os resultados mostraram que a razao de
diametros afeta a distribuicao de pressao, diminuindo a pressao de estagnacao no centro

do disco frontal.

2.3 Analises numéricas

Hayashi et al. (1975) resolveram numericamente o escoamento laminar incompres-
sivel através de um difusor radial, considerando D/d = 2,0; 3,0; 3,5 e 6,0, afastamentos
s/d entre 0,2 e 0,3 e nimeros de Reynolds entre 1 e 500. Os efeitos de separagao do escoa-
mento na entrada do difusor foram investigados e uma relagao para a forga sobre o disco
frontal foi derivada. Os resultados numeéricos apresentaram boa concordancia com dados
experimentais.

Raal (1978) resolveu o escoamento laminar incompressivel entre discos paralelos.
As equagoes do movimento, escritas na forma da funcao corrente e vorticidade, foram
resolvidas pelo método de diferencas finitas. O escoamento foi analisado para uma faixa
de nimeros de Reynolds entre 1 e 300, observando-se a separagao do escoamento para Re
> 60.

Piechna e Meier (1986) realizaram um estudo numeérico do escoamento laminar
incompressivel bidimensional em um difusor radial com discos paralelos e D/d = 3. As
equagoes foram resolvidas pelo método de elementos finitos para duas situacgoes de afasta-
mento (s/d = 0,50 e 0,75) e nimeros de Reynolds variando de 12 a 360. Além da situagao
de regime estacionario, o escoamento foi também resolvido para regime transiente, sendo
imposto um movimento periddico para o disco frontal. Os autores observaram uma regiao
de separacao na entrada do difusor, que apresentou alteragoes provocadas pela oscilacao
da parede do disco frontal.

Ferreira et al. (1989) investigaram numeérica e experimentalmente a distribui¢ao
de pressao no disco frontal de um difusor radial com discos paralelos para o escoamento
laminar incompressivel. Os autores consideraram D /d = 3 e varias combinagoes de nime-
ros de Reynolds e de afastamentos s/d. Os resultados numéricos e experimentais foram
comparados com o objetivo de explorar o efeito de imperfeigoes geométricas no modelo
experimental sobre a distribuicao de pressao no disco frontal.

Possamai (1994) analisaram numericamente, com validagdo experimental, o esco-
amento laminar incompressivel em difusores radiais com discos concéntricos, paralelos e

também com pequenas inclinagoes (a < 0,9°). As equagdes governantes do escoamento
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foram resolvidas usando o método dos volumes finitos para D/d = 3, s/d entre 0,01 e 0,03
e Reynolds entre 500 e 2.000. Observaram que os campos do escoamento sao modificados
de forma consideravel pela inclinacao entre os discos, originando um momento resultante
que tende a restaurar o paralelismo entre os discos em algumas combinacoes de niimero
de Reynolds, afastamento e inclinacao.

Deschamps et al. (1996) simularam o escoamento turbulento incompressivel em
difusores radiais, com o emprego do modelo de turbuléncia RNG k-¢ de Yakhot e Ors-
zag (1986). Resultados foram apresentados para relagoes de didmetros D/d = 3 e 1,45,
afastamentos s/d entre 0,05 e 0,1 e nimeros de Reynolds Re entre 10.000 e 40.000. A
comparagao entre os resultados de distribuicao de pressao sobre o disco frontal com dados
experimentais mostrou que o modelo RNG k- pode prever o escoamento com boa preci-
sao, incluindo picos de pressao negativa nao previstos por outros modelos de turbuléncia
k-e (DESCHAMPS et al., 1988).

Casanova (2001) analisou numericamente o escoamento turbulento incompressivel
em difusores radiais concéntricos, considerando varias relagdes de didmetros D/d, afas-
tamentos s/d, inclinagoes a e nimeros de Reynolds. O autor resolveu as condigoes de
escoamento pulsante na qual a vazao variava segundo uma funcao senoidal. A partir de
resultados de distribuigao de pressao e de forca sobre o disco frontal, o autor observou
que o escoamento nao é afetado pela pulsacao do escoamento.

Habing (2005) indicou uma série de dificuldades para a modelagao do escoamento
em valvulas, tais como transientes extremamente rapidos; efeitos de compressibilidade;
escoamento bifasico de refrigerante e 6leo; presenca de fronteiras moveis. Em seu estudo,
o autor avaliou teoricamente a vazao volumétrica em valvulas nas condi¢oes de fluxo
normal e de refluxo. Além disto, um modelo com um grau de liberdade foi empregado
para resolver a dindmica da valvula e investigar efeitos de transientes do escoamento sobre
a vazao volumétrica.

Kerpicci e Oguz (2006) simularam a interagao entre fluido e estrutura de uma val-
vula e concluiram que a vazao é afetada por transientes do escoamento, sendo necessarias
corregoes para esses efeitos na area efetiva de escoamento. Nesse mesmo topico, Haas et
al. (2007) analisaram numericamente o escoamento através de uma vélvula e, a partir da
quantificagao numeérica dos efeitos de inércia do escoamento, propuseram uma corre¢ao
na vazao prevista pelo modelo.

Pereira e Deschamps (2010) avaliaram numericamente a influéncia da proximidade
do pistao sobre o escoamento em uma valvula de descarga e, consequentemente, sobre as
areas efetivas de forga e de escoamento. A vélvula foi representada por uma geometria sim-
plificada de discos paralelos e concéntricos, usando um cédigo comercial de volumes finitos,
considerando escoamento turbulento compressivel. Os autores observaram um aumento
nas perdas viscosas devido & pequena area de passagem quando o pistao estd préximo do

ponto morto superior. Em func¢ao disso, uma correlagao foi proposta para a area efetiva
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de for¢a em funcao da abertura da valvula e da posi¢ao do pistao.

Link e Deschamps (2011) avaliaram efeitos de inércia do escoamento sobre as areas
efetivas de escoamento e de forga. Os autores identificaram variagoes consideraveis na
area efetiva de escoamento, principalmente quando a valvula esta proxima do fechamento,
indicando até mesmo a possibilidade de escoamento contrario a diferenca de pressao. Por
outro lado, observaram que os fenomenos transientes nao tém efeito significativo sobre a
area efetiva de forca. Ao incorporar os efeitos de inércia a simulagao do ciclo de compressao,
uma reducao de 5,4% foi observada no refluxo de gés.

Beppler (2019) analisou duas alternativas para avaliar a forga exercida pelo esco-
amento sobre a palheta de valvulas de compressores, uma delas baseada no conceito de
area efetiva de forga e a outra no coeficiente de arrasto. Resultados de diagramas p -V e
velocidade de impacto da palheta contra o assento foram previstos para dois compressores
alternativos em vérias condigoes de operagao e comparados com dados experimentais. Re-
sultados preliminares mostraram que o coeficiente de arrasto apresenta algumas vantagens
para a avaliagao da dinamica da palheta.

Ferreira e Gasche (2019) obtiveram um conjunto de dados abrangente para éarea
de forga efetiva e coeficiente de descarga de valvulas tipo palheta. O c6digo aberto Open-
FOAM foi empregado para simulagdes do escoamento em diferentes geometrias de difusor
radial (D/d = 1,15; 1,3; 1,5 e 1,7; 0,01 < s/d < 1,0) com trés nameros de Reynolds (Re =
3.000, 20.000 e 50.000). A modelagem do escoamento turbulento foi realizada com o em-
prego do modelo RNG k-¢ de Yakhot e Orszag (1986) e o modelo SST de Menter (1994).
Os autores concluiram que a razao de diametros D/d afeta de forma significativa a area
efetiva de forga, com diminui¢ao de até 80% em pequenos afastamentos s/d e aumento
de até 40% em grandes afastamentos. Por outro lado, a variacao da razao de diametros
praticamente nao afetou o coeficiente de descarga. Finalmente, observaram que o efeito
do nimero de Reynolds é pequeno sobre o coeficiente de descarga, mas é significativo na

area efetiva de forga.

2.4 Sinteses e contribuicoes do presente trabalho

A partir da revisao da literatura sobre estudos do escoamento através de geometrias
de valvulas tipo palheta, as seguintes conclusoes sdo obtidas: (i) Virtualmente nenhum
estudo considerou numeros de Reynolds tipicamente encontrados durante a abertura de
valvulas de compressores; (ii) A maior parte das investigagoes adota relagdes de diametros
D/d muito maiores que os valores de geometrias de valvulas; (iii) Apesar de considerarem
o escoamento em regime turbulento, as anélises mais recentes nao avaliam efeitos de
compressibilidade do gas; (iv) Anéalises experimentais e numéricas consideraram o ar como
fluido de trabalho. A fim de obter informagcGes mais relevantes para geometrias de valvulas
e regime de escoamento em valvulas de compressores, as seguintes contribui¢oes sao assim

indicadas:
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Investigar o escoamento para nimeros de Reynolds encontrados durante a

abertura de valvulas.

Analisar o escoamento para razao de diametros D/d tipicas de projetos de

valvulas.
Verificar efeitos da compressibilidade do gas sobre o escoamento.

Analisar o escoamento em valvulas considerando formulacao de gas real para

diferentes fluidos refrigerantes.
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3 METODOLOGIA DE SOLUCAO

Neste capitulo sao descritos os principais aspectos do desenvolvimento do modelo
matematico do problema, incluindo o dominio de solucao, as equagoes governantes do
problema, a modelagem do escoamento turbulento e condi¢oes de contorno. Além disso,
este capitulo também fornece informacoes sobre o procedimento de solucao numeérica.
Em fungao dos diversos fendmenos fisicos a serem analisados para a caracterizacao do
escoamento em valvulas, optou-se por empregar o codigo comercial FLUENT para as

simulagoes.

3.1 Dominio de solucao

O dominio de solu¢ao, mostrado na Figura 3.1, é formado por um disco de didmetro
D paralelo a um assento com um orificio de didmetro d e comprimento e. O afastamento
entre o disco e 0 assento é denotado por s. O escoamento é axial no orificio, mas é defletido
pelo disco e escoa entao radialmente. As linhas pontilhadas pretas de comprimento L e T
na Figura 3.1 representam fronteiras solidas cujas dimensoes foram variadas para avaliar
suas influéncias sobre a solugao numérica. Por outro lado, as linhas tracejadas vermelhas
representam fronteiras de pressao prescrita através das quais o escoamento tem liberdade

para sair ou entrar.

=
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Figura 3.1 — Dominio de solucao.

3.2 Equacoes governantes

A solucao numeérica do escoamento é obtida com o emprego do conceito de média
temporal de Reynolds, segundo o qual uma propriedade qualquer instantanea, F | pode ser
escrita como a soma de uma quantidade média, F, e uma parcela flutuante, f, associada

& turbuléncia:
F=F+f 3.1
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Deve ser mencionado que todas as grandezas nas equagoes de conservagao apresentadas
podem apresentar variagoes decorrentes da turbuléncia. Contudo, considera-se que as
variagoes da densidade, p, da viscosidade, y, e da condutividade térmica, K, sao suficiente-
mente pequenas de tal forma que seus efeitos sobre a turbuléncia possam ser desprezados.
Assim, aplicando o conceito de média de Reynolds, as equagdes de conservagao da massa,
quantidade de movimento e energia podem ser reescritas como:
A equacao da conservacao da massa pode ser escrita como:
I(pUs;)

—— =0 3.2
6Xi

onde p ¢ a densidade e U; é a componente de velocidade na diregao x;.
Para um referencial inercial, a equacao da quantidade de movimento para fluidos

newtonianos é expressa por:

a(pUin) op 0 oU;
an 8_x1 + 8_}§] ([Ja—XJ puluj) 3.3

onde p € a pressao, y ¢ a viscosidade dindmica e pujuj € o tensor de Reynolds que

representa o transporte de quantidade de movimento associado as escalas de movimento
turbulento.

Aplicando a Lei de Fourier para modelagem de fluxo de calor molecular e descon-
siderando a geracao de energia interna, a equacao da conservacao da energia pode ser

escrita em termos da temperatura absoluta do fluido, T, e da sua flutuacao turbulenta t:

8@U1CVT) apUi 0 oT —
= - [ k—- : 4
aXi aXi + aXi aXi pcvult 3

onde k é a condutividade térmica do fluido pcyu;t é o fluxo turbulento de energia térmica.

Por fim, a solugao de escoamentos compressiveis necessita ainda de uma equagao
de estado que relacione a densidade com a pressao e a temperatura. Para um gés ideal,
pode-se adotar a relagao:

p = pRT 3.5

Para gases reais, os modelos desenvolvidos pelo (LEMMON et al., 2010) para diversos

fluidos refrigerantes sao empregados através das bibliotecas disponibilizadas no FLUENT.

3.3 Modelos de turbuléncia

O tensor de Reynolds pujuj e o fluxo turbulento Pyt representam o transporte
adicional de quantidade de movimento e energia térmica devido & turbuléncia. A avaliagao
desses termos foi realizada com modelos de turbuléncia do tipo RANS, empregando o
conceito de viscosidade turbulenta de Boussinesq.

Neste trabalho, os modelos de viscosidade turbulenta RNG k-¢ (Yakhot e Orszag
(1986)) e k-w SST (Menter (1994)) foram empregados nas simulagdes do escoamento atra-
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vés de geometrias simplificadas de valvula tipo palheta. Esses modelos foram selecionados
devido as suas caracteristicas favoraveis a solucao de escoamentos na presenca de taxas de
deformagao elevadas e regioes de recirculacao, as quais estao presentes em valvulas tipo

palheta.

3.4 Procedimento de solu¢io numérica

No método dos volumes finitos as equagoes diferenciais governantes sao integradas
no espaco sobre cada volume de controle formado pela malha computacional, gerando um
sistema de equacgoes algébricas. De forma geral, o método consiste em integrar as equagoes
de conservagao sobre os volumes de controle gerando um sistema de equagoes lineares que
pode ser resolvido através de um procedimento iterativo. Fungoes para a determinagao dos
valores das propriedades e de suas derivadas nas faces dos volumes de controle devem ser
empregadas. Além disso, atencao especial deve ser dada ao acoplamento adequado entre
os campos de pressao e de velocidade no procedimento de solugao. Maiores informacoes
sobre o método dos volumes finitos podem ser encontradas em Versteeg e Malalasekera
(1995) e Maliska (2017).

O sistema de equagoes governantes do escoamento foi resolvido usando o algorit-
mico Pressure-Based e o método coupled, disponivel no cédigo FLUENT, usando uma
formulagao totalmente implicita e um arranjo de malha co-localizado. O esquema de in-
terpolacao Quick de segunda-ordem foi utilizado para aumentar a acuracia dos resultados.
Adicionalmente, em conjunto com o método Coupled, o procedimento de falso-transiente
foi empregado. Esse método de relaxacao envolve o uso de fatores de relaxamento na di-
agonal da matriz para facilitar a convergéncia. Essas estratégias de resolucao, incluindo
a selegao do solver Pressure-Based, a implementacao do esquema Coupled e a aplicagao
do método de falso-transiente, foram adotadas com o intuito de assegurar uma solugao
precisa e convergente para o problema em regime permanente.

As simulagoes numéricas foram executadas em um computador com 12 ntcleos de
processamento, velocidade de clock de até 3,20 GHz e 128 GB de memoria RAM. Para
melhorar a eficiéncia computacional, as simulacoes foram realizadas com precisao dupla e
utilizando mais 8 processadores logicos. As simulagoes do escoamento nas menores abertu-
ras da valvula demandaram mais tempo computacional, sendo igual a aproximadamente
3 horas para s/d=0,01.

3.5 Condicoes de contorno

Para a anélise, as dimensoes do dominio de solucao foram adimensionalizadas em
relagdo ao didmetro do orificio (d), que tem um valor de 34,9 mm.
O dominio fluido possui quatro tipos diferentes de fronteiras, conforme indicado na

Figura 3.1. Além das condigoes de contorno de vazao maéssica e de temperatura prescritas
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na fronteira de entrada do dominio (1hjy,, Ti,), prescreveram-se a intensidade (I = 3%) e
a escala de comprimento (L = 0,07d/2) (conforme indica o manual do Fluent (FLUENT
et al., 2009)) do escoamento turbulento. Na saida, as condigoes incluem a imposi¢ao da
pressao atmosférica e temperatura prescrita. Essas condi¢oes sao equivalentes as utilizadas
na entrada para o escoamento turbulento, especialmente na fronteira de saida em casos
que envolvem regioes de recirculagao.

Na solugao de escoamentos turbulentos, a modelagem das regides junto a paredes
sOlidas pode ser realizada com o emprego de duas abordagens. Em uma delas, fungoes-
parede sao usados para avaliar o efeito da parede sobre o escoamento na regiao comple-
tamente turbulenta. Em outra abordagem, os modelos turbulentos sao modificados para
que a regiao viscosa possa ser resolvida, mas exigindo malhas suficientemente refinadas
devido aos elevados gradientes das propriedades do escoamento nessa regiao. As funcoes-
parede sao comumente adotadas devido ao menor custo computacional, pela robustez, e
por serem razoavelmente precisas.

Dada a importancia do refino de malha junto as paredes para a acuracia do calculo
dos transportes de quantidade de movimento e transferéncia de calor, as malhas de todos
os modelos de simulacao foram adequadamente refinadas para a solugao da camada viscosa.
Para a solucio do escoamento na subcamada limite viscosa (y ™ < 5), dois critérios foram
observa-dos: (i) O valor de y ' das células da malha adjacentes as paredes foram mantidos
para que estejam dentro da subcamada viscosa (y " < 5); (ii) A regiao da camada viscosa
(y" < 30; Rey < 200) foi discretizada com pelo menos 10 células para a solugao adequada,

das quantidades turbulentas.



30

4 VERIFICACAO E VALIDACAO DO MODELO NUMERICO

Este capitulo apresenta os resultados dos estudos realizados para verificacao e vali-
dacao da solugao numeérica. A verificagdao considerou erros iterativos de convergéncia, erros
de discretizacao e erros de condigoes de contorno. Por sua vez, a validacao foi realizada
através da comparacao dos resultados numéricos com dados experimentais disponiveis na
literatura para o carregamento de pressao sobre a palheta e areas efetivas de escoamento

e de forga.

4.1 Verificacao da solucao numérica

Uma etapa essencial na solugdo numérica de escoamentos é a quantificacao da
incerteza dos resultados com o emprego verificacao e validagao. Segundo Roache et al.
(1993), verificagao indica se as equagoes sao resolvidas corretamente, enquanto a validagao
determina se as equagoes do modelo descrevem bem a fisica do escoamento.

A verificagao pode ser separada em duas etapas distintas: i) verificagdo do codigo
numérico e ii) verificagdo do célculo numérico. A primeira consiste em determinar se o
codigo resolve corretamente as equagoes que compoem o modelo numérico através de ava-
liacao de erros. Assume-se que esta etapa foi devidamente realizada pelos desenvolvedores
de codigos comerciais, como o usado neste trabalho. Por outro lado, a verificacao do cal-
culo numérico avalia os erros de um determinado calculo para o qual, em geral, nao se
conhece a solucao exata. Em geral, esses erros numéricos podem ser separados em trés
parcelas: (i) erro de truncamento da maquina; (ii) erro de discretizagao; (iii) erro iterativo
de convergéncia.

Em geral, erros de truncamento da maquina sao negligenciaveis devido a adogao
de dupla precisao e processadores de 64 bits. Por sua vez, a discretizacao das equacgoes
diferenciais governantes do problema em equacgoes algébricas em um dominio discreto no
espago e no tempo da origem aos ditos erros de discretizagoes espacial e temporal, respec-
tivamente. Assim, a solu¢gao numérica das equacoes algébricas deve ser menos sensivel ao
refino de malha e ao passo de tempo, aproximando-se de forma assintética a solugao das
equagoes diferenciais. Neste trabalho os erros de discretizacao foram avaliados através do
indice de convergéncia de malha (Grid Convergence Index — GCI), proposto por Roache
et al. (1993). O GCI ¢é baseado na estimativa de erros de discretiza¢do proveniente do
método de extrapolagao de Richardson (RICHARDSON, 1911), sendo assim uma medida,
percentual do desvio do valor calculado em relacao ao valor da solugao assintética. Por
fim, erros iterativos surgem quando o procedimento de solugao iterativa nao convergiu,
necessitando assim de critérios de convergéncia para a simulagao numérica. Normalmente,
os erros iterativos sao estimados comparando-se as variagoes de uma determinada varia-
vel de uma iteragao a outra e verificando os residuos das equagoes algébricas em todos os

volumes que formam a malha computacional. A seguir, apresentam-se os procedimentos
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adotados neste trabalho para a verificacao da solu¢cao numeérica, com foco em erros de

discretizacao e erros iterativos de convergéncia.

4.1.1 Erros de discretizacao

A discretizacao do dominio computacional desempenha um papel crucial na solu-
¢ao numérica de escoamentos em valvulas devido a presenca de diversos fenomenos fisicos,
tais como gradientes elevados de velocidade e linhas de corrente curvas e separacao na en-
trada do difusor, e gradientes adversos de pressao e regiao de recirculagao do escoamento
ao longo do difusor. O desalinhamento do escoamento na entrada do difusor radial, devido
a presenca da palheta, resulta em erro de truncamento comumente denominado difusao
numérica. Segundo Maliska (2017), a difusdo numérica ¢ um erro associado ao transporte
advectivo, originado pela inexatidao de funcoes de interpolacao utilizadas. Deschamps
(1987) e Casanova (2001) avaliaram os niveis de difusdo numérica em difusores radiais
considerando o escoamento laminar e incompressivel, e concluiram que esse erro é especi-
almente elevado na entrada do difusor radial, devido aos niveis de velocidade e a inclinacao
acentuada do vetor velocidade em relagao aos elementos da malha computacional. A fim
de reduzir esses erros de truncamento, a malha computacional deve possuir baixa razao
de aspecto e uma taxa de crescimento adequada préxima a paredes solidas para resolver
gradientes elevados de grandezas do escoamento. Além disso, a discretizagao das equagoes
governantes deve adotar uma fungao de interpolagao de elevada acuracia, tal como a fun-
¢ao de interpolagao de segunda ordem QUICK empregada neste trabalho. A discretizacao
do dominio na regiao proxima a paredes solidas recebeu tratamento especial considerando
as variagoes elevadas das propriedades do escoamento turbulento nessas regioes. Com esse

objetivo, adotou-se a distancia adimensional y

L~y
N v

4.1

y

Nessa equagao, y representa a distancia do ponto em questao até a parede solida v é a
viscosidade cinematica do fluido e U* é a velocidade de friccao, definida pela seguinte

exXpressao:

U* = Tw 4.2
P

A tensao de atrito na parede Ty é calculada em funcao do coeficiente de atrito na parede,

Cy, ou seja:

1. -
Tw = §Cpr2 4.3

o qual é avaliado da correlagdo de Blasius para escoamento turbulento (WHITE, 1966):

Cp = 0,0791Re 1/4 4.4
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Considerando que os modelos de turbuléncia utilizados neste trabalho resolvem a subca-
mada limite viscosa, deve-se buscar que vy seja proéximo de 1 para o elemento da malha
em contato com a parede em todos os escoamentos simulados. Portanto, o fator determi-
nante para a criacao da malha é o nimero de Reynolds no orificio, o qual em conjunto
com as equagoes anteriores permite determinar uma estimativa do tamanho do elemento
adjacente a parede.

A malha foi desenvolvida utilizando o software ANSYS Mesh, empregando o mé-
todo de divisao de elementos e o fator de bias, de modo que o primeiro elemento possuisse
o tamanho calculado pela Equacao 4.1. As Tabelas 4.1a e 4.1b apresentam o nimero
de elementos para cada afastamento e razao de didmetro adimensional, tendo a malha
1 a discretizagao mais grosseira, a malha 2 a discretizagao intermediaria e a malha 3 a

discretizacao mais refinada.

Tabela 4.1 — Numeros de elementos das malhas: (a) D/d = 1,5; (b) D/d = 3,0.

Malha s/d N° de elementos Malha s/d N° de elementos
Malha 1 0,01 69.835 Malha 1 0,03 72.704

Malha 2 0,01 273.398 Malha 2 0,03 262.273

Malha 3 0,01 1.121.523 Malha 3 0,03 1.004.736
Malha 1 0,05 48.235 Malha 1 0,05 64.711

Malha 2 0,05 678.473 Malha 2 0,05 219.702

Malha 3 0,05 198.532 Malha 3 0,05 246.733

Malha 1 0,09 41.217 Malha 1 0,09 55.680

Malha 2 0,09 135.644 Malha 2 0,09 178.490

Malha 3 0,09 543.334 Malha 3 0,09 684.316

(a) (b)

As Figuras 4.1 e 4.2 ilustram a estrutura das malhas adotadas na discretizacao do
dominio computacional. A malha 1 (Figura 4.1) possui uma taxa de crescimento de 1,05,
com refino proximo a parede, como pode ser observado nas Figuras 4.1b e 4.1c. Por outro
lado, a malha 3 (Figura 4.2) possui uma taxa de crescimento de 1,01 e um maior nimero
de elementos em comparagao com a malha 1.

O estudo da independéncia da malha desempenha um papel fundamental em estu-
dos que empregam simulagao numeérica, permitindo avaliar a convergéncia dos resultados
a medida que a malha é refinada. Além disso, deve-se determinar o refino ideal da malha
para capturar com acuracia os fenémenos fisicos de interesse, evitando o uso de malhas
excessivamente refinadas que oneram em demasia o custo computacional.

A analise da independéncia da malha possibilita a identificagdo de pontos sensiveis
no dominio de soluc¢ao, onde variagoes na malha podem afetar significativamente os resul-
tados. Compreender esses pontos criticos é crucial para direcionar recursos e esforcos de
otimizagao. Além disso, o estudo da independéncia da malha é um requisito que deve ser

atendido para entao permitir a validagao dos resultados com dados experimentais.
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Conforme mencionado, a qualidade da malha pode ser avaliada utilizando o Indice
de Convergéncia de Malha (GCI, do inglés Grid Convergence Index) de Roache et al.
(1993), baseado na extrapola¢ao de Richardson (RICHARDSON, 1911) e que permite
quantificar a independéncia dos resultados em relacao a discretizacao do dominio compu-
tacional. O GCI avalia os erros numéricos de malhas com diferentes refinos, fornecendo
uma estimativa da incerteza numérica e verificando se a solu¢ao numérica converge &
medida que a malha é refinada. O GCI emprega resultados obtidos em malhas com dife-
rentes discretizacoes a fim de inferir o resultado que seria obtido caso nao houvesse erro

de truncamento.

Detalhe B

Detalhe A

e o o o o o . o e e e e e o .

(a) Vista completa . . . (E)

(c) Detalhe B
Figura 4.1 — Malha 1 (D/d = 1,5; s/d = 0,09, ¢/d = 1).
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(a) Vista completa (b) Detalhe A

(c) Detalhe B
Figura 4.2 — Malha 3 (D/d = 1,5; s/d = 0,09, e/d = 1).

O calculo do GCI é realizado pela seguinte expressao:

GClys — Fy— 22 : 45
o3~

em que Fg é um fator de seguranga que ¢ igual a 1,25 para uma incerteza de 95% (MECHA-
NICAL ENGINEERS, 2009). Além disso, €93 € o erro relativo do parametro da malha 2
em relagao a malha 3. O parametro rog representa a razao de crescimento do ntimero de
elementos entre a malha 2 e 3, o qual é igual a quatro vezes no presente estudo. Por fim,

p é a taxa de convergéncia dada por:

(i) L6

P In (1)
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onde as variaveis f1,fo e f3 representam os parametros fisicos coletado de cada etapa na
malha simulada.

As simulagoes foram entao realizadas com as malhas indicadas na Tabela 4.1, utili-
zando trés parametros globais para determinar o indice de convergéncia. Esses parametros
foram escolhidos em fungao de suas relevancias no estudo de escoamento em valvulas do
tipo palheta, utilizadas em compressores de refrigeracao, e incluem a area efetiva de forca
adimensional A, a drea efetiva de escoamento adimensional Ag, e a maxima diferenga
de pressao entre a superficie da vélvula e a saida do dominio computacional Ap.

As figuras 4.3 e 4.4 mostram a independéncia dos resultados em relagao a discreti-
zacao do dominio, considerando a distribuicao de pressao sobre a palheta como parametro.

Percebe-se que o refino da malha 2 é suficiente em todas as condi¢des de escoamento.

1200
—— Malhal 10000 —+— Malha 1
1000 —e— Malha 2 ‘ —— Malha 2
—— Malha3 8000 —— Malha 3
800
6000
600
_ 4000
é 400 é
o = 2000
200 0
0 — ~2000
—200 —4000
—400 —6000
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.0 0.2 0.4 0.6 0.8
r/d r/d
(a) s/d = 0.01 e Re = 3.000 (b) s/d = 0.01 e Re = 10.000
400 —— Malha 1 —<— Malha 1
—+— Malha 2 130 ~ Malha2
300 —+— Malha 3 —+— Malha 3
z 100 5
= a 50
0
-100 0
-200
=50
-300
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.0 0.2 0.4 0.6 0.8
r/d r/d
(c) s/d = 0.05 e Re = 10.000 (d) s/d = 0.09 e Re = 10.000

Figura 4.3 — Teste de independéncia de malha; D/d = 1,5.
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-50
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-100
0.00 0.25 0.50 0.75 1.00 1.25 1.50
r/d
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30
—»— Malha 1 100 —— Malha 1
—e— Malha 2
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00
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000 025 050 075 1.00 125 150 000 025 050 075 100 125 1.0
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(b) s/d = 0.05 e Re = 25.000 (c) s/d = 0.09 e Re = 10.000

Figura 4.4 — Teste de independéncia de malha; D/d = 3.

As Tabelas 4.2 e 4.3 apresentam os indices de convergéncia de malha (GCI), Equa-
¢ao 4.5 , expressos em percentagem para os resultados dos parametros globais de interesse.
Todos os parametros apresentam valores de GCI abaixo de 5%, que estao de acordo com
a norma (MECHANICAL ENGINEERS, 2009). Isso indica que a malha intermediaria
¢é suficiente para a solucao do escoamento com pequeno erro de truncamento e que um

refinamento adicional resultaria em um aumento desnecesséirio do custo computacional.
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Tabela 4.2 — GCI para os casos D/d = 1,5.

s/d Re Parametro GCIZ

0.01 3000 Ap 0.0% Tabela 4.3 — GCI para os casos D/d = 3,0.
8:81 2888 ii?* 8:8;2 s/d Re Parametro GCIZ3,
001  10.000 Ap 0,4% 0,03  25.000 Ap 0,1%
0,01  10.000 Aee* 0,0% 0,03  25.000 Aee* 0,1%
001  10.000 Aef* 0,0% 003 25000 Aef* 0,7%
005  10.000 Ap 0,1% 005 25000 Ap 0,0%
0,05 10.000  Aee* 0,0% 0,05 25.000 Aee* 0,0%
0,05 10.000  Aef™ 2,9% 0,05 25.000 Aef” 0,0%
0,09  10.000 Ap 0,3% 0,09  25.000 Ap 0,8%
009  10.000 Ace* 0,1% 0,09  25.000 Ace* 0,3%
0,09  10.000 Aef* 0,2% 009 25000 Aef* 0,5%
0,01 20.000 Ap 0,1% (b)

0,01 20.000 Aee* 0,0%

0,01  20.000 Aef* 0,0%

(a)

4.1.2 Erros iterativos de convergéncia

Os resultados numéricos foram obtidos com o emprego de um critério de convergén-
cia, definido pelo erro absoluto menor que 10* para os parametros globais F, Machpax
e Ap. Além disso, os residuos absolutos devem ser inferiores a 107 para que a simulaco
numérica seja considerada concluida. Assim, em todas as analises diferenciais realizadas,
assume-se que a convergéncia é alcancada quando a variacao relativa de uma dada propri-
edade caracteristica do problema é menor que o critério estabelecido. Para garantir que a
convergéncia foi de fato alcancada, o critério deve ser atendido por 100 iteragoes consecu-
tivas. A consisténcia desse procedimento foi verificada ao se observar que a solucao passou

a apresentar um comportamento convergente monotdnico com o niimero de iteragoes.

4.2 Dimensao do Dominio de solu¢ao

4.2.1 Comprimento do orificio

Um estudo foi realizado sobre a sensibilidade do resultado em relagao ao compri-
mento do orificio da valvula, considerando pequenos afastamentos entre assento e palheta.
Marple et al. (1974) verificaram que o perfil de velocidade perde suas caracteristicas na
entrada do difusor radial, fazendo com que a distribuicao de pressao sobre a palheta nao
seja afetada pelo perfil de velocidade prescrito na entrada do orificio. Ferreira et al. (1989)
analisaram o efeito do perfil de velocidade na entrada do orificio em condi¢oes de baixos
nimero de Reynolds e escoamento incompressivel, corroborando os resultados de Marple
et al. (1974).

O objetivo da presente secao é estender a anélise da influéncia do perfil de ve-

locidade na entrada do orificio, adotando maiores ntimeros de Reynolds e afastamentos
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que aqueles avaliados por Ferreira et al. (1989). Deve ser observado que o aumento do
comprimento do orificio torna os resultados menos sensiveis ao perfil de velocidade na
entrada do orificio, mas com um aumento consideravel do niimero de elementos da malha
e do tempo de processamento computacional. Com o objetivo de reduzir o tempo compu-
tacional, sera proposto um estudo para utilizar um perfil de velocidade nao uniforme em
um comprimento de entrada reduzido.

Nas simulacoes de escoamento compressivel, é recomendavel a utilizacao da con-
dicao de contorno na entrada baseada na vazao de massa m ou no fluxo de massa |,
pV =m/A , conforme indicado por Fluent et al. (2009), visando facilitar a convergéncia
do procedimento iterativo de solugao.

Uma simulagao preliminar do escoamento foi realizada visando a aplicagao da
condicao de contorno de fluxo de massa na entrada do orificio. Nessa simulagao, a condi¢ao
de contorno de fluxo de massa uniforme foi aplicada na se¢do de entrada de um trecho
reto de um duto, resultando em um fluxo de massa variavel na segao de saida do dominio
computacional. Essa condi¢ao de fluxo de massa é entao usada como condi¢ao de contorno
na entrada do orificio da valvula.

O estudo do comprimento minimo do orificio para reduzir o custo computacional
considerou dois afastamentos (s/d = 0,05 e 0,10), dois nimeros de Reynolds (Re = 10.000
e 20.000) e quatro comprimentos de entrada (e = 1d, 5d, 10d e 20d). Conforme Mostra a
Figura 4.5, os perfis de fluxo de massa nao uniforme prescritos em diferentes comprimentos
de orificio praticamente nao afetaram a distribuicao de pressao na palheta em todos os
afastamentos e nimeros de Reynolds avaliados. Portanto, adotaram-se o perfil de fluxo
de massa nao uniforme e comprimento de entrada e = 1d nas demais simulagoes deste

estudo.
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2 2
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Figura 4.5 — Distribuicao de pressao para diversos comprimentos de entrada e perfil de
fluxo de massa variavel; D/d = 1,5.

4.2.2 Extensdo da regido de descarga

Uma vez estabelecido o comprimento de orificio, analisou-se a influéncia da dimen-
sao da regiao de descarga incluida no dominio computacional. Varios autores estudaram
numericamente o escoamento em valvulas sem investigar esse aspecto (Hayashi et al.
(1975); Deschamps et al. (1988); Ferreira et al. (1989); Deschamps et al. (2000); Casa-
nova (2001); Mariani e Prata (2006)). Embora trabalhos mais recentes tenham analisado
o efeito da dimensao da regiao de saida (Colaciti et al. (2007); Ferreira e Gasche (2019);
Fonseca (2021)), apenas a formulagao de escoamento incompressivel foi considerada.

O proposito desta secao é expor os resultados da investigagao sobre a dimensao

adequada para a regiao de descarga, considerando tanto baixos como elevados afasta-
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mentos, abrangendo inclusive regimes de Mach elevados que podem chegar a condi¢oes
supersonicas. Seguindo a Figura 3.1, os casos analisados incluem trés afastamentos (s/d =
0,01, 0,05 e 0,10), quatro comprimentos de descarga (L. = T = 0d, 2d, 4d e 8d) e nimero
de Reynolds de 20.000.

Os resultados mostraram efeitos significativos da dimensao da regiao de saida nos
afastamentos mais elevados (s/d = 0.05 e 0.10), como ilustrado na Figura 4.6 quando
comparados com um comprimento de descarga L. = T = 0d. A diferenga na queda de
pressao em relagao ao comprimento de saida de 0d chega a 15% no caso de afastamento
de s/d = 0.05. No entanto, quando aumenta-se ainda mais a dimensao da regiao de
saida, a diferenca na queda de pressao entre os diferentes comprimentos de saida nao
ultrapassa 1%. Portanto, decidiu-se adotar L = T = 2d nas demais simulacoes, sendo o
melhor compromisso entre acuracia e custo computacional em comparacao com os outros
comprimentos avaliados (4d e 8d), além de proporcionar uma convergéncia mais rapida

do procedimento de solucao.
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Figura 4.6 — Distribuigao de pressao para diversos tamanhos da regido de descarga: D/d
= 1,5; Re = 20.000.

4.3 Validacao dos resultados numéricos

Devido a influéncia da geometria e do niumero de Reynolds na solugao do escoa-
mento, a validacao dos resultados numéricos foi conduzida considerando casos com dis-
ponibilidade de dados experimentais na literatura, com afastamentos inferiores a s/d (<
0,1), altos ntimeros de Reynolds e, em algumas condi¢oes, alcangando elevados nimeros
de Mach local. Essa abordagem busca selecionar condig¢oes representativas do escoamento
em valvulas palheta, com os dados experimentais da literatura proporcionando uma base
solida para a validagao dos resultados numéricos do presente estudo.

Com base nos critérios estabelecidos e ap6s uma extensa revisao da literatura,
dados experimentais de Gasche et al. (2014) e de Eisenberg e Deschamps (2015) foram
adotados, abrangendo quatro afastamentos (s/d = 0,01, 0,03, 0,05, 0,09), duas relagdes
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de didmetro (D/d = 1,5 e 3) e quatro ntumeros de Reynolds (Re = 3.000, 10.000, 20.000
e 25.000).

Gasche et al. (2014) indicaram as incertezas associadas as suas medigoes, sendo de
+ 0,3% para s/d, £ 0,2% para numero de Reynolds e + 1% para a pressao na palheta.
Ja no estudo de Eisenberg e Deschamps (2015), as incertezas foram de 0,63% para o
numero de Reynolds e 3,75%, 2,32% e 1,80% para os afastamentos s/d de 0,03, 0,05 e
0,09, respectivamente.

Dois modelos de turbuléncia foram testados para a previsao do escoamento na
geometria simplificada de valvula palheta: (i) modelo de RNG k- ¢ de Orszag et al. (1993),
também adotado por Deschamps et al. (2000), Casanova (2001), Colaciti et al. (2007),
Ferreira e Gasche (2019); (ii) modelo k — w SST de Menter (1994), também aplicado por
Colaciti et al. (2007) e Ferreira e Gasche (2019). Resultados numéricos da distribuigao de
pressao no disco frontal obtidos com os dois modelos de turbuléncia sao comparados com
dados experimentais nas Figuras 4.7, 4.8 e 4.9 para ntumeros de Reynolds 10.000, 20.000
e 25.000, respectivamente, e duas relagdes de diametro (D/d = 1,5 e 3,0).

Os modelos de turbuléncia preveem de forma satisfatoria a distribuicao de pressao
sobre o disco frontal, com algum desvio apenas para o maior afastamento (s/d = 0,09).
A determinac¢ao do modelo mais adequado para a anélise do escoamento foi realizada
a partir da comparacao entre resultados numéricos e experimentais de areas efetivas de
forca e de escoamento (A% e AZ,) mostrada na Tabela 4.4. A partir dessa comparacao, a
escolha do modelo de turbuléncia para a determinacao dos parametros de desempenho de
valvulas foi realizada de acordo com a geometria e regime de velocidade do escoamento,

da seguinte forma:

(i) Para D/d = 1,5 es/d < 0,05, o modelo RNG apresenta maior concordancia

com os dados experimentais.

(i) Para D/d = 1,5 e s/d > 0,05, o modelo que resulta em melhor concordancia
dependera do nimero de Reynolds (Re). Se Re >20.000, o modelo RNG se

mostra mais adequado.

(iii) Para D/d = 3, os resultados com o emprego do modelo RNG apresentaram
a melhor concordancia com os dados experimentais em todos os afastamentos

analisados

Essas conclusoes fornecem uma direcao clara sobre a escolha dos modelos de tur-
buléncia de acordo com a geometria e regime de velocidade do escoamento em vélvulas

tipo palheta.



Capitulo 4. Verificagao e validagdo do modelo numérico 43

10000 —— RNG 600 —— RNG
— ST —— SST
- o Experimental
o E tal p
7500 xperimenta 400
5000
200
E 2500 E
=% A 0
0 oo
-2500 -200
-5000
-400
=7500
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.0 0.2 0.4 0.6 0.8
r/d r/d
(a) s/d = 0,01 (b) s/d = 0,04
— RNG
—— SST
150 o Experimental
100
<
&,
&~ 50
0
=50
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8
r/d
(c) s/d =0.09

Figura 4.7 — Resultados numéricos e experimentais de distribui¢do de pressao: D/d = 1,5;

Re = 10.000.

Tabela 4.4 — Diferenca entre os modelos de turbuléncia e os experimentos.

RNG k—¢ k—w SST
s/d D/d Re Aeffina Aeefna Aefggr Aeefgr
0,01 1,5 10.000 3% 2% 8% 1%
0,04 1,5 10.000 6% 2% 13% 1%
0,09 1,5 10.000 11% 0% 8% 6%
0,01 1,5 20.000 1% 2% 7% 3%
0,04 1,5 20.000 6% 4% 3% 1%
0,09 1,5 20.000 17% 7% 3% 2%
0,03 3 25.000 51% 5% 22% 4%
0,05 3 25.000 14% 1% 383% 3%

0,09 3 25.000 22% 3% 52% 6%
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Figura 4.8 — Resultados numéricos e experimentais de distribui¢ao de pressao: D/d = 1,5;
Re = 20.000.
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Figura 4.9 — Resultados numéricos e experimentais de distribui¢ao de pressao: D/d = 3,0;
Re = 25.000.
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Este capitulo apresenta os resultados da analise dos efeitos da razao de diametros,
do nuimero de Reynolds, da compressibilidade e da hipotese de gas ideal sobre as areas
efetivas de escoamento e de forga, as quais sao comumente empregadas para avaliar a
vazao em valvulas e a dinadmica da palheta.

Conforme mostra a Tabela 5.1, os estudos consideraram ntmeros de Reynolds,
Re, de 2.000 até 80.000, trés razoes de diametros (D/d = 1,2, 1,5 e 3) e afastamentos
adimensionais s/d variando entre 0,01 e 0,10. Seguindo as observagdes na validagao dos
resultados numéricos do capitulo 4, o modelo de turbuléncia k - w SST foi empregado
para a simulagao dos escoamentos nas geometrias D/d = 1,2 e 1,5 com s/d > 0,05 e Re >
20.000. Nas demais condic¢oes, o modelo modelo RNG k - ¢ foi adotado, incluindo todos
os regimes de velocidade para D/d = 3. O ar foi considerado como fluido de trabalho,
com a sua temperatura na entrada do orificio fixada em 293,15 K e a pressao atmosférica

prescrita na saida regiao de descarga.

Tabela 5.1 — Geometrias e nimeros de Reynolds dos escoamentos.

s/d D/d Re

001 12,15e3  2.000, 4.000 e 8.000

003 12,15e3  6.500, 13.000 e 26.000
005 12,15e3  11.500, 23.000 e 46.000
0,10 1,2,15e3  19.000, 38.000 e 76.000

A sele¢ao dos numeros de Reynolds adotados para cada uma das aberturas da
valvula s/d foi baseada em dados de simula¢do de um compressor em uma condi¢ao
de operacao tipica de refrigeracao doméstica. A curva em azul da Figura 5.1 mostra a
variagdo do nimero de Reynolds de acordo com a abertura s/d, limitada em s/d = 0,10
pelo escopo do presente trabalho. As curvas em laranja e verde representam dois niimeros
de Reynolds testados para cada afastamento, um deles sendo o dobro e o outro a metade
do valor indicado pela curva azul.

Finalmente, os fluidos refrigerantes R134a, R290 e R600a foram empregados para
investigar eventuais diferencas entre os resultados para formulagoes de gas ideal e real,
considerando temperaturas e pressoes tipicas de condi¢oes de operagao de compressores

de sistemas de refrigeracao.

5.1 Efeito da razio de didmetros e do niimero de Reynolds na A},

A vazao tedrica 1y}, do escoamento através de valvulas representa a vazao maxima
que seria alcancada para a condicao de escoamento compressivel isentropico através da

area de passagem do orificio da valvulas Ay, ou seja:
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Figura 5.1 — Namero de Re em relagao ao afastamento de um compressor real.

g, = (PV)sAo 5.1

A area efetiva de escoamento Aee representa a correcao necessaria na area geomé-

trica do orificio da valvula A, de forma a fornecer a vazao real:

Ih — (pv)sAee 52

Assim, a area efetiva do escoamento expressa o quao distante da condigao isentropica o
escoamento através da valvula esta. De acordo com as equagoes 5.1 e 5.2, a area efetiva

2

adimensional Af, é

m Aece

Al = m_th = . 5.3
sendo portanto sempre menor que 1, e algumas vezes também referenciada como coefici-

ente de descarga Cgq.
A Figura 5.2 apresenta as curvas das areas efetivas de escoamento na valvula para
trés razoes entre os didmetros da palheta e do orificio de alimentagao (D/d = 1,2; 1,5
e 3,0) em fun¢ao do ntmero de Reynolds em quatro aberturas (s/d = 0,01; 0,03; 0,05 e
0,10). Por exemplo, considerando o menor afastamento s/d = 0,01, as areas efetivas do
escoamento para todas as relagoes de diametro D/d e numeros de Reynolds sdo menores
que 4% (Af. < 0,04) da area geométrica do orificio da valvula A,. Como esperado, o
atrito viscoso tende a diminuir & medida que o afastamento s/d aumenta e, assim, as

areas efetivas do escoamento aumentam. Como pode ser observado na Figura 5.2d para
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s/d = 0,10, as areas efetivas de escoamento sao menores que 36% (A, < 0,36) da area
do orificio.

Para o afastamento s/d = 0,01, observa-se que as areas efetivas de escoamento
diminuem com a razao de didmetro (D/d) e aumentam com o ntimero de Reynolds. Por
outro lado, nos afastamentos s/d = 0,03, 0,05 e 0,10, percebe-se que Af, aumenta com
D/d, mas é muito pouco afetada pelo nimero de Reynolds. As diferengas desses efeitos
distintos sobre A}, sdo explicadas a seguir considerando os afastamentos s/d = 0,01 e
0,05.
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0.16 Re = 26.000
0.03 \
0.12 [—
*<3 0.02 & //"
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D/d D/d
(a) s/d = 0,01 (b) s/d = 0,03
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Re = 46.000 Re = 76.000
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Figura 5.2 — Efeito da razao de diametro e Reynolds sobre area efetiva de escoamento.

Inicialmente, deve-se perceber que para uma dada vazao, a menor area efetiva
de escoamento ocorre para a relacao de didmetro que requer maior energia mecanica na
entrada do orificio, ou seja, a condicao que menos aproveita a energia para promover o

escoamento ou, em outras palavras mais se afasta da condicao de escoamento isentropico.
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A energia mecanica da entrada do orificio pode ser avaliada a partir da pressao de estag-
nacao sobre no centro da palheta (r/d = 0 para o disco frontal). Nesse sentido, a Figura
5.3a preparada para s/d = 0,01 e Re = 2.000 mostra claramente que o escoamento através
da valvula com D/d = 3,0 demanda mais energia na entrada do orificio para fornecer a
mesma vazao das geometrias com D/d = 1,2 e 1,5, resultando na menor area efetiva de
escoamento indicada na Figura 5.2a. Por outro lado, o oposto ocorre em maiores afasta-
mentos, conforme pode ser visto na Figura 5.3b, e o requerimento de energia diminui com

o aumento da razao de didmetros D/d.

2200 60
—=— D/d=3 —=— D/d=3
—— D/=1,5

1800 —— D/d=1,2

1400 7 7

&, 1000 !
600
200 ~
. .
_208.00 0.25 0.50 0.75 1.00 1.25 1.50 748.00 0.25 0.50 0.75 1.00 1.25 1.50
r/d r/d
(a) s/d = 0,01; Re = 2.000 (b) s/d = 0,05; Re = 46.000

Figura 5.3 — Distribuicao de pressao sobre a palheta.

A fim de explicar os efeitos opostos observados na Figura 5.3, deve ser observado

que a energia requerida pelo o escoamento compressivel na entrada das diferentes geome-

trias (D/d e s/d) de valvulas, Ey;,, pode ser estimada pela soma da destruigao de exergia

no escoamento, =), € da energia cinética na saida da valvula, K, ou seja:

Ein - -;-_lost + K 5.4

O teorema de Gouy-Stodola permite quantificar destruicio de exergia Zjq no
escoamento através de um sistema aberto através da geracao de entropia no seu interior,

com referéncia a uma temperatura de reservatorio To:

Zlost = ToSg = Tot(Sout — Sin) 5.5

Por sua vez, a energia cinética disponivel na saida da vélvula é dada por

K — m-out 5.6
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A Figura 5.4 apresenta curvas da energia cinética na saida da valvula, destruicao de
exergia no escoamento e energia fornecida na entrada da valvula em funcao da relagao de
didmetros D /d para dois afastamentos: s/d = 0,01 (Figura 5.4a) e s/d = 0,05 (Figura 5.4b).
Em ambos os afastamentos, verifica-se que a destruicéo de exergia Z}.s aumenta com D /d,
devido ao aumento da taxa de dissipacao viscosa originado pelo maior comprimento do
difusor radial na regiao r/d > 0,5. No entanto, a energia cinética na saida da valvula K
diminui com o aumento da razao D/d uma vez que a area de saida aumenta com o raio
e, assim, reduzindo a velocidade pela conservacao da massa.

Apesar das mesmas tendéncias mostradas na Figura 5.4 para Z),4 ¢ K em funcio
do aumento da relagdo de didmetros D/d, em pequenos afastamentos s/d = 0,01 a taxa
de aumento de —;_lost é maior que a taxa de diminuicdo de K e, portanto, o requerimento
de energia na entrada aumenta. O oposto ocorre no afastamento s/d = 0,05. Isso explica

as tendéncias observadas para as areas efetivas de escoamento A%, na Figura 5.2.

1.0
250
—— Energia fornecida
—=— Destruigdo de exergia
0.8 . S
200 Energia cinética
0.6
= Energia fornecida — 150
z - z
= —=— Destruigao de exergia =
o —— Energia cinética mg
0.4 100
0.2 50
0.0
1.0 1.5 2.0 25 3.0 Ol.0 1.5 2.0 2.5 3.0
D/d D/d
(a) s/d = 0,01; Re = 2.000 (b) s/d = 0,05; Re = 46.000

Figura 5.4 — Curvas de requerimento de energia em diferentes geometrias de escoamento.

O efeito do numero de Reynolds sobre a area efetiva de escoamento é significativo
no afastamento s/d = 0,01, conforme mostra a Figura 5.2, mas muito pequeno nos maiores
afastamentos (s/d = 0,03; 0,05 e 0,10), com variagdes menores que 3%, conforme indicado
na Tabela 5.2. Portanto, a discussao dos resultados sera restrita ao afastamento s/d =
0,01.

A Figura 5.5 ilustra as curvas de distribuigao de pressao na palheta e o requerimento
de energia para D/d = 3 e s/d = 0,01, em func¢do do nimero de Reynolds. Observa-se na
Figura 5.5a que o escoamento demanda mais energia na entrada da valvula para Re =
2.000, em comparagao ao que seria necessario caso o escoamento fosse isentropico. Além

disso, como mostra a Figura 5.5b, a energia cinética na saida do difusor radial é proxima a
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Tabela 5.2 — Variagao das A}, em func¢ao ntmero de Reynolds.

D/d  Re AA?, D/d  Re AA?,
1,5 2.000 12% 1,5 6.500 2%
1,5 4.000 6% 1,5 13.000 0%
1,5 8.000 - 1,5 26.000 -

1,2 2.000 7% 1,2 6.500 1%

1,2 4.000 4% 1,2 13.000 0%

1,2 8.000 - 1,2 26.000 -

3,0 2.000 21% 3,0 6.500 3%

3,0 4.000 13% 3,0 13.000 1%

3,0 8.000 - 3,0 26.000 -
(a) s/d = 0,01 (b) s/d = 0,03

D/d  Re AA?, D/d  Re AA?,
15 11.500 1% 15 19.000 1%
1,5 23.000 0% 1,5 38.000 1%
1,5 46.000 - 1,5 76.000 -

1,2 11.500 0% 1,2 19.000 0%
1,2 23.000 2% 1,2 38.000 1%
1,2 46.000 - 1,5 76.000 -
3,0 11.500 0% 3,0 19.000 1%
3,0 23.000 1% 3,0 38.000 1%
3,0 46.000 - 3,0 76.000 -

(c) s/d = 0,05 (d) s/d = 0,10

zero para Re = 2.000, indicando que as irreversibilidades devido ao atrito viscoso dominam

quase que inteiramente o requerimento de energia na entrada da valvula.

35
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Figura 5.5 — Escoamento através da valvula: D/d = 3; s/d = 0,01.
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5.2 Efeito da razéo de didmetros e do niimero de Reynolds na A’

A area efetiva de forga Aqr pode ser entendida como a area que quando multiplicada
pela diferenca de pressao entre a saida e a entrada do escoamento Ap fornece a forca F

exercida sobre a palheta pelo carregamento de pressao originado pelo escoamento, ou seja,

F = ApA,s 5.7

Essa area indica o quao efetiva é a diferenca de pressao em gerar a forga para a

dindmica da palheta. A area efetiva de forca adimensional é expressa por
=2t 58
(6]

A Figura 5.6 apresenta as variagoes das areas efetivas de forca adimensional para
trés razoes de diametros (D/d = 1,2; 1,5 e 3,0), quatro afastamentos (s/d = 0,01; 0,03;
0,05 e 0,10) e diferentes ntimeros de Reynolds.

Observa-se que a érea efetiva de forga aumenta com D/d quando o afastamento é
s/d = 0,01 e diminui nos demais afastamentos. Verifica-se também que a éarea efetiva de
forca diminui com o aumento do nimero de Reynolds em praticamente todos os afasta-
mentos e relagao de diametros. A fim de entender os efeitos distintos sobre A%, devido &
abertura s/d da valvula, a discussdo a seguir sera focada nos afastamentos s/d = 0,01 e
0,05.

A Figura 5.7 mostra as distribui¢es de pressao sobre a palheta, normalizadas pela
pressao de estagnacao em r/d = 0,0, para as trés razoes de didmetros e dois afastamentos
(s/d = 0,01 e 0,05). Considerando inicialmente s/d = 0,01 e Re = 4.000, nota-se que a
pressao é negativa na entrada do difusor radial (r/d = 0,5), ou seja, abaixo da pressao da
regiao de descarga. No caso da relagao D/d = 3,0, a pressao recupera valores positivos ao
longo do difusor radial e decai até alcancgar a pressao da regiao de descarga. Por outro lado,
para as razoes D /d menores, a queda de pressao na entrada do difusor é mais pronunciada
e praticamente nao hé recuperagao de niveis de pressao positivos.

Para explicar a queda de pressao na entrada do difusor radial (r/d = 0,5), utiliza-se
a equagcao da conservacao da energia na forma especifica, desprezando a energia potencial:

2 2
%+%%+V§+hlm 5.9

onde p1/p e p2/p representam o trabalho especifico devido a pressao na entrada e
na saida do difusor, respectivamente, expressa na base manométrica em relagao a pressao
na regiao de descarga da valvula. Adicionalmente, V% /2 e V% /2 sdo as energias cinéticas
especificas na entrada e na saida do difusor radial, respectivamente. Finalmente, hj,, é a
perda de carga especifica associada a conversao da energia mecénica em energia térmica
pela acao do atrito viscoso. Na equagao (5.9), adotou-se a hipotese de que p1 =~ pa. Assim,

pode-se escrever:
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Figura 5.6 — Efeito da razao de diametro e Reynolds sobre area efetiva de forga.

5.10

Aplicando a equacao da conservacao da massa entre a entrada e a saida do difusor,

viA] = voAyg 5.11
Da relacao de areas
Ay D
— == 5.12
A d

obtém-se
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Figura 5.7 — Carregamento de pressao sobre a palheta.

+ hlm 5.13

Observa-se que a queda de pressao na entrada do difusor radial é resultado da perda de
carga e da variacao da energia cinética entre as se¢oes de entrada e saida. Assim, quanto
menor for a energia cinética na saida, como é o caso do escoamento na valvula com D/d
= 3, mais negativa seré a pressao na entrada do difusor, sendo a perda de carga um fator
que atenua essa queda de pressao para valores negativos. De fato, a perda de carga é
justamente o mecanismo fisico que faz com que o carregamento de pressao mostrado na
Figura 5.7b para D/d = 3 recupere valores positivos.

A Tabela 5.3 apresenta uma estimativa da pressao para pj na entrada do difusor
em fungao da variacao da energia cinética e da perda de carga no difusor (r/d > 0,5),
considerando ntimero de Reynolds Re = 4.000 e afastamento s/d = 0,01 para as trés

razoes de diametros D/d.

Tabela 5.3 — Valores dos termos da equagao (5.13): Re = 4.000 e s/d = 0,01.

D/d pifPal p% [1-(5)°][Pal  phum[Pal

1,2 476 -458 933
1,5 689 -867 1.566
3,0 1.150 -1.415 2.565

Assim, apesar do primeiro termo da equacao (5.13) sempre representar uma con-
tribuicao negativa para o valor de para py, a perda de carga na regiao difusora tende a
recuperar valores positivos de pressao a medida que D/d aumenta, aumentando a forga

F sobre a palheta para uma dada diferenca de pressao Ap, conforme evidenciado pelo
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aumento da area efetiva de forga na Figura 5.6a. Em outras palavras, para razdes D/d
maiores, a perda de carga ao longo do difusor favorece o aumento da éarea efetiva de forca,
tornando o sistema mais eficiente em converter a diferenca de pressao em forga na palheta.

A Figura 5.6 mostra que as curvas de area efetiva de for¢a diminuem com o aumento
da razao de diametro D/d nos maiores afastamentos s/d (= 0,03; 0,05 e 0,10). A fim de
explicar os carregamentos de pressao para s/d = 0,05 mostrado na Figura 5.6b, adota-se
novamente a equagao da energia escrita para unidades de pressao. Uma vez que a pressao
na entrada do difusor radial depende das variacoes da energia cinética e da perda de
carga no escoamento, deve-se analisar esses parametros no difusor radial para explicar
a redugao da area efetiva em relacdo a D/d observada na Figura 5.6c. Nesse sentido, a
Tabela 5.4 mostra que a pressao na entrada do difusor diminui & medida que a razao
de didmetro aumenta, com a perda de carga nao sendo suficientemente para recuperar
valores positivos de pressao ao longo do difusor, reduzindo assim a forca sobre a palheta

e o0 mesmo acontecendo com a area efetiva de forca.

Tabela 5.4 — Valores dos termos da equagao (5.13): Re = 23.000 e s/d = 0,05.

D/d pifPal p% [1-(3)°][Pal  phum[Pal

1,2 1.306 780 526
1,5 415 =724 1.138
3,0 -270 -2.076 1.805

A Figura 5.6 também mostra que a area efetiva de forca diminui com o aumento
do Reynolds, independente do afastamento s/d e da razao de diametros D/d, sendo que
esse efeito ¢ mais significativo no menor afastamento s/d = 0,01 e na maior razao de
diametros D/d = 3. Para compreender o efeito de Re na érea efetiva de forga, analisa-~se o
carregamento de pressao sobre a palheta, adimensionaliazada pela pressao de estagnacao
em r/d = 0, conforme ilustrado na Figura 5.8 para s/d = 0,03 e D/d = 3. Essa adimensio-
nalizagao permite observar a proporcionalidade entre o carregamento de pressao positivo
na regiao central da palheta (r/d < 0,5) e o carregamento de pressao negativo na regiao
do difusor (r/d > 0,5), cuja magnitude aumenta com o ntimero de Reynolds e chegando
até mesmo a originar uma forga resultante negativa para Re = 26.000, como indicado na
Figura 5.6b.

A equagao (5.13) pode ser novamente usada para explicar esse fenomeno. A Figura
5.8 e a Tabela 5.5 mostram que variagao negativa da energia cinética na regiao do difusor
aumenta consideravelmente com o ntimero de Reynolds, enquanto a perda de carga nao

aumenta na mesma proporgao.

5.3 Efeito de compressibilidade na A7, e A%,

Esta secao apresenta os resultados da investigacao do efeito da compressibilidade

do gas sobre as dreas efetivas de escoamento e de forga (Ag, e AY) da valvula. Deve
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1.0 —=— Re=6.500
Re = 13.000
—— Re=26.000
0.51
0.0
-0.5
[
~1.01

000 025 050 075 100 125 150
r/d

Figura 5.8 — Carregamento de pressao na palheta: s/d = 0,03; D/d = 3.

Tabela 5.5 — Valores dos termos da equacao (5.13): D/d = 3 e s/d = 0,03.

Re  mlPal p% [1-(3)°][Pal  phuw[Pal

6.500 -37 -437 419
13.000  -209 -1.775 1.565
26.000 -1.119 -7.164 6.049

ser observado que as analises dessas areas efetivas nas segoes anteriores foram realizadas
com o emprego da formulacao de fluido compressivel. De fato, em condi¢oes de operacao
tipicas de compressores de refrigeracao, o numero de Mach no orificio de passagem pode
ser maior que 0,3 e valores ainda maiores podem ser observados na entrada do difusor
em pequenas aberturas da valvula. No entanto, praticamente todos os estudos disponiveis
na literatura adotam a hipotese de fluido incompressivel, justificando assim a presente
investigagao desse aspecto em detalhes.

O procedimento adotado foi inicialmente simular escoamentos com ntmero de
Mach maximo local acima de 0,3, geralmente observado na entrada do difusor radial,
usando formulagao de fluido compressivel. Em seguida, prescreveu-se a densidade na en-
trada do orificio a partir do resultado dessa simulacao, resolvendo novamente o escoamento
com formulagao incompressivel para a mesma vazao de massa.

A selecao dos escoamentos com niimeros de Mach maximo local maior que 0,3 foi
realizada com a seguinte expressao para bocal convergente e divergente com um fator de

correcao previamente verificado numericamente:
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uRew

4ps,/YRT

onde u é a viscosidade dindmica, Re é o nimero de Reynolds na entrada do orificio, w

5.14

Mmax -

(=1,7) & o fator de corregao, p ¢ a densidade atmosférica do fluido, s ¢ o afastamento
entre o assento e a palheta, y é o coeficiente adiabatico, R é a constante do gas e T é a
temperatura na entrada do orificio.

Essa expressao permite estimar o Mach méaximo local com erro maximo de 2%
em relacao aos resultados numéricos. A Figura 5.9 apresenta os valores de Mach maximo
local obtidas da equagao (5.14), em funcao do afastamento adimensional s/d e diferentes
numeros de Reynolds Re. Observa-se que valores de Mach maximo > 4 podem ocorrer
para afastamentos de 0,01 para o caso de numero de Reynolds Re = 80.000.

O codigo Fluent adotado nesse trabalho usou o método “pressure-based”, sendo ca-
paz de resolver escoamentos compressiveis até Mach méximo de 2. Portanto, considerando
essa limitacao do codigo, selecionaram-se casos em que o nimero de Mach maximo esti-
vesse entre 0,3 e 2,0, os quais estao indicados na Tabela 5.6 para diferentes afastamentos

e relagao de diametros com os seus respectivos niimero de Reynolds.

5.0
—— Re=10000
431 Re = 14000
4.01 —— Re=20000
—— Re =30000
3.5 —— Re = 40000
i Re = 80000
5 2.5
<
p=
2.0
1.51 Regido de interesse
1.0
05 '\
0‘8 , : ‘ E— —
01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06
s/d

Figura 5.9 — Mach maximo local analitico

Tabela 5.6 — Geometrias e numeros de Reynolds dos escoamentos.

s/d D/d Re

001 12el,5 10.000, 14.000 e 20.000
0,02 1,2e1,5 20.000, 30.000 e 40.000
0,04 1,2e1,5 40.000, 60.000 e 80.000
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As Figuras 5.10 e 5.11 mostram o efeito da compressibilidade do fluido sobre a
area efetiva de escoamento para os afastamentos s/d e nimero de Reynolds Re indicados
na Tabela 5.6. Além disso, essas figuras também mostram os valores do naumero de Mach
maximo local obtidos da simulagao do escoamento, todos maiores que 0,5.

Observa-se que as areas efetivas de escoamento obtidas com a formulagao compres-
sivel nao apresentam dependéncia com o ntiimero de Reynolds, ao contrario dos resultados
obtidos com a formulagdo incompressivel, que mostram um aumento de A}, com o ni-
mero de Reynolds. Além disso, percebe-se que as diferencas entre os resultados das duas
formulacoes aumenta a medida que o niimero de Mach maximo local aumenta.

O efeito de compressibilidade sobre as éareas efetivas de escoamento é uma con-
sequéncia da modificacao do campo de velocidade devido a alteracao da densidade do
fluido principalmente na entrada do difusor radial, onde ocorre aceleracao significativa
do escoamento. Por sua vez, essa aceleragao ¢ associada com a reducgao local da pressao,
reduzindo a densidade do fluido e, assim, intensificando ainda mais a aceleracao do esco-
amento. Esse efeito da variacao da densidade nao é previsto com a formulacao de fluido
incompressivel e essa é a razao das maiores areas efetivas de escoamento, uma vez que o
atrito viscoso é menor em niveis menores de velocidade.

A Figura 5.12 apresenta as linhas de corrente e suas magnitudes de velocidade
obtidas das simula¢oes com formulagoes compressivel e incompressivel, considerando ni-
mero de Reynolds Re = 80.000, afastamento s/d = 0,04 e razao de diametros D/d = 1,5,
demonstrando claramente os niveis mais elevados de velocidade na simulacao de fluido
compressivel.

A Figura 5.13 mostra as distribuigoes de pressao ao longo da palheta previstas com
o emprego das duas formulagoes. A pressao mais elevada na regiao central da palheta (r/d
< 0,5) e a queda mais acentuada da pressao na entrada do difusor (r/d = 0,5) previstas
com a formulagao compressivel é uma consequéncia dos niveis mais elevados de velocidade
mostrados na Figura 5.12. Vale destacar que o resultado da formulagao compressivel, para
D/d =1,5,s/d = 0,04 e Re = 80.000, indica escoamento supersonico na entrada do difusor,
com Mach méaximo local de 1,3.

A condigao de escoamento supersonico e gradiente adverso de pressao no difusor
radial origina uma onda de choque no escoamento, caracterizada por variagoes bruscas
de pressao, densidade e temperatura. A Figura 5.13 mostra a presenca de uma onda de
choque através da variacao brusca de pressao na entrada do difusor e a Figura 5.14 mostra
o efeito desse choque na distribuicao de pressao através da alteracao da declividade da
curva em r/d = 0,6.

As Figuras 5.15 e 5.16 apresentam os resultados das areas efetivas de forca para
duas relagoes de diametro (D/d = 1,2 e 1,5) e trés afastamentos (s/d = 0,01, 0,02, 0,04),
em funcao do niimero de Mach maximo local associado com a especificacao do niimero de

Reynolds, considerando formulagdes compressivel e incompressivel.
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Figura 5.10 — Efeito da compressibilidade do fluido sobre a area efetiva de escoamento;
D/d = 1.5.

Através da Figura 5.15, observa-se uma tendéncia de diminui¢ao da area efetiva
de for¢a com o aumento do ntumero de Reynolds nos afastamentos s/d = 0,01 e 0,02, néo
havendo também diferenga significativa entre os resultados para formulacoes incompres-
sivel e compressivel. Contudo, os resultados das duas formulac¢oes sao bem distintos para
o afastamento s/d = 0,04, com a tendéncia de aumento da area efetiva de forga com o
ntimero de Reynolds para a formulagao compressivel.

Ao contrario do observado na Figura 5.15 para a relagdo D/d = 1,5, os resultados
para a relacdo D/d = 1,2 na Figura 5.16 mostram algum efeito de compressibilidade sobre
as areas efetivas nos afastamentos s/d = 0,01 e 0,02, e praticamente nenhum efeito no
afastamento s/d = 0,04.

O aumento da area efetiva de for¢a verificada em s/d = 0,04 para D/d = 1,5
(Figura 5.15¢) pode ser atribuido & mudanga do carregamento de pressao sobre a palheta,

o qual é func¢ao da variacao da energia cinética e da perda de carga no difusor radial. Como
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Figura 5.11 — Efeito da compressibilidade do fluido sobre a area efetiva de escoamento;
D/d =1.2.

mencionado anteriormente, a area efetiva de for¢a pode ser entendida como sendo a eficacia
da diferenca de pressao em gerar forca sobre a palheta. Assim, a fim de compreender os
resultados da Figura 5.15¢ para s/d = 0,04 com D/d = 1,5, recorre-se as distribuigoes de
pressao sobre a palheta mostradas na Figura 5.17.

Nesse gréafico observa-se a maior pressao de estagnacao para a formulagao com-
pressivel na regiao denotada R1. Além disso, o carregamento de pressao na regiao R2 na
regiao 0,4 < r/d < 0,5 também representa uma contribui¢ao positiva para a maior magni-
tude da for¢a na formulagao de escoamento compressivel. Assim, apesar do carregamento
obtido com a formulacao de escoamento compressivel para a regiao R3 atuar para reduzir
a magnitude da forga, o ganho liquido de forca ¢ maior que o aumento da diferenca de
pressao Ap e, assim, a area efetiva de forca é maior na formulagao compressivel, conforme
mostra a Tabela 5.8.

Finalmente, a Tabela 5.7 apresenta uma sintese das diferencas percentuais dos
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Velocity [m s*-1]

0.0 95.2 190.5 285.7 380.9

@) Formulagio compresssivel (b) Formulagdo incompresssivel

Figura 5.12 — Linhas de corrente e magnitude de velocidade do escoamento: Re = 80.000;
s/d = 0,04 e D/d = 1,5.

resultados de A}, e A;‘f obtidos das simulagoes com formulagao compressivel em relagao

aos resultados da formulagao incompressivel.
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[Pa]

Pressure

-3368.5 18688.2 40744.8

-25425.2

-47481.8

Figura 5.13 — Campo de pressao do escoamento: Re = 80.000; s/d = 0,04 e D/d = 1,5.
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Figura 5.14 — Distribuigao de pressao sobre a palheta: Re = 80.000; s/d = 0,04 e D/d =

1,5.
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Figura 5.15 — Efeito da compressibilidade do fluido sobre a éarea efetiva de forga; D/d =

1.5.

Tabela 5.7 — Diferencas percentuais entre os resultados das formulagoes compressivel e
incompressivel (C/I) para forca F, diferenga de pressao Ap e area efetiva de

forca A%.

Re  4pC/I FC/I A%C/I
10.000 11%  12% 0%
14.000  20% = 21% 1%
20.000  34% 34% 0%
20.000 11% 11% 0%
30.000 22% @ 22% 0%
40.000  35%  36% 1%
40.000 11%  14% 4%
60.000 22%  29% 9%
80.000 33%  43% 14%
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Figura 5.16 — Efeito da compressibilidade do fluido sobre a éarea efetiva de forga; D/d =
1.2.
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Figura 5.17 — Carregamento de pressao na palheta: D/d = 1,5; s/d = 0,04; Re = 80.000.
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Tabela 5.8 — Diferencas percentuais entre os resultados das formulagoes compressivel e

incompressivel para areas efetivas de forga e de escoamento (A&, e A%;).

s/d

Re

*
Aee

*
Aef

0,01
0,01
0,01
0,02
0,02
0,02
0,04
0,04
0,04

10.000
14.000
20.000
20.000
30.000
40.000
40.000
60.000
80.000

6%
12%
22%

6%
13%
21%

5%
10%
16%

0%
1%
1%
1%
2%
3%
0%
1%
0%

(a) D/d = 1,2

s/d Re Ay, A%
0,01 10.000 6% 0%
0,01 14.000 12% 1%
0,01 20.000 22% 0%
0,02 20.000 6% 0%
0,02 30.000 13% 0%
0,02 40.000 23% 1%
0,04 40.000 6% 4%
0,04 60.000 13% 9%
0,04 80.000 22% 14%
M) D/d — 1,5



Capitulo 5. RESULTADOS E DISCUSSOES 66

5.4 Efeito das propriedades de gas real

Esta secao apresenta os resultados de uma investigacao sobre o efeito das proprieda-
des termodinamicas de fluidos refringentes (R600a, R134a, R290) usados em compressores
de sistemas de refrigeracao em relacao a formulacao de gés ideal adotada nas segoes ante-
riores ao se escolher o ar como fluido de trabalho. O escoamento através das valvulas foi
caracterizado pelos niimeros de Reynolds em funcao da abertura da véalvula (Figura 5.18),
avaliados com o emprego do codigo de simulagao GT-Suite (MANUAL et al., 2012). A
analise foi realizada para uma relagao de diametro (D/d = 1,2) e trés afastamentos (s/d
= 0,01, 0,03 e 0,05) cada um com seu correspondente nimero de Reynolds. Os resultados
na Figura 5.19 indicam que nao hé efeito significativo das propriedades termodinamicas
desses fluidos refrigerantes, modelados como gases reais, sobre Ag, e A%, sendo possivel

adotar a a formulacao de gas ideal.

40000

35000
30000
25000

& 20000
15000
10000

5000

8.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10
s/d

Figura 5.18 — Numero de Reynolds de acordo com a abertura da valvula.
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Figura 5.19 — Resultados de areas efetivas de escoamento e de forga, considerando fluidos
refrigerantes.



68

6 CONCLUSOES

O projeto de valvulas tipo palheta é uma etapa fundamental visando a eficiéncia
termodindmica e a confiabilidade de compressores de sistemas de refrigeracao. A carac-
terizagao do desempenho desse tipo de valvula é geralmente realizada através da area
efetiva de escoamento, Aee, € da area efetiva de escoamento, Ay, as quais sao afetadas
pela geometria e regime de velocidade do escoamento.

Esta dissertacao apresentou uma analise numérica, com validacao experimental da
literatura, do escoamento em uma geometria simplificada de vélvula tipo palheta. Em
particular, analisam-se os efeitos da razao entre os didmetros da palheta e do orificio de
passagem da valvula (D/d), dos numeros de Reynolds e de Mach, e das propriedades dos
fluidos refrigerantes usados em sistemas de refrigeragao, sobre o carregamento de pressao

na palheta e em parametros de desempenho da valvula.

6.1 Principais observacoes

A partir dos resultados das simulagoes do escoamento através das diferentes geo-
metrias de véalvulas, as seguintes concussoes foram obtidas:

e Para o menor afastamento investigado (s/d = 0,01), observou-se que a area

efetiva de escoamento Aee diminui e a area efetiva de forca A s aumenta com

a razao de didmetros D/d devido ao atrito viscoso.

e Por outro lado, nos maiores afastamentos (s/d = 0,03; 0,05 e 0,10), os efeitos
inerciais dominam no escoamento na regiao do difusor radial, resultando em

variagoes opostas para Age € Aer com o aumento da razao de didmetros.

e O efeito do ntimero de Reynolds sobre A¢e € Agr € mais notavel & medida
que o afastamento s/d diminui, em fungao da dominancia do atrito viscoso no

escoamento.

e O efeito da compressibilidade do fluido sobre Age € A foi mais evidente a
medida que o afastamento s/d, devido aos maiores ntimeros de Mach nessas
aberturas da valvula, inclusive com a presenca de ondas de choque na regiao

do difusor radial.

e Por fim, o estudo mostrou que a hipotese de gas ideal é adequada para obtencao

de areas efetivas de fluidos refrigerantes adotados em sistemas de refrigeracao.

6.2 Sugestoes de trabalhos futuros
Algumas atividades surgem como extensao natural do presente estudo:

(i)  Analisar o escoamento e areas efetivas para a condi¢ao de refluxo. Em algu-

mas condigoes de operagao do compressor, as valvulas de sucgao e de descarga
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(i)

(i)

podem fechar com algum atraso, reduzindo as eficiéncias volumétrica e isentro-
pica do compressor. Portanto, a determinacao das areas efetivas para o caso
de escoamento reverso ¢ uma atividade de muita relevancia para o projeto de

valvulas.

Avaliar o efeito de transientes no escoamento. Todas as anélises realizadas no
presente estudo consideraram a condigao de escoamento em regime permanente.
Por outro lado, existe uma tendéncia de aumento da velocidade na operacao de
compressores para permitir a reducao das dimensoes do compressor e, assim,
de matéria prima. A investigacao de efeitos transientes no escoamento e sobre

as areas efetivas surge como uma investigacao importante.

Estender a anélise para incluir outros parametros geométricos, tal como o raio
de arredondamento na saida do orificio de passagem. Vélvulas de compressores
possuem raio de arredondamento no orificio de passagem, permitindo mitigar
vazamentos quando estao fechadas. Por outro lado, da mesma forma com reali-
zado na maioria dos trabalhos na literatura, as analises realizadas no presente
estudo consideraram canto vivo na saida do orificio de passagem. Esse para-
metro geométrico deve afetar a regiao de recirculagao que surge na entrada da

regiao do difusor radial e, como consequéncia, as areas efetivas.
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