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RESUMO

Este trabalho apresenta um modelo do comportamento dindmico de
baixas frequéncias de compressores herméticos usados em sistemas
domésticos de refrigeracdo. O modelo considera regime normal de
operagao e regime transiente, este representando as condi¢des de partida
e parada. O estudo considera todos os componentes de seu mecanismo,
os filmes de 6leo de lubrificagdo, o torque indutivo do motor elétrico
dependente da velocidade angular do eixo e a pressdo na camara de
compressdo dependente da posigdo angular do eixo. Foram calculados os
esforcos transmitidos para a carcaga através das molas de suspensdo do
conjunto interno e do tubo de descarga, bem como a resposta da carcaca
a estas excitages. Um segundo modelo foi desenvolvido com o objetivo
de determinar de forma rapida o ruido radiado na condi¢do de regime
permanente de operacdo abrangendo a faixa de frequéncias até 6.300Hz.
Este modelo baseia-se no uso de funcdes de resposta em frequéncia
referentes ao comportamento dindmico, ou acustico, de cada componente
que forma um compressor. Simplificacbes foram feitas tornando o
procedimento bastante rapido e permitindo a analise das contribuigdes
dos vérios caminhos de propagacdo da energia vibroacUstica para a
carcaga e consequente radiacdo sonora. Seu uso é aplicavel no
desenvolvimento de novos produtos, o qual requer muitos testes
envolvendo alteragBes nos varios componentes, permitindo avaliar as
respectivas implicagdes no ruido final radiado.

Palavras-chave: Compressores Herméticos. Vibragéo. Ruido Radiado.






ABSTRACT

This work presents a methodology for the low frequency dynamic
behavior of domestic refrigerator compressor. The model represents all
mechanism components, the oil lubricating film, the inductive electric
motor torque dependent on the crankshaft angular velocity and the
pressure in the compression chamber dependent on the crankshaft angular
position. Also, are calculated the transmitted forces by the springs and
discharge tube to the compressor shell with this model. A second model
was developed with the goal to quickly determine the radiated noise in
steady state of compression up to 6300 Hz. This model is based on
frequency response functions of the dynamic and acoustic behavior of
each compressor component. Some simplifications made the procedure
very quick, allowing to analyze the contribution to the radiated noise by
the vibroacoustic energy paths. The model can be applied to new products
development, allowing many component modifications targeting the final
radiated noise.

Keywords: Hermetic Compressor. Vibroacoustics. Radiated Noise.
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l NUmero inteiro ndo negativo
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AB.  Variacgdo do deslocamento angular
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C Matriz de amortecimentos
K Matriz de rigidez
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p Pressdo sonora

c Velocidade do som

e Fontes sonoras externas



Ft
E
S
)

Do
Lp;
Lp
N

Func&o de transferéncia de um sistema

Entrada de um sistema

Saida de um sistema

Frequéncia angular

Pressdo de referéncia

Nivel de pressdo sonora no i-ésimo ponto

Nivel de pressdo sonora total

NUmero de pontos na malha esférica utilizada para medida do

nivel de pressdo sonora

r
Ly
Y
Po
Fb
mp
Lb
Lby

Raio da esfera

Nivel de poténcia sonora irradiado pelo sistema

Admitancia acustica

Densidade do gas

Forca sobre a biela

Massa da biela

Comprimento da biela

Comprimento da biela de seu contato com o pistdo ao centro de

Aceleracdo angular da biela

Posicdo angular da biela

Massa do pistdo

Aceleracdo do pistdo

Forca de compressdo sobre o pistdo

Forca sobre o mancal superior do eixo

Forca sobre o mancal inferior do eixo

Distancia do semieixo excéntrico a base do eixo
Distancia do mancal inferior do eixo a base do eixo
Distancia do mancal superior do eixo a base do eixo
Torque sobre o rotor

Disténcia entre o centro do eixo ao centro do semieixo excéntrico






SUMARIO

1 INrOUGED. ...ttt 31
1.1 ODJELIVOS ..o 33
1.2 INOVAGCOES......cviiiiiiitereeceee ettt 34
1.3 Conteldo dos capitulos .........cccoeiiereniciieieeeee e 35

2 Revisao BiblHografica.........cccocoveveiiiieieie e 37
2.1 Dindmica de compressores em regime transiente de
funcionamento para baixas freqUENCIAS .........cccoververieiinineieeeeee, 37
2.2 Dinamica de compressores em regime permanente de
funcionamento para médias e altas frequéncias ..........cccceeerereenenne. 40

3  Metodologia para modelagem dindmica de compressores em regime

transiente de funcionamento para baixas frequéncias ...........cc.cceveenene. 42
3.1 Modelo analitico do conjunto do COMPressor.........cccevveeeennen. 42

3.1.1  Modelo diNAMICO.......cccvevevieiecicece e, 44
3.1.2  Filme de 6leo lubrificante...........ccceoenvinneincinccne, 50
3.1.3  DEemaiS CONALOS .....cveverrerinirienirieiirieieeeiee e 54
3.1.4  Forcas externas aplicadas sobre 0 mecanismo .................. 55
3.1.41  FOrca de COMPIeSSAD ....coveveeeverirveiirieienisieeseee e 56
3.1.42  Forca eletromagnétiCa ...........ccovreereensenneineeane 57
3.1.4.3  Forgas dissipativas sobre 0 mecanismo..................... 58

3.2 Procedimento de SOIUGAD.........ccourveirieinieieisicireeeiesee e 60
3.2.1  Modelo ndo linear do 6leo lubrificante...........c.cccceoeennee. 63
3.21.1  Opgdo 1: Aplicagdo das forgas externas.................... 64
3.21.2  Opgdo 2: Linearizacdo dos efeitos ndo lineares......... 65
3.2.2  Matriz giroscopica nd0 liNear..........ccocoveveiniieneieieee, 66
3.2.3  Grandes deslocamentos Ndo liN€ares...........cccoevreerennenn. 68
3.24  Aplicac@o dos esforgos externos ...........ccocoeevrveereeeninnennn. 69
3.2.5 Resolucdo do sistema de equagdes diferenciais................. 69
3.3 Discussdo sobre a metodologia .........coeeveerienieiieiinienieeeeee, 70
3.3.1  LimitagBes do MOdelo ......c.ccoviveirciniiiiieeee, 71
3.3.2  RUIMO RAAIAUO......c.iveiiiciiicieieeee e 72

4 Resultados para dindmica de compressores em regime transiente de

funcionamento para baixas freqUENCIaS.........cccevvevrerercice e 74
4.1 Verificag8o e validagao .........ccccecvreerieiiniciicceeee 74
4.2 Mecanismo de COMPIESSAOD. .....cccererieeeeriereerieesie e seeeeseeeeneas 79

421  Compressor Padrdo........ccceoeeererieeneneneeeeee e 79
4.2.2  Efeitos de mudangas N0 MecanismMo..........cccevrveerverenennennn. 90
4.3 Compressor interno COMPIEtO.........cooveieiiereiciceneeeeee e 92
431  Compressor PAArAO........coveerererieeee e 92

4.3.2  Efeitos de mudangas N0 COMPIeSSOL.........covrveeervevereruennn. 102



4.4  Revisdo dos resultados .........coceevveeviieiiie i 111

5 Metodologia para a analise em médias e altas frequéncias......... 113
5.1  MEtOd0S NUMEIICOS .....coveveneinieeinierieieeee e 113
5.1.1 Método de Elementos FiNitos...........ccocerereeereneieniennnnns 113
5.1.2 Método de Elementos de CONtorn0..........ccccvvereeeeennennes 116

5.2 Metodologia de Fungfes de Transferéncia...........ccoceeveveuneen. 118
5.3 POBNCIA SONOIA ...cuvevieiiiiieieeieeie e 119
5.3.1 Caélculo da poténcia SoN0ra ........cccccvevervesieeeeiiesre e 120
5.3.2 Poténcia sonora através do uso dos vetores de transferéncia
ACUSLICOS ....vvveeieieeteete ettt sttt se e nesae s 121

5.4  Caminhos de tranSMISSA0 .........ccccererieirerieieeeeee e 121
5.4.1  Caminhos eStrULUIAIS.......cevrvereeeeireriesieeee e 122
54.1.1 MOIBS....coeveiececeee e 123
5.4.1.2  Tubo de deSCarga.......cc.ccoereerererereeeeeneseereeeeennan. 123
5413  CaArCACA....ccccoirrirrereieerrerreeee ettt 125

5.4.2  Caminhos aCUSLICOS ........cveeruerieieinienie et 126
5421 CaArCAGA....ceciirrirrereeieientenre ettt 126
5.4.2.2  Filtro acUstico de SUCGED .........ccevvrvevrvererirciriciee 126
5423  Tubo de deSCarga........c.cooereeerereneeieneseseereeeeeenean, 128
5.4.2.4  Subconjunto Bloco-Estator ............cccccevevvevieiieinnnen, 128
5425  Cavidade......ccocooiiiiiiiiiee e 132

5.5 Discussdo sobre a metodologia .........coeerereieeinenienieieiee, 133

6  Resultados da andlise para médias e altas frequéncias................ 135
6.1 Validagdo do mOdelo.........ccovvvieiiniciiniiicee e 135
6.2 Andlise das contribui¢bes dos varios caminhos..................... 137
6.2.1  Caminhos EStrULUraiS .......ccovrverieeeineriesieeee e 137
6.2.2  Caminhos ACUSLICOS.......cceevrerieeeiserie e 140
6.2.3  RUIAO TOtAl ..o 143

6.3  Modificag8es N0 MOl ..........ccevreireireceeeees 146
6.3.1 Influéncia do conector do filtro acUstico de sucgéo ........ 146
6.3.2 Influéncia da mola amortecedora do tubo de descarga no
FUIO rAT0O0. ..o 149
6.3.3  Rigidez da Carcaga..........c.cecerrerireeneenseiseeseeeienn, 152

6.4 Revisdo dos resultados ...........cccverereinieneneeee e 152

T CONCIUSDES .....onveveeiieiesieieeste ettt 154
7.1 Inovagdes e resultados iNOVAdOreS ..........cceevrveirieeninieinines 157
T2 ANIQOS...ei i 157
7.3 SugestBes para trabalhos fUtUros..........ccccceveveveiecccece e 158
REFEIENCIAS. ... vt 159
APBNAICE A oo 164

APENAICE Bt 167









31

1 Introducéo

Novas metodologias e modelos numéricos estdo sendo criados para
auxiliar no desenvolvimento de produtos, porém a maior parte possui 0
foco em resolver um ou alguns componentes de um sistema. Isto ocorre
devido & complexidade em criar modelos completos considerando néo
somente 0s varios componentes do sistema, mas também efeitos de
diferentes ramos da fisica como eletromagnetismo, ciéncias térmicas,
dindmica estrutural e acustica.

No ramo de refrigeradores domésticos, diversas metodologias
foram utilizadas para representar esses sistemas numérica e
experimentalmente. Além de usualmente estudarem um Unico
componente, muitas vezes ndo podem ser aplicadas na inddstria devido
a0 tempo necessario para solugdo de um unico problema.

Usualmente, esses refrigeradores possuem compressores
reciprocos, que sdao constituidos por um pistdio movido por um eixo
excéntrico efetuando a compressdo do gas refrigerante. Esses
compressores sdo uma fonte de ruido de forma direta, através de sua
irradiacdo, e indireta, excitando o refrigerador. Um compressor reciproco
com suas principais partes esta apresentado na Figura 1.

Figura 1 — Compressor reciproco sem a tampa da carcaga (esquerda) e conjunto
interno do compressor reciproco (direita).
tubo

carcaga externo tubo de
descarga

filtro _
acustico de \ [ " filtro
descarga acUstico de
succao
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Internamente, um compressor € composto por um mecanismo, um
tubo de descarga, dois filtros aclsticos, um bloco, um conjunto rotor-
estator e molas de apoio. O mecanismo é um conjunto composto pelos
seguintes componentes: um rotor, um contrapeso, um eixo, uma bomba
de 6leo, uma biela, um pino e um pistdo. O conjunto rotor-estator compde
0 motor eletromagnético do compressor, impondo um momento angular
a0 eixo enquanto o contrapeso faz o balanco das massas dos componentes
girantes. Ainda, a velocidade angular do eixo é transformada, pela biela,
em movimento linear do pistdo. O movimento ciclico do pistdo succiona
0 gés através do filtro acustico de succ¢do e comprime 0 g4s na cdmara de
compressdo, liberando-o pressurizado através do tubo de descarga e,
consequentemente, pelo filtro acustico de descarga. Esses filtros acusticos
tém como principal papel reduzir o ruido pulsante durante o processo de
succao e descarga do gés. J& o bloco suporta 0 mecanismo de compressdo
estando rigidamente conectado ao estator. Toda essa estrutura é suportada
pelas molas que, junto com o tubo de descarga, transmitem as vibragdes
do interior para o exterior da carcaca (Croocker, 2007 [1]). Esse sistema
¢ denominado conjunto interno. Externamente, 0 compressor €
composto por uma carcaga hermeticamente fechada, mantendo o gas
dentro do compressor e reduzindo o ruido radiado pelo conjunto interno.
Essa carcaca € sustentada sobre o fundo do refrigerador por isoladores de
borracha e conectada & tubulacdo de succéo e descarga do refrigerador,
transmitindo as vibracGes da carcaca para o refrigerador.

O funcionamento do compressor pode ser separado em trés
estagios: a partida, quando o motor eletromagnético é ligado; o regime
permanente, em que o sistema repete seu comportamento a cada ciclo de
compressdo; e a parada, quando o motor eletromagnético é desligado.
Muitos estudos foram realizados para 0 regime permanente de
compressdo, considerando aproximacgdes como velocidade angular do
rotor constante, tornando mais simples o modelamento numérico e
reduzindo o tempo para resolugdo do problema. Mesmo com essas
simplificagcdes, geralmente sdo negligenciadas algumas importantes
consideragdes, como a interacdo entre todos 0s componentes do
compressor e a lubrificacdo das pecas do mecanismo.

O objetivo deste trabalho é modelar o sistema completo de
compressdo simulando o comportamento em regime transiente e o ruido
radiado pelo compressor. No regime transiente pretende-se entender 0s
efeitos da variagdo da velocidade angular do eixo sobre o sistema, do
torque elétrico e da pressdo na camara de compressdo, da lubrificacdo do
mecanismo na dindmica da estrutura e das variagfes nas molas de apoio.
J& para a analise de ruido pretende-se entender como cada componente
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influencia o ruido total radiado pelo compressor a partir de um modelo
que permita modificacfes simples e rapidas no sistema. Além disso, com
o0 intuito de criar metodologias Uteis para a industria, esses modelos
precisam ter solucbes répidas, possibilitando a aplicagdo em
desenvolvimentos de novos produtos e na otimizagdo de componentes.

Para atingir os objetivos, duas metodologias foram desenvolvidas
separadamente. A primeira é uma metodologia analitica que modela a
dindmica do compressor em regime transiente considerando apenas as
baixas frequéncias do sistema (até 120 Hz). A segunda é uma metodologia
numérica que modela a dindmica do compressor em regime estacionario,
com o intuito de obter o ruido radiado em médias e altas frequéncias, até
a banda de terco de oitava de 6300 Hz.

Até o presente momento ndo foram criados modelos que simulem
todas as partes relevantes do compressor com o nivel de detalhamento
proposto neste trabalho incluindo os efeitos em um regime transiente e o
ruido radiado, sendo um trabalho inovador para a area.

1.1  Objetivos

O objetivo principal da tese é:

1. desenvolver uma metodologia capaz de representar o regime
transiente de funcionamento do compressor e seu ruido
radiado.

Como objetivos especificos pretende-se

1. caracterizar a influéncia do 6leo lubrificante na energia
vibratoria transmitida a carcaga;

2. caracterizar o efeito de um torque dependente da velocidade
relativa entre o rotor/estator na dindmica do compressor;

3. identificar os principais caminhos estruturais e acusticos que
influenciam no ruido radiado;

4. desenvolver uma metodologia com baixo custo
computacional possibilitando sua utilizacdo para o
desenvolvimento de novos produtos;

Como sera visto no capitulo de revisao bibliografica e ao longo do
texto, trabalhos anteriores encontraram dificuldades ao representar o
funcionamento do compressor em regime transiente, considerando os
componentes do mecanismo lubrificados por 6leo e sustentado por molas,
pressdo dependente da posicdo angular do eixo e velocidade angular do
rotor variavel. Essas dificuldades estdo sempre associadas a convergéncia
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numérica do modelo, sendo relatado alto custo computacional envolvido
na resolucéo do sistema de equacBes. De mesma forma, para representar
a energia vibroacustica transmitida por componentes do compressor na
faixa do espectro audivel, é necessario um alto custo computacional.
Portanto, o objetivo é dividido em duas metodologias, uma utilizada para
representar a dindmica do compressor em regime transiente até
frequéncias de 120 Hz e a segunda para representar o ruido irradiado pelo
compressor até a banda de um terco de oitava de 6300 Hz.

1.2 Inovagdes

Nenhum trabalho encontrado na literatura representa a dinamica
do compressor em regime transiente de funcionamento como proposto
nesta tese. Também néo foi encontrada uma metodologia que represente
o ruido radiado devido a influéncia de todos os componentes. Deste modo,
as duas principais inovagfes que podem ser encontradas neste trabalho
sdo:

1. uma metodologia capaz de representar o regime transiente de
funcionamento do compressor, com a partida e parada
apresentando efeitos ndo periddicos no sistema;

2. uma metodologia capaz de representar o ruido total radiado
pelo compressor.

Também foram apresentadas algumas inovacdes decorrentes de
cada uma das duas metodologias:

1. Para o regime transiente de funcionamento do compressor:

1.1. permite a identificacdo de um efeito de excitacdo mitua
entre as molas e o torque eletromagnético, causando uma
instabilidade dindmica no compressor;

1.2. mostrou-se que a reducdo do coeficiente de
amortecimento do dleo lubrificante reduz a energia
vibratoria transmitida para a carcaca;

1.3. foi possivel simular 60s de funcionamento do
compressor com baixo custo computacional.

2. Para o ruido radiado pelo compressor:
2.1. identificagcdo numérica da contribuigdo de cada caminho
de transmissdo de energia vibroacustica no ruido radiado
pelo compressor;
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2.2. baixo custo computacional da estimativa do ruido global
em alguns minutos viabiliza o uso da ferramenta para
otimizag0es e desenvolvimentos de novos produtos.

Dois artigos referentes ao regime transiente de funcionamento
foram redigidos e estdo aguardando aceite para publicagdo:

1. “Time-Domain Modeling and Analysis of a Reciprocating
Compressor Mechanism for Refrigerating Systems” [2]; Tema:
inovacdo obtida com o desenvolvimento da metodologia para
andlise transiente do compressor;

2. “Vibration Levels Transmitted by the Internal Mechanism of a
Reciprocating Compressor System to the Hermetic Shell”;
Tema: resultados inovadores obtidos com a utilizagdo da
metodologia [3].

1.3 Conteldo dos capitulos

O Capitulo 2 conttm uma breve revisdo bibliogréafica,
apresentando trabalhos referentes ao estudo de compressores.

No Capitulo 3 esta descrita a metodologia desenvolvida para
criacdo do modelo dindmico do compressor em regime transiente. Obtém-
se 0 modelo analitico do problema com as equacBes de movimento que
representam o sistema, considerando o contato pelo filme de 6leo, molas
e tubo de descarga, e as forcas externas aplicadas sobre o sistema.
Posteriormente, é apresentado o procedimento utilizado para resolucéo do
modelo analitico, mostrando como resolver as ndo linearidades impostas
pelo 6leo, matriz giroscopica e grandes deslocamentos, apresentando
ainda o método utilizado para aplicacdo dos esforcos e o método de
resolucéo do problema.

O Capitulo 4 é voltado para os resultados obtidos com o modelo
analitico do Capitulo 3. E conduzida uma validagdo do modelo e, em
seguida, avaliado o compressor com e sem alteragdes em seus
componentes.

No Capitulo 5 esta descrita a metodologia desenvolvida para
obtencdo do ruido radiado de um compressor. Primeiramente, s&o
apresentados os métodos numéricos utilizados: método de elementos
finitos e método de elementos de contorno. Em seguida, é apresentada a
metodologia de funcBes de transferéncia, uma breve discussdo sobre o
dominio da frequéncia e sobre o calculo de poténcia sonora utilizado. Por
fim, s@o analisados os caminhos de transmissdo de ruido.
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No Capitulo 6 sdo apresentados os resultados do modelo numérico
do Capitulo 5. E apresentada uma validagdo do modelo, uma anélise da
contribui¢do de cada caminho no ruido total irradiado pelo compressor e
algumas modificacdes efetuadas no sistema.

O Capitulo 7 é dedicado as conclusdes do trabalho e propostas para
trabalhos futuros.
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2  Revisdo Bibliogréafica

Para contextualizar as duas metodologias desenvolvidas é
apresentada uma breve revisdo de trabalhos em duas etapas. A primeira
com alguns trabalhos relacionados ao modelamento do comportamento
dindmico em regime transiente e a segunda com estudos realizados para
avaliagdo de ruido.

2.1  Dindmica de compressores em regime transiente de funcionamento
para baixas frequéncias

O modelo dindmico de um compressor reciproco em regime
transiente de funcionamento ndo estd completamente desenvolvido
devido a complexidade em modelar todos os componentes com um dnico
sistema de equages, sendo comumente modelado somente um ou poucos
componentes separadamente. A criagdo de um modelo completo pode
auxiliar os fabricantes de compressores a criar equipamentos mais
robustos e baratos. Esse trabalho explora um modelo dindmico de um
compressor reciproco em regimes transiente e permanente, explorando os
fendmenos oriundos das vibragdes ocasionadas pela dindmica das partes
maveis.

Rafikova, 2006 [4] analizou numericamente a dindmica ndo linear
de um rotor ndo ideal, mostrando comportamentos como passagem da
velocidade angular pela ressonancia do sistema e o comportamento
caotico. Sua principal contribuicdo foi criar um modelo humérico para
essa representacao.

Michalski, 2004 [5] modelou e conduziu experimentos em um
rotor flexivel sustentado por mancais hidrodindmicos. Em seu trabalho é
possivel verificar a influéncia dos mancais hidrodindmicos no
comportamento de um rotor, assim como a influéncia da velocidade de
rotacdo combinada com a ressonéancia do sistema.

Silva, 2004 [6] utilizou uma formulagéo simplificada dos mancais
hidrodindmicos aplicados a rotores, resolvendo o sistema no dominio do
tempo por método de integracdo direta passo a passo. Concluiu que o0s
pardmetros de rigidez e amortecimento do filme de 6leo possuem grande
influéncia sobre a dindmica de rotores.

Diversos autores tém dedicado seus esforgos a fim de estudar
problemas de ruido e vibragdo em compressores herméticos para sistemas
de refrigeracdo. Hulse, 2008 [7] criou um modelo para dindmica de um
compressor linear representando o movimento do pistdo, com foco na
dinamica do gas e dos mancais do pistdo lubrificados pelo gas. Concluiu
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que as perdas dos mancais pneumaticos sao despreziveis e que o tamanho
das folgas influencia a capacidade de carga dos mancais.

Um modelo de mecanismo de um compressor reciproco de dois
estagios foi proposto por Elhaj et al., 2008 [8], considerando um
mecanismo rigido, sem lubrificacdo por dleo, com velocidade angular
constante, para avaliar a pressdo na cdmara de compressao. A auséncia de
6leo restringe 0 comportamento dindmico do mecanismo e a velocidade
angular constante do rotor negligencia efeitos como varia¢cBes nha
velocidade angular e sua influéncia na dindmica do mecanismo.
Impossibilita também a analise da partida e parada do compressor.

Rodrigues, 2003 [9] modelou o mecanismo de compressor
reciproco, com velocidade angular do rotor constante, considerando a
lubrificagdo nos mancais do eixo. Concluiu que o efeito do amortecimento
do filme lubrificante na forca transmitida pelo mancal é muito superior ao
efeito da rigidez e, também, que o filme de dleo ndo tém influéncia
significativa nos esforcos transmitidos pelos mancais.

Fulco, Lenzi e Baars, 2007 [10] realizaram estudo semelhante,
considerando a lubrificagdo do mecanismo nos mancais do eixo de um
compressor reciproco. Contudo consideraram 0 conjunto eixo-rotor
flexivel, avaliando como essa flexibilidade influencia a dindmica do
mecanismo e os esforcos transmitidos pelos mancais lubrificados.
Concluiram que a flexibilidade do eixo modifica os esforgos transmitidos,
favorecendo o aumento dos esforgos nas frequéncias naturais do eixo.

Moon e Cho, 2005 [11] modelaram um mecanismo com
lubrificacdo no contato entre o pistdo e o bloco flexiveis, para a analise
dindmica e dos esforgos transmitidos pelo pistdo. Tiveram sucesso ao
representar a distribuicdo de pressdo sobre os mancais de contato,
avaliando a influéncia da flexibilidade sobre os esfor¢os transmitidos do
pistdo ao bloco.

Kim, 2003 [12] foi além, considerando a lubrificacdo tanto do
pistdo quanto do eixo, tendo uma melhor aproximagdo da dinamica do
mecanismo em regime permanente de compressdo. Concluiu que o
aumento do valor da viscosidade do 6leo, aumento da massa do pistdo e
da biela melhoram a estabilidade do eixo. Também que uma trajetoria
estavel do pistdo pode ser obtida com a redugdo do espagamento do
mancal do pistdo ou 0 aumento da viscosidade do éleo.

Ja Daniel, 2008 [13] preocupou-se com a dinamica de um sistema
biela/pino/pistdo, obtendo a 6rbita do pino no interior do pistdo através de
uma representacdo de filme de dleo por uma solugdo simplificada da
equacao de Reynolds, obtendo também a distribuicdo dos esfor¢os no
interior do mancal.
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Gerardin, 2005 [14] tentou, sem sucesso, representar o sistema
dindmico pistdo-biela-manivela de um compressor com 0s mancais
hidrodindmicos lubrificados por 6leo. A lubrificacdo foi representada
com o uso do método de elementos finitos e utilizada uma integracéo
temporal empregando métodos Runge-Kutta, sem conseguir a
convergéncia do algoritmo gue representava o sistema.

Dufour et al.,, 1995 [15] apresentam um modelo diferente,
considerando 0 mecanismo sem lubrificagdo, contudo o rotor com
velocidade angular variavel e o bloco do compressor reciproco suportado
por molas. A dindmica do mecanismo e do bloco foi avaliada durante a
partida, regime permanente e parada do compressor.

Alguns estudos foram conduzidos com o intuito de reduzir as
vibragcBes em compressores. Levecque et al., 2001 [16] desenvolveram
um modelo do compressor considerando a carcaca suportada pelos
isoladores de borracha e o conjunto interno suportado pelas molas com o
intuito de balancear o compressor. Consideraram o conjunto eixo, rotor,
bloco e estator modelados utilizando o método de elementos finitos,
fornecendo alguma flexibilidade para os componentes do compressor.
Representou ainda o contato por 6leo do eixo com o bloco, contudo, ndo
consideraram a lubrificacdo dos demais componentes do mecanismo de
compressdo, os efeitos transientes da variagdo da velocidade angular do
rotor e ndo exploraram as variacdes das propriedades das conexdes e o
comportamento dos esfor¢os transmitidos.

Com o intuito de reduzir os esforgos transmitidos, Estupinan e
Santos, 2009 [17] estudaram a dindmica de um mecanismo rigido com
velocidade angular constante do rotor desconsiderando a lubrifica¢do do
mecanismo inteiro e ndo consideraram a presenca de outras partes do
compressor além do mecanismo de compressao.

E importante observar que algumas tentativas foram efetuadas por
Pulido, 2009 [18] ou Gerardin, 2005 [14] no intuito de modelar um
mecanismo de compressdo completo, mas encontraram dificuldades com
a convergéncia do algoritmo e com o grande tempo computacional para
solugdo do modelo numérico.

A partir da revisdo da literatura fica claro que nenhum modelo foi
bem sucedido em representar a lubrificacdo do mecanismo completo,
considerando as variagBes na velocidade angular do rotor, bem como a
partida e parada do compressor. Tendo isso em vista, este trabalho
apresenta uma metodologia para modelar o conjunto interno e externo do
compressor, 0 Oleo lubrificante nos mancais do mecanismo de
compressdo, avaliando os efeitos devidos a dindmica acoplada entre os
componentes do mecanismo e a dindmica do dleo lubrificante. E também
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igualmente importante a capacidade do modelo em representar as
variagdes na velocidade angular do rotor, permitindo demonstrar de forma
mais precisa a partida, regime permanente e parada do compressor. Por si
s6, o modelo completo ja caracteriza um trabalho inovador, contudo
também é feita uma analise profunda sobre aspectos do funcionamento do
compressor, propiciando um aprendizado sobre o comportamento
dinamico acoplado das partes moveis.

2.2 Dindmica de compressores em regime permanente de
funcionamento para médias e altas frequéncias

Existem diversos estudos de modelos numéricos e trabalhos
experimentais sobre o ruido de compressores. Contudo néo foi encontrado
na literatura um modelo numérico capaz de simular o ruido de um
compressor com todas suas partes relevantes. Essa secdo dedica-se a
apresentar alguns trabalhos relacionados com o ruido de compressores.
Sato, You e Jeon, 2007 [19] estudaram a qualidade sonora relacionada a
refrigeradores descrevendo diversas fontes de ruido do sistema, sendo
uma das que se destaca € 0 compressor.

Fagoti e Puff, 2001 [20] mostraram algumas abordagens numéricas
e experimentais usadas na industria para resolucdo de problemas e
desenvolvimento de novos compressores, apresentando as interagdes
entre as diversas areas.

Para entender a influéncia do acumulador em um compressor
rotativo, Zhu et al., 2008 [21] removeram o ruido do acumulador
experimentalmente e avaliaram sua influéncia no ruido do compressor
conforme a Figura 2. Identificaram numericamente quais modos préprios
acusticos e estruturais que poderiam estar irradiando ruido, modificando-
0s para conseguir uma reducgdo na radiagéo sonora.

Li et al., 2008 [22] também avaliaram numericamente um
acumulador de um compressor rotativo considerando os efeitos acusticos
e estruturais. Em suas avaliacGes conseguiram reduzir o nivel de ruido
radiado do acumulador.

Nuries et al., 2010 [23] apresentaram uma metodologia hibrida, i.e.,
numérico/experimental para identificar a contribuicdo no ruido total
irradiado pelo compressor devida a dois caminhos de transmisséo, as
molas e o tubo de descarga, conseguindo validar o modelo de
identificagdo dos caminhos de transmissao.

Moorhouse, 2005 [24] apresenta uma ferramenta (Virtual Acoustic
Prototypes) para virtualizar o ruido gerando por fontes sonoras, dentre
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elas um compressor, identificando os caminhos de ruido e emitindo o
ruido separadamente dos principais irradiadores.

Figura 2 - Ruido do compressor rotativo com (verde) e sem (azul) o acumulador
em banda de terco de oitava (Zhu et al., 2008 [21]).
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A partir da revisao da literatura, pode ser observado que trabalhos
ja foram conduzidos com o intuito de caracterizar as fontes e modelar
componentes radiadores de ruido de compressores. Contudo, apenas 0s
trabalhos experimentais identificam as fontes de ruido e nenhum modelo
numérico foi desenvolvido para representar a contribuicdo de ruido
radiado por todos os componentes. Deste modo, esta etapa do trabalho
sera direcionada ao desenvolvimento de um modelo numérico do ruido
radiado por um compressor possibilitando a identificacdo das principais
fontes e através de analises com baixo custo computacional.
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3  Metodologia para modelagem dinamica de compressores em
regime transiente de funcionamento para baixas frequéncias

A metodologia de modelagem dindmica do compressor completo
em regime transiente de funcionamento tem como objetivo criar um
modelo capaz de representar os efeitos de baixas frequéncias provenientes
da dindmica de multicorpos do compressor. Este modelo considera o
efeito da dindmica do subconjunto pino-pistdo, biela, eixo-rotor e bloco-
estator, avaliando seus acoplamentos através de um filme de odleo
lubrificante, a conexdo com a carcaca a partir das molas e do tubo de
descarga, bem como a variacéo da velocidade angular do rotor devido ao
torque eletromagnético e a pressdo na camara de compressdo do gas
refrigerante. Com este modelo é possivel identificar os esfor¢os que sdo
transmitidos & carcaca, podendo assim trabalhar em sua reducéo a partir
da modificacdo de pardmetros como por exemplo a viscosidade do 6leo.
Também ¢é possivel identificar fendmenos dindmicos oriundos da
interacdo entre todos 0os componentes.

Nesta secéo é apresentada uma metodologia para criar um modelo
analitico de multicorpos capaz de representar a dindmica do compressor
em baixas frequéncias, discutindo a respeito do modelo matemético do
sistema de multicorpos. Apobs, é apresentado o procedimento para
resolucéo do sistema de equagdes, mostrando as consideracdes efetuadas
bem como o procedimento adotado para resolucdo dos sistemas néo
lineares. Por fim, é apresentada uma breve discussdo a respeito da
metodologia empregada.

3.1 Modelo analitico do conjunto do compressor

O conjunto denominado mecanismo de compressdao de um
compressor reciproco € composto por sete partes: a bomba centrifuga de
6leo, o rotor, o contrapeso, 0 eixo, a biela, o pino e o pistdo (Figura 3). A
bomba centrifuga de 6leo, o rotor, 0 contrapeso e o eixo sdo rigidamente
conectados e considerados como um unico corpo, sendo denominados
como subconjunto eixo-rotor. O mesmo acontece com 0 pino e o pistao,
sendo denominados como subconjunto pino-pistdo. Apesar da biela ser
um Unico corpo, por consisténcia de nomenclatura, é denominada de
subconjunto biela. Desta forma, esses sete componentes que formam o
mecanismo sao agrupados em trés subconjuntos, o eixo-rotor, a bielae o
pino-pistao.
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Figura 3 - Vista em perspectiva (esquerda) e seccionada (direita) do mecanismo
de compresséo e o bloco de um compressor reciproco.
O

semieixo
excéntrico

bloco

bomba centrifuga
de bleo

O contato entre os subconjuntos que formam o mecanismo de
compressdo é feito através de pequenos espacos entre eles (folgas) que
permitem a movimentagdo do mecanismo. Essas folgas sdo da ordem de
dezena de micrometros (um) e sdo preenchidas com dleo lubrificante,
proporcionando uma conexdo mais suave entre esses subconjuntos e
reduzindo o atrito. As conexdes entre 0s subconjuntos sdo seis: duas
conectando o subconjunto eixo-rotor ao bloco, uma conectando o eixo-
rotor com a biela, uma conectando a biela ao pino-pistdo e duas
conectando o subconjunto pino-pistdo ao bloco.

Para o funcionamento do mecanismo de compressdo, 0 estator
exerce um torque eletromagnético sobre o eixo-rotor. Esse torque induz
um momento angular sobre o subconjunto eixo-rotor que, devido a sua
extremidade excéntrica, transforma o movimento de rotacdo em uma das
extremidades da biela em movimento de translagcdo do pino-pistdo. O
movimento de translacéo do pino-pistdo realiza a suc¢éo e a compressao
do gas refrigerante. O torque eletromagnético e a pressao atuando sobre o
pistdo sdo os principais esfor¢os gerados pelo mecanismo de compress&o.
Ainda, existem as forcas de atrito atuando sobre esse mecanismo, i.e.,
forcas ndo conservativas que geram dissipacdo de energia no sistema,
reduzindo sua eficiéncia.

Deve ser mencionado que existem outras forgas que excitam esse
sistema, como aquelas devido aos desbalanceamentos das massas dos
corpos rigidos com momento angular, devido ao movimento dos
componentes do mecanismo, a reagao do torque eletromagnético no eixo-
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rotor sobre o estator e a reagao da pressdo exercida no pistao sobre o bloco
do compressor.

Ainda, compondo o conjunto interno, existe o subconjunto bloco-
estator, 0 tubo de descarga, o filtro acUstico de descarga e quatro molas.
O subconjunto bloco-estator é conectado a carcaga do compressor através
das quatro molas e do tubo de descarga.

Apesar de ser considerado todo o conjunto interno, existem
algumas limitacGes neste modelo. A carcaga é considerada rigida para o
subconjunto bloco-estator, pois esta é acoplada ao refrigerador por
isoladores de borracha que, quando comparado ao acoplamento do
conjunto interno promovido pelas molas e tubo de descarga, pode ser
modelado por uma parede rigida. Essa aproximagdo pode ser considerada
como uma interacdo fraca entre o conjunto interno e externo, ou seja, o
conjunto interno excita o conjunto externo, mas o caminho contrério é
desconsiderado. Outra importante consideracdo admitida é que todos os
componentes do compressor sdo considerados rigidos, exceto por suas
conexfes (molas, tubo de descarga e Oleo lubrificante), que serdo
discutidas posteriormente.

3.1.1 Modelo dindmico

O modelo dindmico do mecanismo de compressao é representado
pelas equacdes de Newton-Euler (Equagdes (1) e (3)). Essas equagdes
podem ser arranjadas em termos da dependéncia linear e angular para
representar 0 movimento do centro de massa de um corpo rigido. Para
auxiliar o entendimento dessas equagdes € apresentado um esquema da
posicdo de um corpo genérico em dois centros diferentes de coordenadas,
chamados de sistema de coordenadas inercial sobre a origem O e um
sistema de coordenadas movel fixado sobre o corpo rigido (ponto B), e
um centro de massa do corpo rigido (ponto A) apresentados na Figura 4.
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Figura 4 - Esquema da posi¢cdo de um corpo em dois diferentes sistemas de
coordenadas: sistema de coordenadas inercial (X, Y, Z) e o sistema de
coordenadas movel (x, y, z); Ponto A representa o centro de massa do corpo.

corpo

A

O somatorio das forgas que atuam sobre o centro de massa de um
corpo rigido em um sistema de coordenadas inercial pode ser
representado pelas suas dependéncias com o sistema de coordenadas
mdvel (Ardema, 2005 [25]):

f,=ma,=m(a; +oxd+2mxv; +mx(wxd)+ag), (@)

onde f, é o vetor forca externa atuando sobre o corpo; m, a massa do
corpo rigido; a4, a aceleracdo de A em relagdo ao sistema de coordenadas
posicionado em O; a,, a aceleracdo de A em relacdo do sistema de
coordenadas posicionado em B; , a aceleragdo angular do corpo; d, a
distancia do ponto A no sistema de coordenadas em B; w, a velocidade
angular do corpo; v,, a velocidade de A em relacdo ao sistema de
coordenadas em B e ag, a aceleracéo do sistema de coordenadas em B em
relacdo ao sistema de coordenada em O. Dentro dos parénteses, no lado
direito da Equacéo (1), estdo os termos que transformam a aceleracdo
linear no sistema de coordenadas inercial para o sistema de coordenadas
modvel. Cada termo representa um tipo de forca: o termo me % d
representa a forca de Euler; o termo 2mw x v, representa a forca de
Coriolis e 0 termo mm x (w x d) representa a forca centrifuga. Ja que o
corpo é rigido, os termos de aceleragéo e velocidade de A em relagdo a B
sdo nulos (a; = v4 = 0) resultando na equacao:

f, =m(owxd+wx(wxd)+ap). (2)
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A soma de todos os momentos atuando sobre o sistema de
coordenadas movel pode ser matematicamente representada como
(Ardema, 2005 [25]):

d(Iw)
Ms =~

+ w x (Iw) +d x mag, (3)

sendo my 0 vetor momento externo atuando sobre o corpo rigido no
sistema de coordenadas em B e I a matriz tensbes de inercia do corpo.
Essa equacdo é valida para um sistema de coordenadas mdvel fixo sobre
o centro de massa ou um sistema de coordenadas girante fixo sobre um
sistema de coordenadas inercial (Santos, 2001 [26]). O termo w % (Iw)
representa o termo de Euler e d < mag representa 0 momento devido ao
desbalanceamento de massa.

Considerando um espaco Euclidiano onde qualquer parte do
compressor pode transladar ou girar em todas as trés dire¢des, o corpo
possui seis graus de liberdade. As equagdes do movimento de Newton-
Euler para cada componente podem ser escritas na seguinte forma
matricial (uma forma similar pode ser encontrada em Shabana, 2010

[27]):

M MZO {xn}+ 0 GxX° {gn}:{fﬁe}+{fﬁ}+{f§}, 4
méx m2e[1e,) |o Ge¢|l6,) lm%)  (m§)  ImX

onde o indice n indica o namero referente a uma parte do compressor,
assumindo o valor 1 para o subconjunto pino-pistéo, 2 para o subconjunto
biela, 3 para o subconjunto eixo-rotor e 4 para o subconjunto bloco-
estator; MX*, M*? M&* M9 sio os termos da matriz de inércia para
cada subconjunto; GX?,G2¢ os termos da matriz giroscopica que
contempla tanto os efeitos giroscopicos quanto os efeitos das forcas
centrifugas; f¢ e m¢, respectivamente, a forca e 0 momento devidos aos
efeitos de amortecimento equivalente do 6leo lubrificante; fX e mX,
respectivamente, a forca e 0 momento devidos aos efeitos da rigidez
equivalente do 6leo lubrificante; £ e m$, respectivamente, as forgas e os
momentos externos; X,, X, X, respectivamente, os vetores aceleragao,
velocidade e deslocamento; 6, 0,,, ©,,, respectivamente, os vetores
aceleracéo, velocidade e deslocamento angular.

As matrizes de massa e inércia que representam cada corpo, podem
ser representadas pelas Equacdes (5), (6) e (7):
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m, O 0
M} = [ 0O m, O l, (5)
0 0 m,
0 m,dz —m,d)
M2 = (M%) =|-mdZz 0 mud |, (6)
m,d) —m,d¥ 0

[ R ko
0060 — b Z
MY =% B R, (7)
I KO 5
onde m,, é a massa referente ao corpo n; I/ e [V comi=x,y,zej =
x,y,z, $80, respectivamente, 0 momento e produto de inercia; d,, a
posicdo do centro de massa do corpo n em relagdo ao sistema de
coordenadas.
O efeito giroscopico e a forca do centro de massa deshalanceado,
chamado de matriz giroscopica, podem ser escritos como:

my,(6n dy, + 67d7) —m,,6; dx —m,,6;d
Gy’ = —m, 6 dy m, (07 d; + 67d7) —m, 67 d; (8)
—m, 6y d;, —my,6; df my (65 dy + 67 dy)

OF I — 051 OY L — 0FLY 6 1E — OELY”

Gno = |0ZL> — 01z OZLY — 671 OF —0x17 |, (9)
O — 6y *  OxIY —6Y17  6XL* — 6y 1%

onde 8} = 6L (t) é a velocidade do corpo n na direcéo i. De acordo com
a Equacdo (3), o sistema de coordenadas deve ser definido com a origem
coincidente com o centro de massa ou com um sistema de coordenadas
girante e, para simplificar a matriz de massa e a matriz giroscopica, o
sistema de coordenadas de todos os componentes sdo considerados sobre
0 centro de massa de cada corpo, tornando nulos os termos dependentes
de di, i.e., GX¢ = M*? = 0.

As forcas e momentos devidos aos efeitos de rigidez e
amortecimento equivalentes, representados na Equacdo (4), séo
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dependentes das matrizes quadradas de rigidez K,, e amortecimento C,,.
Essas matrizes sdo representadas nas trés direcOes cartesianas conforme
as equacoes:

k* 0 0
K,=[0 kK o0 (10)
0 0 k¥
(S
c* 0 0
c,=[0 ¢ 0] (11)
0 0 c#

onde ki e ¢ sdo, respectivamente, os termos de rigidez e amortecimento
do corpo n nas trés direcdes ortogonais.

As forgas e momentos exercidos entre dois corpos interconectados
por essa rigidez e amortecimento equivalente podem ser representados
como:

K AnrnKn(Xn — Xt Anrn - Amrm)

{i} _ _{ K, (X, — Xp + Aply, — Apyy) } (12)

{f,f } _ _{ Cn(Xp — X + 0,1, — 0,,1;,) } 13)
mg Anrncn(xn - Xm + 9nrn - 9ml‘m) ,

onde n e m sdo os indices representando cada um dos corpos
interconectados pela rigidez K,, e amortecimento C,,; r,, é a posicéo da
conexdo em relacdo ao centro de coordenadas movel do n-ésimo corpo;
A, ¢é a matriz de transformagdo dos movimentos para o sistema de
coordenadas inercial. As Equacdes (12) e (13) representam as forgas e
momentos devidos a rigidez e ao amortecimento em cada uma das
conexdes. Visando ter todas as forcas aplicadas sobre cada um dos corpos,
a soma de todas as forcas e momentos devidos a cada uma das conexdes
que cada um dos corpos possui deve ser efetuada. Entretanto, o nimero
de conexdes e suas localiza¢des serdo discutidos em uma sec¢éo posterior.
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A Equacdo do movimento completa para o sistema completo, i.e.,

para 0s quatro subconjuntos:

pino-pistdo (denominado 1), biela

(denominado 2), eixo-rotor (denominado 3) e bloco-estator (denominado
4) obtida a partir da Equacdo (4), pode ser arranjada da seguinte forma:

M 4

onde:

o O O O oo

_fo
Mex

=

OO0 o0OO0OoOOo oo

My?

M

=

o O O O oo
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0
0
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o O O

O OO OO O oo

ff
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0
0
0
0
15
0 (15)
0
M;®
Mg |
(16)

A equacdo resultante representa 0 modelo analitico que deve ser
resolvido a fim de fornecer a resposta dindmica do funcionamento do
compressor, como proposto nesse trabalho. Entretanto, sdo necessarios
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conhecimentos sobre o sistema para resolvé-la, como o comportamento
do 6leo, as forgas externas envolvidas no processo de compressdo do gas
e algumas consideragfes matematicas sobre o processo de solucdo do
sistema de equag0es.

3.1.2 Filme de 6leo lubrificante

O filme de 6leo lubrificante esta presente em todos os mancais do
mecanismo, com a funcdo de prevenir a friccdo entre as partes
interconectadas. Para permitir tal lubrificagdo existe um volume de 6leo
depositado na parte inferior da carcaca do compressor. Esse 6leo é
succionado pela bomba centrifuga localizada na parte inferior do
subconjunto eixo-rotor (Figura 5). O 6leo é succionado através da forca
centrifuga, preenchendo os canais internos e externos, saindo pelos
orificios do eixo e lubrificando, assim, os mancais inferior e superior de
contato do eixo com o bloco e o semieixo excéntrico. Os demais mancais
sdo lubrificados através dos orificios de saida localizados no topo do eixo,
espalhando o éleo por todo o compressor. Liickmann, 2009 [28] apresenta
um modelo numérico representando a dinamica do bombeamento do 6leo
do fundo de um compressor reciproco através de seus canais, sendo
ejetado pelos orificios de saida.

Figura 5- Eixo e bomba de dleo (esquerda) e vista seccionada (direita).
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externos

orificios
de saida

canais
internos
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Para representar o efeito da lubrificacdo, este trabalho considera
um modelo de 6leo ideal, i.e., ndo existe perda de energia no sentido
angular nos mancais lubrificados. Por exemplo, o eixo possui um
momento angular, contudo, seus mancais lubrificados por 6leo ndo
possuem atrito. Entretanto, os componentes sdo capazes de se
movimentar em todas as dire¢des com algumas restri¢des feitas pelo 6leo
lubrificante. O comportamento do lubrificante pode ser obtido
experimentalmente e aplicado aos modelos analiticos como efetuado por
Rodrigues, 2003 [9], onde a resposta experimental do mancal foi utilizada
para avaliar os esfor¢os transmitidos pela conexao do eixo e pistdo com o
bloco. J& Xie et al., 2006 [29] utilizaram as equa¢des de Reynolds para
representar o filme de 6leo nos mancais de um subconjunto eixo-rotor
flexivel. Couto, 2006 [30] efetuou uma abordagem similar, também
utilizando as equagdes de Reynolds e representando o dleo através do
método de volumes finitos e por elementos finitos, resolvendo as
equacBes de Reynolds em um sistema de multicorpos rigido com o
sistema de equacdes desacoplado das equacBes do 6leo. Ainda, um
modelo analitico simplificado foi apresentado por Fulco, 2007 [10], a fim
de representar o 6leo lubrificante do mancal do subconjunto eixo-rotor
obtendo a resposta dindmica e os esfor¢os transmitidos para a estrutura
do subconjunto bloco-estator. Fulco, 2008 [31] comparou 0 modelo de
6leo lubrificante utilizando o método de volumes finitos utilizado por
Couto, 2006 [30], com o modelo analitico desenvolvido por Fulco [10],
mostrando que apesar de uma aproximagao matematica mais apurada com
0 método de volumes finitos, o modelo simplificado mostrou-se mais
rapido e apresentou convergéncia com um menor niimero de iteracdes na
resolucéo das equacBes do movimento.

Foi escolhido o modelo simplificado de Fulco, 2007 [10] devido a
necessidade de um algoritmo rapido para simular a dindmica do
compressor no dominio do tempo (ver Fulco, 2008 [31] e Pulido, 2009
[18]), e devido a possibilidade de dividir a influéncia do dleo em dois
termos, um correspondendo a rigidez e outro ao amortecimento
promovido pelo dleo lubrificante. Essas dependéncias podem ser
expressas como:

P i
PN (LI U -
e ] [ldnmll
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S = _¢9 [”Vn]m”]q (Vn,m)l (18)

v ”Vn,m”
dn,m = (Xm —Xp + Amrm - Anrn)zn (19)
Vam = (Xm - Xn + 9mrm - 9nl‘n)zn (20)

onde K e C sdo, respectivamente, o coeficiente de rigidez e de
amortecimento; ¢ € o valor da folga radial do mancal; 9 € a velocidade de
referéncia; d,,,, € v,,,,, S0, respectivamente, o deslocamento relativo e a
velocidade entre dois corpos n e m em um dos mancais lubrificados por

61e0; (dym) € (Vom) S0, respectivamente, o deslocamento relativo e
a velocidade na direcdo i; p e g sdo expoentes. Os valores de todas as
constantes foram obtidos através da comparacgdo de resultados preditos
pelo modelo analitico simplificado com os resultados preditos pelo
modelo de volume finitos Fulco, 2008 [31] e os valores podem ser
encontrados no Apéndice A. Pode-se observar nas Equaces (19) e (20)
que d e v podem ser definidos como funcgéo do deslocamento e velocidade
relativos entre dois corpos conectados. O movimento de um corpo dentro
da folga do mancal, como por exemplo o movimento relativo do
subconjunto pino-pistao e o subconjunto bielam, é representado na Figura
6. O dleo se opde ao movimento em apenas duas diregdes, i.e., 0
movimento ocorre apenas no plano.

Figura 6 — Movimento relativo dentro da folga (esquerda) e forgas exercidas
devido aos efeitos de rigidez e amortecimento do 6leo (direita). A velocidade v é
um valor arbitrario.
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O modelo analitico do mancal é representado em um espaco
cartesiano bidimensional, mostrado na Figura 6. Entretanto, 0 modelo
analitico do mancal também possui a terceira dimensdo do espaco
cartesiano que ainda precisa ser definida. Essa terceira dimensdo est4
relacionada & posicdo onde a forca é aplicada sobre o mancal. Essa
posicdo é definida como 20% do comprimento do mancal no sentido da
posi¢do mais proxima entre os dois corpos. Como apresentado na Figura
7 (mancal superior do subconjunto eixo-rotor), a posicdo mais proxima
de contato entre as duas pecas é a parte superior do mancal, sendo essa
escolha apontada com setas vermelhas. A posicéo de aplicacéo da forca
exercida pelo 6leo sobre a estrutura é importante pois influencia no
momento aplicado sobre a estrutura, sendo este efeito estudado por Fulco,
2008 [31] e foi concluido que 20% do comprimento do mancal para
aplicacdo da forca exercida pelo mancal se aproxima ao momento
exercido pela forga distribuida do 6leo lubrificante.

Figura 7 - O mancal superior do subconjunto eixo-rotor esta representado em azul
e a posi¢do mais proxima entre o eixo-rotor e o bloco-estator est4 apontada por
setas vermelhas.

Existem oito posi¢des possiveis onde duas partes do mecanismo
atingem o ponto mais proximo entre si, mostradas na Figura 8 e é
necessario levar em conta o fator multiplicativo de 20% comentado no
parégrafo anterior. Esses mancais podem ser divididos em: dois no
contato do pistdo com o bloco, o mancal frontal do subconjunto pino-
pistdo (1) e o mancal traseiro do subconjunto pino-pistdo (2); dois para o
contato do pino com a biela, 0 mancal superior da biela (3) e 0 mancal
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inferior da biela (4); dois para o contato da biela com o subconjunto eixo-
rotor, o mancal superior do excéntrico (5) e o mancal inferior do
excéntrico (6); e por fim, dois para o contato entre o subconjunto eixo-
rotor com o subconjunto bloco-estator, 0 mancal superior do subconjunto
eixo-rotor (7) e o mancal inferior do subconjunto eixo-rotor (8). As
posic¢des de todas as conexdes estdo listadas na Tabela 3 do Apéndice A.

Figura 8 - Mancais do mecanismo de compressdo: 0s mancais representados em
azul e estdo numerados com a posi¢do de contato apontada por setas vermelhas.

o2

3.1.3 Demais contatos

Além dos contatos promovidos pelo 6leo lubrificante, ainda existe
0 apoio do conjunto interno na carcaga. Este apoio é promovido por um
conjunto de quatro molas, humeradas de 1 a 4, e pelo tubo de descarga,
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ambos apresentados na Figura 9. Por estas conexdes sdo transferidos os
esforcos para a carcaga do compressor e, posteriormente, para o exterior
através da irradiacdo de ruido ou pela transmissdo de esforcos ao
refrigerador.

Figura 9 - Vista em perspectiva (esquerda) e vista inferior (direita) do conjunto
interno do compressor. DirecBes destacadas nos sistemas de coordenadas em
vermelho.

tubo de
descaraa

Tanto as molas como o tubo de descarga sdo representados por uma
rigidez e um amortecimento equivalente, como mostrado nas Equagdes
(10) e (11). Com essa abordagem, todos os efeitos dos modos préprios de
vibracdo de cada um desses componentes é desprezado, sendo que 0s
valores utilizados de rigidez e amortecimento podem ser encontrados no
Apéndice A.

O amortecimento utilizado tanto para o tubo de descarga quanto
para as molas é de 2% do valor do amortecimento critico, proporcionando
um amortecimento muito baixo para a estrutura. Contudo, esse
amortecimento pode ser maior que 2%, ja que as molas estdo imersas em
6leo, bem como algumas espiras do estator.

3.1.4 Forgas externas aplicadas sobre o mecanismo

O mecanismo de compressdo é submetido a forcas externas que
podem ser separadas em trés grupos: a forca de compressdo, a forca
eletromagnética e a forga de friccdo. Cada um destes grupos de forgas tem
suas caracteristicas e serdo descritos a seguir.
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3.1.4.1 Forca de compressdo

A forca de compressdo resulta da diferenca de presséo entre 0 gas
que esta sendo comprimido na camara de compressao e 0 gas dentro da
cavidade do compressor. Na cavidade do compressor a pressdo €
considerada constante, i.e., uniforme no espago e invariante no tempo. J&
dentro da camara de compressao a pressao é considerada dependente da
posicdo angular do eixo. Quando a compressdo do gas ocorre, a pressao
na camara aumenta, abrindo assim a valvula e descarregando o gas,
consequentemente reduzindo a pressdo na camara. Este fendmeno é
ciclico, repetindo-se a cada volta completa do eixo. A varia¢do da pressdo
¢ considerada como uma distribuicdo uniforme no espaco, contudo
variante no tempo. Nesta situacdo a forca resultante aplicada sobre o
pistdo possui a mesma dire¢cdo do movimento do pistdo e, como reagéo,
uma forca igual porém de sentido contrario é aplicada sobre o bloco. A
variacdo da pressdo na cdmara de compressdo é dependente da posicéo
angular do eixo (f£*(@)). A forca resultante sobre o pistdo foi obtida
experimentalmente por Pellegrini [32] para a realizacdo deste trabalho,
sendo apresentada na Figura 10.

Figura 10 - Forga aplicada sobre o pistdo: o angulo de O° representa o pistdo na
posicdo mais distante do cabegote enquanto a posi¢do de 180° representa a
posicdo do pistdo mais proxima da parede do bloco.
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3.1.4.2 Forca eletromagnética

O estator, através de uma corrente elétrica, gera um campo
eletromagnético induzindo um momento angular sobre o rotor. Esse
movimento de rotacdo no subconjunto eixo-rotor movimenta o
mecanismo de compressdo e, consequentemente, comprime 0 gas
refrigerante. Existem dois estagios nesta excitacdo: um primeiro no
momento de partida do compressor até 0,8 s, em que a corrente aplicada
ao estator (corrente de partida) é amplificada, gerando um torque elevado
sobre o rotor em baixa velocidade angular (Figura 11). Ap6s, o motor
estabiliza com a corrente de regime permanente de funcionamento,
fornecendo torques mais elevados para velocidades angulares mais altas
(Figura 12). Esta diferenga nas curvas de torque torna-se necessaria para
garantir uma partida do mecanismo de compressdo, atingindo velocidades
angulares mais elevadas no regime permanente de funcionamento. Além
do torque aplicado sobre o rotor, ainda existe 0 momento de reagdo sobre
0 estator, que possui mesmo valor e direcdo porém sentido contrério.
Esses torques sdo aplicados como momentos externos ao subconjunto
eixo-rotor (m$”(@)), sendo apresentados nas figuras seguintes, que
foram obtidas experimentalmente pela empresa colaboradora [32].

Figura 11- Torque sobre o rotor devido & corrente de partida (O - 0,8s), Pellegrini
[32].
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Figura 12- Torque no regime permanente de funcionamento do compressor (ap6s
0,8s), Pellegrini [32].
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3.1.4.3 Forgas dissipativas sobre o mecanismo

Existem perdas de energia no mecanismo de compressao oriundas
de diferentes fontes, como por exemplo de um fator de friccdo
proveniente do lubrificante, do processo de bombeamento do 6leo e das
perdas envolvidas no processo de compressdo. Para representar essas
perdas, um termo de amortecimento viscoso angular é inserido referente
ao subconjunto eixo-rotor, em oposi¢do ao seu movimento angular. Esse
amortecimento é um torque resistivo proporcional a velocidade angular
do subconjunto eixo-rotor que pode ser representado da seguinte forma:

m;”(6) = —A463, (21)

onde m§® = m$P (@) €é o torque dissipativo externo aplicado sobre o
subconjunto eixo-rotor e A é uma constante.

Quando o compressor estd operando sem pressdo na linha de
compressdo, 0 mecanismo deixa de funcionar devido ao efeito das forcas
de atrito. Nestas circunstancias, nenhuma forga € aplicada sobre o pistéo,
i.e.,, ndo ha pressdo no tubo de descarga. Um experimento com o
compressor funcionando em vazio foi conduzido a fim de avaliar essas
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forcas de atrito. O compressor foi alimentado com uma corrente alternada
de 60 Hz. Um acelerdmetro foi colocado na parte externa da carcaga do
compressor para medir a resposta vibratdria durante o processo de parada.
E possivel perceber na Figura 13 que ocorre uma amplificagio na resposta
vibratoria em aproximadamente 0,7 s. Essa amplificagdo ocorre pois a
frequéncia de rotacdo do subconjunto eixo-rotor coincide com uma das
ressonancias do compressor. Para computar a frequéncia de vibracéo (e
consequentemente a frequéncia de rotacdo), foi obtida a diferenca do
tempo entre dois picos consecutivos durante a resposta ressonante e
obtido o inverso deste valor para estimar a frequéncia naquele ponto,
obtendo-se o valor de 18 Hz.

Figura 13 - Resposta vibratéria (acelera¢cdo) medida na carcaga do compressor
durante o processo de parada do mecanismo de compressao.
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Foi assumido que a excitacdo da carcaga € devida & vibracdo do
mecanismo e que a frequéncia de vibracdo do mecanismo estd
diretamente relacionada com a velocidade angular do rotor. Em outras
palavras, significa que a frequéncia de vibracdo é a mesma que a
velocidade angular do rotor. Deste modo, a velocidade angular predita em
0,7s deve coincidir com a vibragdo de 18 Hz. O compressor desacelerou
de 60 Hz para 18 Hz em 0,7 s, tal que A = 0,65 Nms2 e a velocidade
angular predita pode ser analisada na Figura 14.
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Figura 14 - Velocidade angular predita do subconjunto eixo-rotor durante o
processo de parada do mecanismo.
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Contudo, caso fosse utilizada apenas a Equacdo (21), ndo poderia
ocorrer a parada do mecanismo, pois quanto menor a velocidade angular,
menor a forca dissipativa. Deste modo, para velocidade angular menor
que 10 Hz, foi considerado o torque dissipativo constante, m§’D =
—1004, garantindo assim uma parada total do mecanismo.

Outra possibilidade para avaliar a constante A é considerar o tempo
que a carcaga leva para parar de vibrar. Contudo, esse tempo é a soma do
tempo que o0 mecanismo requer para parar além do tempo que a carcaga
demora para parar devido ao amortecimento dos isoladores de borracha,
molas e tubos. Para simplificar a anélise, foi escolhido apenas o primeiro
método.

3.2 Procedimento de solucéo

Analisando todos 0s corpos e suas respectivas conexdes resulta um
conjunto de equacgdes descrito na Equagdo (14). Essa equagao considera
implicitamente a dependéncia com o espago e tempo, e pode ser reescrita
da seguinte forma:
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M{(t) + G(t)q(e) = £2(q(t),q)) + £(q(e)) + £X(q(t)), (22)
onde,

X, (t)
0, (t)
X,(t)
0,(t)
X3(t)
05(t)
X,(t)
0,(t)

%, (t)
6,(¢)
x,(t)
a© =101 @9
0;(t)
%,(t)
0,(t)

X4 ®
0,(t)
X7 ®
a®) =1 228 9 (25)
0;(t)
X4(t)
0,(t)

a) =+ c (23)
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£ (0,(6))
0

—f77(6:(1))
0

fe =£°(q(1),q(t)) =5 0 o (26)
mS” (8,(6)) +ms” (65(0))
0
—mi’T (93 (t))

£ (q(0))
m¢ (q(¢))
£ (q(0))
m$ (q(t)) >
f$(a®) [’
m$(q(t))
£ (a(0))
m$ (q(¢))

£ (q(0))
mf (q(t))
fX(q(0))
mf (q(t))
fX(q(0))
m¥ (q(t))
£ (q(®))
mf (q(t))

¢ =£°(q(t)) =4 (27)

£ = £4(q(t)) =

~—

(28)

onde t é o tempo; q(t), q(t), (t) séo, respectivamente, o deslocamento,
velocidade e aceleracdo generalizados.

O tempo t é considerado discreto, ao invés de continuo a fim de se
solucionar numericamente o sistema de equagdes (Equacéo (22)). Assim
tem-se:
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t() =1 At, (29)

onde At € o incremento de tempo e [ € um nlmero ndo negativo e inteiro.
Para solucionar o sistema de equacOes é necessario resolver as ndo
linearidades atribuidas ao Oleo, a matriz giroscopica, aos grandes
deslocamentos e as forgas externas. Neste caso, é necessario escolher o
tipo de resolucéo que serd utilizado para o sistema de equacgdes e 0 método
para resolver cada uma das ndo linearidades

3.2.1 Modelo ndo linear do 6leo lubrificante

Conforme discutido anteriormente, o dleo lubrifica todas as partes
do mecanismo. As forcas exercidas por essas conexdes sdo modeladas
como um efeito ndo linear mostrado nas Equages (17) e (18).

Como reportado por Bode, 2002 [33], € usual em problemas nédo
lineares obter dificuldades na convergéncia numérica ao utilizar um
modelo de lubrificagdo por 6leo tipo squeeze film nos mancais do eixo-
rotor, obtendo instabilidade orbital para diversos incrementos de tempo.
A Figura 15 mostra um resultado de instabilidade orbital onde o eixo tem
maximo deslocamento no circulo externo da figura. Pode-se verificar que
antes da de atingir o maximo deslocamento, o eixo sofre aparentes
choques com uma parede invisivel, caracterizando uma instabilidade
numérica.

Figura 15 - Orbita predita para um rotor horizontal sustentado por um modelo de
lubrificag&o de dleo tipo squeeze film. (Bode, 2002 [33])
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Gerardin, 2005 [14] também relatou dificuldades em garantir a
convergéncia na integracdo no dominio do tempo para 0 mecanismo de
compressdo completo utilizando um modelo para o dleo lubrificante.

Outra dificuldade usual € o tempo computacional necessario para
solucionar esses sistemas de equagdes para modelos analiticos de
compressores. Como mostrado em Pulido, 2009 [18], ao modelar ao
mesmo tempo dois componentes de um mecanismo de compressao com
mancais lubrificados com 6leo, foi observado um tempo excessivo para
solucionar o sistema de equacBes. Muitas vezes esse tempo de
processamento torna invidvel avaliar diversos componentes ao mesmo
tempo, bem como impossivel utilizar algoritmos otimizadores, sendo de
pouca utilidade para as empresas que precisam de resultados rapidos em
seus desenvolvimentos de produtos.

Para solucionar essas ndo linearidades, existem varias maneiras
possiveis e duas serdo exploradas nesse trabalho. Uma delas consiste em
calcular as forgas externas e aplicar nos componentes do compressor.
Alternativamente, as forgas podem ser linearizadas e aplicadas no sistema
como termos de rigidez e amortecimento nas equagfes do movimento.

3.2.1.1 Opcdo 1: Aplicacdo das forcas externas

Para aplicar as forcas sobre os mancais como forgas externas é
necessario inicialmente calcular os seus valores. Tais forgas sdo
dependentes da posi¢cdo e da velocidade do sistema e isto implica em
utilizar os valores destas grandezas do Gltimo passo de tempo. Essa
metodologia pode ser encontrada em Fulco, 2008 [31], a qual foi utilizada
para representar o 6leo lubrificante no subconjunto eixo-rotor.

Para garantir a convergéncia do sistema, foi usada uma equacéo
para definir o tamanho do passo de tempo. Com esse valor é possivel
estimar o novo passo de tempo quando mudangas sdo feitas nos valores
de K e C, evitando assim, o método empirico de deteccdo do passo de
tempo (procedimento de tentativa e erro para qual passo de tempo é
suficiente para o problema) e o uso desnecessario de processamento
computacional para um passo de tempo superestimado. A equagdo
desenvolvida por Fulco, 2008 [31] pode ser descrita como:

1
< )
Kllvess] + Clla™=]

At (30)
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onde [[v™¥|| e |[a™*]| sdo, respectivamente, a maxima norma da
velocidade e aceleracdo sobre o mancal.

Essa metodologia considera as variaveis de deslocamento e
velocidade tdo pequenas que sdo praticamente as mesmas do passo de
tempo anterior. Essa abordagem leva a um procedimento rapido de
solugdo numérica, contudo com um pequeno passo de tempo para um
Gnico componente. Quando adicionados outros componentes, €sse passo
de tempo devera ser reduzido. Isso ocorre pois a for¢a aplicada a um
subconjunto levara um passo de tempo para ser considerada no
subconjunto adjacente. Desta forma, é necessario dividir o passo de
tempo, calculado pela Equacéo (30), pelo nimero de componentes que
serdo avaliados, nesse caso, por quatro componentes. Assim, 0 NOVO passo
de tempo At’ é dado por:

At

T (31)

At’

Um método variante foi utilizado por Estupindn e Santos, 2009
[17], onde o deslocamento e a velocidade foram estimados utilizando um
método iterativo para recalcular o valor das variaveis até a variagao dos
esforcos se tornar menor, ou igual, a uma tolerancia pré-definida. Esse
método evita problemas de convergéncia, contudo leva a um maior
processamento computacional para cada passo de tempo.

3.2.1.2 Opcdo 2: Linearizagdo dos efeitos ndo lineares

A segunda possibilidade é linearizar o modelo do dleo lubrificante
descrito nas Equacdes (17) e (18). Isso significa que a forga exercida pelo
6leo lubrificante depende do deslocamento e velocidade em uma poténcia
de primeira ordem, i.e., considera-se p =g =1. Esse tipo de
aproximacdo pode ser encontrada em Shwertassek, Dombrowski e
Wallrapp, 1999 [34] ou Shwertassek, Wallrapp e Shabana, 1999 [35] e
Offner e Priebsch, 2006 [36]. Para linearizar o modelo do filme de 6leo,
admite-se que todas as forgas sdo definidas de acordo com as forgas do
passo de tempo anterior:

(32)

||dn,m<z)||]” [drn (D]

Ki(]) = —
) ’“[ e | Tamm]
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||vn,m<z>||r [Vam®] (33)

CL(1 =—Cz9[ :
f 0 5| an I

Os valores da forca exercida pelo filme lubrificante de 6leo como
funcéo do valor atual de tempo séo definidas de acordo com a rigidez e
amortecimento equivalentes dependentes do passo anterior de tempo,

KA1+ 1) = —Kog(D[dym U+ D] (34)

FEHU+1) = ~CoqO)[Vam+ D] (35)

Os valores equivalentes de rigidez e amortecimento podem ser
estimados pela representacdo ndo linear de rigidez e amortecimento
calculadas no instante de tempo anterior. Desta forma, obtém-se:

p—1
K.q() =K [w] (36)
e
q-1
Cald =C [—||V“";(l)||] @

Esta serd a metodologia utilizada para calcular a forca exercida
pelo 6leo lubrificante. Ambos os métodos precisam do mesmo tempo para
resolver um passo de tempo, contudo o segundo método requer cerca de
100 passos de tempo a menos para obter a convergéncia numérica, sendo
assim o mais adequado para o propdsito desse trabalho.

3.2.2 Matriz giroscopica ndo linear

A aparéncia do termo matriz giroscopica pode ser compreendida
pelo principio da conservacdo do momento angular e pela fisica dos
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sistemas de coordenadas girantes (Ardema, 2005 [25]). Esse efeito é ndo
linear devido a dependéncia da velocidade angular como mostrado nas
Equagdes (8) e (9). Para resolver essa ndo linearidade, a matriz
giroscopica do passo de tempo atual é considerada dependente das
velocidades do passo de tempo anterior. Esse € um processo de
linearizacdo similar ao processo utilizado no filme lubrificante de 6leo,
i.e., ambos os métodos transformam o efeito ndo linear em linear e
dependente do passo de tempo anterior. Deste modo a matriz giroscopica
resulta em:

G,(1+1) =[{0} {0 {0} {62} {63} {G:}], (38)
0

{0} = (39)

[eNeoNoloNe)

m, (6, (Ddy, + 67(1)dz)
6y (DIFx — 6z (NI
OV R OV
Ox (D" — 6, (DI

{Ga} =S q (40)

m, (03 (Ddx + 6Z(1)dZ)
6y (DL —6:(DL”
0 (DL = 6x (D1
6x (DY - 6; (D1

{63} =1 q (41)
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m, (6X(Ddx + 67 (1)dy))
OVEEH )6
6D — 63 (DI
Ox (DI = 67 (DL

{Ge} =1

~—

(42)

A Equacdo (38) é a forma linearizada da matriz giroscépica
utilizada para resolucdo deste modelo.

3.2.3 Grandes deslocamentos nao lineares

Cada corpo tem um grau de liberdade com grande deslocamento,
por exemplo, o subconjunto pino-pistdo pode transladar em uma diregéo.
Essa translagdo move a posi¢do de contato entre o pistdo e a parede rigida
do bloco. Entretanto, o subconjunto eixo-rotor e biela, pode rotacionar em
uma direcdo e essa rotac&o ird proporcionar uma néo linearidade contendo
funcBes dependentes de senos e cossenos relacionadas a posi¢ao angular.
Considerando que gqualquer subconjunto possui um grande deslocamento,
pode-se considerar a seguinte aproximacao:

(1 —cos(6) cos(6))) = (1 - 005(972)) +(1—cos(6,)), (43)
para:
6} oub) «2m.

Cada passo no tempo corresponde a uma parte do movimento total
de um corpo n, admitindo-se que o deslocamento angular de qualquer
subconjunto é suficientemente pequeno para que seja considerado um
pequeno deslocamento em cada passo de tempo. Entéo, a soma de todos
os pequenos deslocamentos se torna um comportamento de grande
deslocamento (Shabana, 1998 [37]). Deste modo, pode-se dividir um
deslocamento angular em dois termos:

On(l+1) = 6,(1) + A6, (1 + 1), (44)
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onde 6} (1) é o deslocamento angular do corpo n na direcdo a no tempo
t(l) e ABL(1 + 1) é a variacdo do deslocamento angular no instante de
tempo t(1) para t(I + 1).

Admitindo que a variacio do deslocamento angular A. (L + 1) é
pequena em um intervalo de tempo, é possivel transformar todas as
dependéncias de senos em cossenos nas seguintes equagdes:

sin (65(1 + 1)) = sin (9;;(1)) + ABL (L + 1)cos (9;;(1)), (45)
cos (641 + 1)) = cos (9;;(1)) — ABL(L + 1)sin (9;;(1)). (46)

As equacdes nao lineares com dependéncia de 8/ (I + 1) agora sdo
funcgdes lineares dependentes da variavel A6} (I + 1) e dependentes do
deslocamento angular no passo de tempo anterior.

3.2.4 Aplicacao dos esforcos externos

Como visto anteriormente, as forcas externas aplicadas sobre o
mecanismo s&o o torque do motor, a diferenca de pressdo sobre o pistdo
e as forgas dissipativas. Todas essas for¢as sdo obtidas considerando o
estado do compressor no passo de tempo anterior. Tendo isso em vista a
Equacao (22) pode ser reescrita da seguinte forma:

MGl +1)+G(DHq(l+1) = 47
£<(q(0).q()) + £€(a(.q( + 1)) + £ (a(). q(l + 1)).
Com essa equacgdo é possivel resolver numericamente o sistema
com todas as consideracdes ja& mencionadas e predizer o comportamento
do compressor no dominio do tempo.

3.2.5 Resolucédo do sistema de equacdes diferenciais

Dentre os varios métodos de solucdo de sistemas de equacOes
diferenciais ordinarias, dois foram testados nesse trabalho: o método de
diferencas finitas e o de Runge Kutta.

O método de diferengas finitas estima o resultado de uma equagéo
diferencial através de uma aproximacéo do resultado de uma derivada
com base em uma série de somas. Para uma derivada no dominio do
tempo, a aproximacao é baseada nos passos de tempo anteriores e quanto
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maior o nimero de passos utilizados, melhor € a precisdo dos resultados.
Pulino e Torres, 2006 [38] explicaram como criar aproximagdes de ordens
mais elevadas e a discretiza¢do necessaria para garantir a convergéncia
no método de diferengas finitas. Souza, 1997 [39] demonstrou como
utilizar o método de diferengas finitas de quarta ordem aplicado
especialmente & equacdo do movimento, sendo esta a ordem escolhida
para resolver o sistema de equacdes neste trabalho.

Outra possibilidade é utilizar o método de Runge-Kutta para
resolver o sistema de equacgdes diferenciais ordinarias, o qual estd bem
documentado na literatura, como em Jackiewicz, 1996 [40]. Esse método,
como o método de diferencas finitas, possui diferentes ordens. Butt, 2007
[41] mostra como escolher a ordem adequada para diferentes aplicacdes
e para esse trabalho foi escolhido o método de Runge Kutta de dois
estagios, de quarta e quinta ordens.

Comparando ambos os métodos, o0 método de diferencas finitas é
pelo menos 10 vezes mais rapido que o de Runge Kutta para resolver um
Unico passo de tempo. Entretanto, 0 método de diferencas finitas requer
um passo de tempo muito menor para garantir a convergéncia, sendo
aproximadamente 10~° vezes menor que 0 necessario para 0 método de
Runge Kultta.

Tendo em vista 0 que foi discutido anteriormente, a respeito do
tempo de processamento, foi escolhido o método de Runge Kutta para
este trabalho. Esse conjunto de rotinas para utilizacdo e resolucdo das
equacdes diferenciais pode ser encontrado em Higham e Higham, 2005
[42] e nas rotinas abertas LAPACK, 2004 [43].

3.3 Discussdo sobre a metodologia

Algumas referéncias apontam a dificuldade de convergéncia dos
modelos numéricos de compressores. Bode, 2002 [33] encontrou
dificuldades no modelamento do mecanismo de compressdo, ndo
conseguindo simular todos 0s componentes em um Unico modelo. J&
Couto, 2006 [30] garantiu a convergéncia apenas com o desacoplamento
do modelo do 6leo da dindmica de multicorpos do mecanismo.

Para superar essas dificuldades no modelamento completo do
compressor, diversas técnicas matematicas foram empregadas no modelo
analitico. Como visto neste capitulo, todas as metodologias utilizadas
para resolucdo do sistema de equacBes pode ser encontrada na literatura.
Contudo, ainda ndo havia sido apresentado um trabalho acoplando todos
0s componentes internos do compressor bem como a lubrificagdo por
6leo, apoios por molas, presenca do torque do motor elétrico dependente
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da velocidade angular relativa entre o rotor e estator, resolvidos de forma
acoplada, em regime transiente de funcionamento e em um tempo viavel
computacionalmente.

A escolha das metodologias foi baseada na premissa da dificuldade
de convergéncia dos modelos atuais de compressores bem como o
elevado tempo computacional dos atuais modelos. Foram linearizados
todos os modelos ndo lineares, selecionado o método de resolucdo do
sistema de equacdes ordindrias mais adequado, possibilitando uma
convergéncia para todas as partes do compressor acopladas em um Gnico
sistema de equagfes, e como serd apresentado no préximo capitulo, o
modelo obteve uma boa representa¢do do problema fisico, permitindo
observar fendmenos ndo observados anteriormente.

Esta metodologia pode ser empregada na solucdo de problemas na
industria e otimizacdo dos compressores, bem como outros sistemas
mecéanicos similares. O tempo de resolugdo de 60s de funcionamento do
compressor, i.e., da partida até o regime estacionario é em torno de 1 hora
em um computador modesto (core 2 duo 1.6 GHz com 2 Mb de RAM 600
MHZz)

3.3.1 Limitagdes do modelo

J& que todos os corpos, exceto suas conexdes, sdo considerados
rigidos, os efeitos da flexibilidade dos componentes como por exemplo o
efeito dos modos de vibragdo sdo negligenciados. Entretanto, como
mostrado por Fulco, 2007 [10], a flexibilidade do subconjunto eixo-rotor
tem influéncia sobre as for¢as transmitidas pelo filme lubrificante de 6leo.
Fulco, 2007 [10] também mostrou que a flexibilidade ndo influencia o
movimento orbital do subconjunto eixo-rotor, i.e., 0 movimento do ponto
central do eixo-rotor dentro da folga do mancal. Essas consideracOes
também sdo admitidas para os outros mancais lubrificados por 6leo, o
mancal do subconjunto pino-pistdo e da biela.

O primeira frequéncia natural dos corpos rigidos (desconsiderando
as conexdes) é de 900 Hz aproximadamente. Contudo, as molas possuem
sua primeira frequéncia natural em torno de 300 Hz e o tubo de descarga
em torno de 150 Hz. Tendo em vista o que foi mencionado no paragrafo
anterior, admite-se que a maior frequéncia que pode-se avaliar os
resultados é em torno de 120 Hz (20% abaixo do primeiro modo natural
de vibragdo), pois em frequéncias mais altas os resultados estimados e
experimentais podem conter grandes diferencas.

Para frequéncias acima de 120 Hz sera utilizado um modelo
numérico acoplando elementos finitos, elementos de contorno e
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metodologia de fungdo de transferéncia, resolvendo assim o modelo
completo do compressor para frequéncias acima de 120 Hz.

3.3.2 Ruido Radiado

Uma das grandes preocupacdes da industria é o ruido radiado pela
vibracdo do compressor. Como descrito na Se¢do 3.3.1 a dindmica do
compressor em regime transiente de funcionamento seré avaliada até 120
Hz. Até esta frequéncia, observam-se vibragbes com maior amplitude,
contudo o ruido radiado mesmo que elevado, tende a ser menos percebido
pelo ser humano.

Isto ocorre pois o ser humano nao ouve as frequéncias de forma
linear, i.e., em algumas frequéncias o ruido percebido é mais acentuado
que em outras. A curva de ponderacdo “A” foi baseada no trabalho de
Fletcher e Munson, 1933 [44] que obteve a curva de niveis de pressao
sonora percebidos no dominio da frequéncia para 40 phons de
intensidade, i.e., como sujeitos percebem e consideram igual a um ruido
de 40 dB a 1000 Hz, em outras frequéncias. Também o nivel minimo da
audicdo foi estudado por Poulsen e Han, 2000 [45]. Curvas de intensidade
sonora percebida em outros niveis (phons) foram estudas por Fastl, et al.,
1990 [46]. Um estudo aprofundado foi conduzido por Suzuki, et. al.
estimando contornos para 0S nhiveis sonoros percebidos como o
apresentado na Figura 16.

Analisando a Figura 16 é possivel identificar que o ruido em torno
de 120 Hz necessita ter uma poténcia sonora mais elevada para ser
igualmente identificado em 1000 Hz. Deste modo o nivel de ruido que
pode ser estimado pelo algoritmo que estuda a dinamica do compressor
deve ser percebido de forma bastante atenuada quando comparado com
ruidos em outras frequéncias.
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Figura 16 - Resposta de nivel sonoro percebido no dominio da frequéncia retirada
do trabalho conduzido por Suzuki, et al., 2003 [47].
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Levando em conta a grande dificuldade de simular o sistema no
dominio do tempo e o fato do ruido até 120 Hz ter menor impacto na
audicdo humana quando comparado com ruidos de mais alta frequéncia,
¢ desconsiderada a analise de ruido para o modelo dindmico do transiente
do compressor. Contudo, na andlise em regime permanente de
funcionamento para mais altas frequéncia, discutida nos capitulos
posteriores, sera considerado o ruido do compressor e ndo somente a sua
resposta vibratdria.
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4 Resultados para dindmica de compressores em regime
transiente de funcionamento para baixas frequéncias

Para validar o modelo apresentado neste trabalho, algumas
verificagdes no comportamento conhecido do compressor foram
efetuadas bem como uma validagdo com base em resultados
experimentais. Todos os parametros fisicos usados nas simulacdes estdo
apresentados no Apéndice A. Posteriormente, serdo discutidos resultados
obtidos a partir do modelo durante a partida, regime permanente e parada
do compressor, procurando entender mais a fundo seu comportamento.

4.1  Verificacdo e validacéo

Para verificar aspectos fenomenol6gicos do compressor,
inicialmente serd avaliada a forca transmitida pelo mancal superior do
subconjunto eixo-rotor (Figura 17). E esperado que a forca transmitida
pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor ao bloco tenha o mesmo
comportamento, porém com diferente magnitude, da for¢a de compressédo
do gas aplicada sobre o subconjunto pino-pistdo, como apresentado por
Estupinan, 2009 [17], Rodrigues, 2003 [9] e Fulco, 2007 [10]. As dire¢des
dos esforcos foram representadas no sistema de coordenadas da Figura 9.

Figura 17 - Forga de compresséo sobre o pistdo (linha preta), sobre o eixo-rotor
na direcdo y (linha tracejada vermelha) e na dire¢o x (linha tracejada azul) em
regime permanente de funcionamento do compressor.
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Outro comportamento analisado é durante o processo de parada do
compressor. Alguns ciclos apds o motor elétrico interromper o
fornecimento de energia ao eixo-rotor, 0 mecanismo deixa de comprimir
0 gas, revertendo o0 movimento do eixo-rotor devido a falta de energia
para completar um ciclo de compressao, i.e., a energia necessaria para
comprimir 0 gas é maior que a energia disponivel no sistema. Esse
comportamento foi mostrado por Dufuor et al., 1995 [15], com seu
modelo, que também observaram experimentalmente que apds cinco
ciclos o compressor revertia a direcdo de movimento. O mesmo
comportamento foi encontrado (Figura 18) e pode ser observado apos 6
ciclos de compresséo (0,2s).

Figura 18 - Posicdo angular do eixo-rotor em nimero de voltas pelo tempo ap6s
o0 desligamento do motor elétrico.
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Para validar o modelo, resultados experimentais da Orbita do
mancal superior do subconjunto eixo-rotor foram obtidos por Couto, 2006
[30] e usados nesse trabalho. Couto modelou o mecanismo de compressao
de um modelo similar de compressor, representando a lubrificagcdo por
6leo com o método de volumes finitos. A dindmica do mecanismo foi
modelada utilizando a teoria de multicorpos, considerando todos os
subconjuntos rigidamente conectados, i.e., sem a lubrificacéo por éleo e
também se considerou a velocidade angular do eixo-rotor constante. Com
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os resultados obtidos através do modelo de multicorpos foi estimada a
Orbita do eixo-rotor em mancais lubrificados por éleo.

Como o modelo do compressor utilizado por Couto e nesse
trabalho sdo similares, apenas algumas alteracdes foram efetuadas. Couto
controlou experimentalmente a pressdo na succdo e descarga do gas,
medindo a pressdo na camara de compressao. Para ajustar a geometria dos
modelos, as matrizes de massa do eixo-rotor e pino-pistdo foram
ajustadas. Por fim Couto mediu a érbita do eixo no mancal.

E possivel observar na Figura 19 que a 6rbita do mancal superior
do subconjunto eixo-rotor estimada pelo presente modelo tem um
comportamento similar ao resultado experimental, possuindo trajetdria
composta por uma regido maior e outra menor.

Figura 19 - Orbita do mancal superior do subconjunto eixo-rotor predita por
Couto, 2006 [30] (linha vermelha), medida por Couto (linha preta tracejada) e
predita neste trabalho (linha azul tracejada) com o mecanismo em regime
permanente de funcionamento.
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Entretanto, diferencas foram encontradas em relacdo aos
resultados estimados por esse modelo, preditos por Couto. Essas
diferencas sdo atribuidas a alguns fatores. Um deles é que Couto utilizou
um modelo de 6leo lubrificante mais preciso, entretanto um modelo
dindmico menos acurado, ja que o calculo de multicorpos é independente
da lubrificagdo por 6leo. Também o fato da velocidade do eixo ser
considerada constante e ndo variavel.
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Ainda com o intuito de validar o modelo, sdo comparados 0s
deslocamentos no topo das molas de suspensdo. O experimento foi
conduzido durante 0,5s em regime permanente de compressao, sendo
preditos os resultados no mesmo intervalo de tempo. Apesar de possuir
quatro molas, sdo comparados resultados e dados experimentais somente
na mola nimero 1. Para as demais molas os resultados sdo similares, ndo
sendo apresentados apesar da validagdo ter sido realizada para as demais
molas.

Os deslocamentos da mola 1 na direcdo z sdo apresentados no
dominio da frequéncia na Figura 20. Em 50 Hz foi medida a frequéncia
fundamental de funcionamento do sistema e o resultado predito possui
amplitude similar, porém a frequéncia fundamental predita (51 Hz) é
ligeiramente maior que a medida. Esse efeito é provavelmente fruto de
diferencas nas forcas dissipativas que atuam no sistema, bem como
alguma diferenga no torque real aplicado sobre o subconjunto eixo-rotor.
De mesmo modo, o resultado estimado para a primeira harménica
apresenta boa coeréncia com o experimental. Para as demais harmonicas
os resultados comegaram a se diferenciar j& que o sistema modelado ndo
considera nenhuma frequéncia natural do sistema.

Figura 20 - Deslocamento no topo da mola 1 medido (azul) e predito (vermelho)
na dire¢do z no dominio da frequéncia.
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A mesma analise comparativa foi efetuada para as direcGes x e,
sendo utilizada a norma do deslocamento no plano. Este acoplamento €
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usado para evitar erros devido ao posicionamento dos acelerdmetros. A
norma do deslocamento da mola 1 na dire¢&o transversal esta apresentada
na Figura 21. Como na Figura 20, na frequéncia fundamental de
funcionamento do compressor (50 Hz) os resultados possuem boa
concordancia, contudo na primeira harménica ja existem discrepancias no
que diz respeito a amplitude do pico. Diferengas acima de 50 Hz podem
ser induzidas por erros no experimentos e imperfei¢des no modelo real do
compressor.

Figura 21 - Norma do deslocamento no plano (dire¢bes x e y) & mola medido

(azul) e predito (vermelho), para o topo da mola 1.
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A validagdo mostrou que para frequéncias proximas a 50 Hz o
modelo possui uma boa representacao dos resultados experimentais. Ja na
primeira harménica surgem diferengas entre os resultados estimados e
experimentais. Contudo, acredita-se que essas diferencas devem-se as
dificuldades no posicionamento dos acelerémetros no experimento, ja que
na direcdo z os resultados estimados sdo coerentes com os medidos.
Portanto, este modelo podera ser utilizado para frequéncias até 50 Hz com
boa representatividade e até 100 Hz como um bom indicativo do que deve
ocorrer com a dinamica do compressor.
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4.2 Mecanismo de compressao

Nesta etapa serd avaliado o mecanismo de compressao,
desconsiderando os efeitos das molas sobre o sistema. Deste modo, €é
possivel ter uma visdo mais clara sobre os efeitos isolados do mecanismo
de compressao.

4.2.1 Compressor Padréo

O compressor € modelado com parametros listados no Apéndice
A, representando o modelo real do compressor. Com essa analise é
possivel encontrar a fenomenologia relacionada a dinamica do
compressor e 0s principais caminhos para transmissdo da vibragao.

A resposta transiente durante a partida e parada do compressor ndo
sdo usualmente estudadas por outros autores e quando estudadas
geralmente agregam simplificacGes, como a auséncia de dleo lubrificante.
Deste modo, serdo discutidos os comportamentos transientes do momento
de partida até o0 momento de parada do compressor.

O comportamento do mancal superior do subconjunto eixo-rotor
durante os primeiros estagios de compressao (primeiro estagio do motor
elétrico) e durante o ciclo permanente de funcionamento estdo
apresentados na Figura 22. E possivel verificar que a Orbita muda
rapidamente do primeiro estagio de torque do motor para o segundo
estagio de torque, assumindo o ciclo permanente de funcionamento.

O comportamento da 6rbita do mancal superior do subconjunto
eixo-rotor durante o processo de parada pode ser observado na Figura 23.
Combinando esses resultados com os resultados da evolucdo da orbita do
mancal superior do subconjunto eixo-rotor quando o mecanismo esta
parando (Figura 24), é possivel verificar a mudanca no comportamento
da drbita apds seis ciclos de compressdo. Este tipo de mudanca ocorre
devido & alteracdo no movimento do mecanismo ap6s os seis ciclos de
compressao, ja que reverte seu movimento por ndo possuir mais energia
suficiente para comprimir o gas.
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Figura 22 - Orbita do mancal superior do subconjunto eixo-rotor durante a partida
do mecanismo, antes de 0,8s (linha azul) e em regime permanente de
funcionamento (linha vermelha tracejada).
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Figura 23 - Orbita do mancal superior do subconjunto eixo-rotor durante a parada
do compressor (apds desligamento do motor elétrico) enquanto ha a compresséo
do gés (linha azul) e ap6s 0 mecanismo ndo possuir energia para comprimir o gas
(linha vermelha tracejada).
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Figura 24 - Evolugdo no tempo da érbita do mancal superior do subconjunto eixo-
rotor durante a parada do compressor.
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Nas Figuras 25 e 26 esta apresentada a velocidade angular do eixo-
rotor durante o processo de partida. E possivel verificar que a velocidade
angular muda rapidamente quando o torque do motor altera em 0,8s
(Secédo 3.1.4.2). A velocidade angular média passa de 42 Hz para 51 Hz
durante essa mudanga. Também é possivel verificar uma variagdo na
velocidade angular devida & mudanca no torque necessario durante a
compressdo do gas, i.e., em cada ciclo de compressao é necessario um
torque elevado para sustentar a velocidade angular quando o mecanismo
estd comprimindo o gas, fazendo com que a velocidade angular do eixo-
rotor reduza, e quando 0 mecanismo esta succionando o gés, é necessario
um torque mais baixo para manter a velocidade angular, causando um
aumento na velocidade angular do eixo-rotor.
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Figura 25 - Velocidade angular do eixo-rotor durante a partida do compressor e
em regime permanente de funcionamento.
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Figura 26 - Velocidade angular do eixo-rotor no momento da troca do primeiro
estagio (Figura 11) para o segundo estagio (Figura 12) de funcionamento do
motor elétrico.
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Com a velocidade do rotor mais elevada, é esperado um aumento
na forga transmitida pelos contatos devido aos desbalanceamentos no
compressor (Figuras 27 a 34). Entretanto, ap6s 0,8 s, é possivel verificar
no mancal superior do subconjunto eixo-rotor na dire¢cdo y ocorre um
aumento significativo no valor da forca. Durante o processo de parada
ocorre uma mudanca na forma da forca transmitida pelos mancais
somente na dire¢cdo y. Essa mudanca ocorre devido a mudanga do
comportamento do mecanismo apds seis voltas depois do desligamento
do motor elétrico.

Figura 27 - Forga transmitida pelo mancal frontal do subconjunto pino-pistéo
(Figura 8) na diregdo z durante a partida do compressor.
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Figura 28 - Forg¢a transmitida pelo mancal frontal do subconjunto pino-pistéo
(Figura 8) na dire¢do z durante a parada do compressor.
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Figura 29 - Forg¢a transmitida pelo mancal frontal do subconjunto pino-pistéo
(Figura 8) na dire¢do y durante a partida do compressor.
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Figura 30 - Forga transmitida pelo mancal frontal do subconjunto pino-pistéo
(Figura 8) na dire¢o y durante a parada do compressor.
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Figura 31 - Forg¢a transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor
(Figura 8) na dire¢o x durante a partida do compressor.
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Figura 32 - Forg¢a transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor
(Figura 8) na dire¢do x durante a parada do compressor.
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Figura 33 - Forg¢a transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor
(Figura 8) na diregdo y durante a partida do compressor.
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Figura 34 - Forca transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor na
direcdo y durante a parada do compressor.
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Para aprimorar a compreensdo do comportamento do mecanismo,
uma representacdo da amplitude da forca transmitida é apresentada na
forma de um diagrama de frequéncia versus tempo (Figuras 35 a 38) com
incremento na frequéncia de 5 Hz e no tempo de 0,2 s. A amplitude da
forca esté apresentada em escala logaritmica através de cores, onde cores
mais quentes (vermelho) representam valores mais altos e as mais frias
(azul) valores mais baixos. E possivel confirmar nas Figuras 35 e 36 que
a transicéo entre os dois estagios do motor elétrico ocorre de forma rapida
e que a forca em regime permanente de funcionamento excita frequéncias
mais altas que no primeiro estagio de funcionamento do motor elétrico. A
amplitude méaxima ocorre na frequéncia fundamental do sistema
(frequéncia de rotacdo) e suas harménicas, tornando-se mais baixa em
frequéncias mais altas. E possivel verificar no inicio do processo de
parada (Figuras 37 e 38) que as for¢as excitam frequéncias mais altas, em
um espectro amplo, quando comparadas as do regime permanente. A 0,2s
(reversdo do rotor) quase todas as frequéncias altas desaparecem e o
contelido espectral restringe-se apenas as frequéncias mais baixas. Com
esses resultados é esperado que o compressor excite mais o refrigerador
durante o processo de parada que durante a partida e o regime permanente
de funcionamento.
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Figura 35 - Diagrama de frequéncia e tempo da forca transmitida pelo mancal
superior do subconjunto eixo-rotor na dire¢do x durante a partida do compressor.
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Figura 36 - Zoom em frequéncia da Figura 35.
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Figura 37 - Diagrama de frequéncia e tempo da forca transmitida pelo mancal
superior do subconjunto eixo-rotor na dire¢do x durante a parada do compressor.
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Figura 38 - Zoom em frequéncia da Figura 37.
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Avaliando apenas 0 mecanismo de compressdo, € possivel
identificar que a oOrbita do mancal superior do subconjunto eixo-rotor,
tanto quanto os esforgos transmitidos pelos mancais, rapidamente
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atingem seus ciclos permanentes de funcionamento, tanto no primeiro
estagio de compressdo (até 0,8s) bem como ap6s a altera¢do do torque do
motor elétrico. As forgas transmitidas pelos mancais sdo dependentes da
frequéncia fundamental do sistema (frequéncia de rotacdo) e das suas
harmdnicas.

Assim, como para a forca e a drbita, a velocidade angular do rotor
rapidamente atinge os valores do regime permanente. A variacdo na
velocidade angular é dependente da compressdo do gas refrigerante, no
momento de maior forca de compressao a velocidade reduz.

Durante a parada do mecanismo, a for¢a transmitida pelos mancais
passa a hao ser governada apenas pela frequéncia fundamental do sistema
e suas harmonicas, mostrando componentes em um amplo espectro de
frequéncia. Também é possivel verificar um acréscimo no valor da
amplitude da forca transmitida pelos mancais. A oOrbita do mancal
superior do eixo rotor apresenta uma mudanca abrupta em seu
comportamento no momento que O mMecanismo nao possui energia
suficiente para comprimir o gas, revertendo seu sentido de giro.

4.2.2 Efeitos de mudangas no mecanismo

A massa de balanceamento do eixo-rotor foi cuidadosamente
escolhida para garantir o balanceamento do sistema, considerando forcas
atuantes sobre o mecanismo. Nesse sentido, é esperado um aumento da
forca transmitida pelo subconjunto eixo-rotor ao bloco quando o
desbalanceamento € nulo, i.e., o centro de massa do subconjunto eixo-
rotor coincide com o eixo de giragdo. Isso pode ser verificado na Figura
39, onde ocorreu um aumento da forca transmitida pelo mancal superior
do subconjunto eixo-rotor para o bloco

Existem diferentes 6leos lubrificantes possiveis de serem utilizado,
cada um com suas propriedades fisicas e comportamentos. Para verificar
a influéncia da escolha do dleo na forca transmitida, dois outros modelos
de 6leo foram propostos, um com a constante de rigidez (Equacéo (17)) e
amortecimento (Equacdo (18)) cinco vezes menor e outro com a rigidez
trés vezes menor e amortecimento quatro vezes maior (Figura 40).
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Figura 39 - Forca transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor ao
bloco na direcdo x para 0 compressor padréo (linha azul) e para o centro de massa
sobre o eixo de giracdo do sistema (linha tracejada vermelha).
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Figura 40 - Forg¢a transmitida pelo mancal superior do subconjunto eixo-rotor
para o bloco na dire¢éo x para trés parametros diferentes do filme de 6leo: modelo
padrdo (linha azul), modelo com constante de rigidez e amortecimento cinco
vezes menor (linha vermelha tracejada) e modelo com rigidez trés vezes menor e
amortecimento quatro vezes maior (linha preta tracejada).
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E importante notar que a reducio drastica nos parametros leva a
pequenas alteragcBes na forca transmitida pelo mancal superior do
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subconjunto eixo-rotor ao bloco. Entretanto, 0 aumento do amortecimento
acarreta um significativo aumento na forga transmitida. Essa variagéo no
pardmetro pode ser fisicamente compreendida pelas variagcdes na
viscosidade do o6leo, i.e., uma viscosidade mais alta acarreta uma
constante de amortecimento mais elevada.

4.3  Compressor interno completo

Nesta secdo € avaliado o compressor interno completo, incluindo a
presenca das molas, sendo feito um estudo sobre o compressor padréo e
posteriormente avaliada a influéncia de mudanca nos pardmetros do
compressor sobre a sua resposta dinamica.

4.3.1 Compressor padréo

As forgas transmitidas pelas molas possuem magnitudes diferentes
em cada uma das direcdes cartesianas. Apesar da resposta de todas as
molas serem diferentes, sera analisada a mola 1 e um comportamento
similar pode ser encontrado nas demais molas. A forca transmitida pela
mola 1 para a carcaca esta apresentada nas Figuras 41 e 42. A maior
amplitude de forca transmitida pela mola é na direcdo x (Figura 41),
contudo a maior variacdo da forca pode ser encontrada na direcdo z
(Figura 42). A direcdo y é a que possui menor magnitude de esforco
transmitido para ambas as situacdes.

Figura 41 - Forcas transmitidas pela mola 1 para a carcaca na direcéo de x (azul),
y (verde) e z (vermelho).
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Figura 42 - Variagéo das forcas transmitidas pela mola 1 para a carcaga na diregdo
X (azul), y (verde) e z (vermelho) em relacéo aos valores médios das respectivas

forcas.
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A norma de forga transmitida, no dominio da frequéncia, pela mola
1 para a carcaca do compressor est4 apresenta na Figura 43. Possui picos
de amplitude em 5 Hz e 8 Hz, em todas as trés dire¢bes. Esses picos estdo
relacionados com as ressonancias do sistema. Também é observado pico
em 51 Hz (frequéncia de rotacdo). Como esperado, as amplitudes mais
baixas ocorrem na dire¢do y ja que as maiores excita¢cGes ndo ocorrem
nesta direcdo.



94

Figura 43 - Norma da forga transmitida pela mola 1 para a carcaga na direcéo x
(azul), y (verde) e z (vermelho) no dominio da frequéncia.
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A norma do valor da forga transmitida para cada uma das molas
estd apresentada nas Figuras 44 e 45. Como cada mola esta localizada em
uma posicdo diferente, é esperado que possuam amplitudes de forga
transmitida diferentes entre si. Na frequéncia de rotagdo de 51 Hz,
também como nos picos adjacentes, a amplitude da forca difere em até 4
vezes entre as molas (Figura 44), contudo todas possuem 0 mesmo
comportamento (Figura 45).

Figura 44 - Norma do valor da for¢a transmitida pelas molas 1 (azul), 2

(vermelho), 3 (verde) e 4 (preto) no dominio da frequéncia de 0 até 150 Hz.
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Figura 45 - Zoom da Figura 44 na frequéncia de 95 Hz até 100 Hz.
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Comparando a norma da forga transmitida pela mola 1 com a
norma da for¢a transmitida pelo tubo de descarga para a carcaga (Figura
46) é possivel verificar que possuem 0 mesmo comportamento, contudo
0 tubo de descarga possui uma forga em torno de dez vezes menor em
todas as frequéncias avaliadas que a forga transmitida pela mola 1. Tendo
em vista esse resultado, a forca transmitida pelo tubo de descarga para a
carcaga pode ser desprezada. Contudo, para frequéncias mais altas que as
analisadas, o tubo de descarga possui modos naturais de vibracdo
podendo alterar este comportamento.
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Figura 46 - Norma da forga transmitida pela mola 1 (azul) e tubo de descarga
(vermelho) no dominio da frequéncia.
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Quando o compressor muda o torque, durante a partida do
compressor, em 0,8s era esperada uma rapida mudanga de
comportamento como visto na Sec¢do 4.2.1. Entretanto, como pode ser
observado na Figura 47, a presenca das molas faz com que seja necessario
um longo tempo para atingir o regime permanente de funcionamento (em
torno de 50s). Esse comportamento é devido ao baixo amortecimento
presente nas molas. Também é possivel observar que a amplitude do
deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco-estator € maior
durante a partida, reduzindo seu valor no regime permanente de
funcionamento.
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Figura 47 - Deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco-estator na
direcdo x durante a partida e o regime permanente de funcionamento do
Compressor.
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Como pode ser observado na Figura 48, uma mudanca abrupta no
deslocamento do subconjunto bloco-estator ocorre, partindo de um valor
médio de aproximadamente —4 x< 10~3 m para 0 m.

Figura 48 - Deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco-estator na
direcdo do x durante a parada.
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A Figura 49 apresenta um diagrama frequéncia e tempo da forca
transmitida pela mola 1 para a carcaca durante os primeiros 4s apos a
partida do compressor sendo que quanto maior a for¢a mais quente a cor
(vermelho). Antes do momento em que o motor elétrico altera o
comportamento do torque durante a partida (0,8s) a forca é mais intensa
até 100 Hz e sem grande influéncia da velocidade angular do subconjunto
eixo-rotor. Apds 0,8s é possivel verificar que a magnitude da forca
transmitida se torna dependente da frequéncia de rotacéo do eixo-rotor,
possuindo amplitudes mais elevadas na frequéncia fundamental e em suas
harménicas.

Figura 49 - Norma do valor da forga transmitida pela mola 1 para a carcaca do
compressor nos primeiros 4s de funcionamento apresentada em um diagrama
frequéncia por tempo.
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Como visto anteriormente, o regime permanente de funcionamento
do compressor € atingido a aproximadamente 50 s, portanto é considerado
que a partir de 60s o compressor ja estd no estado permanente de
funcionamento. E possivel verificar na Figura 50 que a carcaga é excitada
principalmente na frequéncia fundamental de rotacéo do sistema e suas
harménicas. Contudo é possivel verificar um padrdo de baixa frequéncia
na forga transmitida e esse padrdo se repete a aproximadamente cada 1 s.
Apesar de ser considerado um estado permanente de funcionamento, o
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comportamento do sistema ndo € constante e nem repetitivo possuindo
pequenas alteracdes a cada instante de tempo.

Figura 50 - Norma do valor da forga transmitida pela mola 1 para a carcaca do
compressor em regime permanente de funcionamento apresentada em um
diagrama frequéncia por tempo.
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Apbs o desligamento do motor elétrico, o eixo-rotor reduz sua
velocidade angular. A forga transmitida pela mola 1 para a carcaca esta
apresentada na Figura 51. A norma do valor da forga transmitida pela
mola 1 para a carcaca do compressor durante o processo de parada possui
um comportamento diferente da partida e do regime permanente de
funcionamento do compressor, ndo sendo possivel encontrar picos na
frequéncia de rotacdo do sistema. Entretanto, pode ser encontrado um
acréscimo na forca transmitida em todo o espectro préximo a 0,8s e 4s
apos o desligamento do motor elétrico. Esses aumentos na amplitude séo
devidos as frequéncias de ressonancia do sistema.

E possivel verificar que o compressor ndo parou completamente
apos 6s, devido ao baixo amortecimento das molas. Também é importante
salientar que ndo é possivel identificar a inversdo da dire¢do de rotacéo
do rotor em 0,2s na forga transmitida pela mola 1, ao contréario da forca
transmitida pelos mancais, como mostrado anteriormente.
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Figura 51 - Norma do valor da forga transmitida pela mola 1 para a carcaca do
compressor durante o processo de parada apresentada em um diagrama
frequéncia por tempo.
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Como visto na Figura 50, quando o compressor esta em estado
permanente de funcionamento, a forca transmitida pelas molas néo é
constante no tempo, possuindo uma variacdo quase periddica. Contudo
essa variagdo ndo possui influéncia significativa na resposta da érbita do
mancal superior do eixo-rotor em estado permanente de compressdo
como pode ser visto na Figura 52. A variacdo da 6rbita € menor que 0,5%
entre cada ciclo de compressao.
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Figura 52 - Orbita do mancal superior do eixo-rotor no estado permanente de
compress&o.
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Nesta secdo foi possivel analisar o comportamento do compressor
padrdo. Foi apresentado que o tubo de descarga ndo possui influéncia
significativa na forca transmitida para a carcaca do compressor quando
comparado as molas (desconsiderando os modos prdprios de vibracao).

Durante a partida a dependéncia em da frequéncia de rotacéo dos
esforcos transmitidos pelas molas é muito baixa, ou nula, contudo apés
os primeiros 0,8s essa dependéncia passa a se tornar dominante,
destacando a frequéncia fundamental e as harménicas. O tempo para o
compressor atingir o regime permanente de funcionamento é em torno de
50s e, apesar de se encontrar em regime permanente, é possivel encontrar
variagOes periodicas nas forcas transmitidas, bem como outras variacdes
que sdo quase-periddicas, contudo existem pequenas diferencas em seus
comportamentos.

Durante a parada, as for¢as transmitidas pelas molas para a carcaga
apresentam pouca dependéncia da frequéncia fundamental e suas
harmdnicas. Contudo, quando a frequéncia de rotacdo passa por uma
ressondncia do sistema, o nivel dos esforgos transmitidos se elevam para
todo o espectro de frequéncias. Este resultado indica que, em algum
momento da parada do compressor, um alto esforco € transmitido para a
carcaga elevando os niveis de vibragdo e ruido radiado.
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Por fim, foi avaliada a drbita do mancal superior do subconjunto
eixo-rotor, apresentando que a variagdo dessa Orbita entre cada ciclo de
compressdo € menor que 0,5%, indicando que apesar de existirem
variagfes no regime permanente de funcionamento do compressor, elas
tém pequeno impacto sobre a posi¢do do eixo no mancal lubrificado por
6leo.

4.3.2 Efeitos de mudangas no compressor

Algumas variagdes nas propriedades das conexfes podem indicar
possibilidade de melhorias e também uma compreensdo dos fendmenos
da dindmica do compressor. O intuito dessas melhorias € reduzir a
vibracdo transmitida e o ruido radiado pela carcaca. A vibracdo é
transmitida pelas molas e pelo tubo de descarga. Entretanto, o tubo de
descarga é desconsiderado, j& que a forga que ele transmite para a carcaga
é cerca de 10 vezes menor que a for¢a de uma mola (como visto na Figura
46). O ruido radiado pode ser devido a excitagéo da carcaca pelas molas
e tubo de descarga ou pela irradiacdo sonora do conjunto interno que por
sua vez € transmitida pela carcaca. Entretanto, neste momento serdo
avaliadas apenas as for¢as transmitidas para a carcaca até 150 Hz.

As molas podem ter uma influéncia direta no deslocamento do
subconjunto bloco-estator e na forga transmitida a carcaca. Alterando a
rigidez das molas é possivel compreender e sugerir uma configuracdo
com melhor desempenho. Quatro possibilidades foram arbitrariamente
escolhidas para o valor do coeficiente de rigidez da mola (Equacgéo (17)):

* caso A - coeficiente de rigidez 50% maior que o atual,

* caso B - coeficiente de rigidez 100% maior que o atual;
» caso C - coeficiente de rigidez 50% menor que o atual;
» caso D - coeficiente de rigidez 75% menor que o atual,

As normas dos deslocamentos do centro de massa do subconjunto
bloco-estator, no estado permanente de compressdo para o caso atual e 0s
casos A e B, estdo apresentadas nas Figuras 53 e 54. Embora o
deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco-estator com os
modelos de mola atual e os casos A e B, possuam diferentes amplitudes
médias no dominio do tempo, a resposta em frequéncia é a mesma para
frequéncia de rotacdo (51 Hz) e suas harménicas. Entretanto, o primeiro
pico de amplitude (5 Hz) e os demais picos adjacentes a frequéncia de
rotacdo e suas harmonicas (circulados em vermelho na Figura 54) estdo
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apenas no caso atual, onde as molas sdo mais flexiveis mostrando que a
resposta de deslocamento da estrutura é sensivel a flexibilidade das molas.

Figura 53 - Norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco
estator no estado permanente de funcionamento no dominio do tempo. Molas
atuais (linha azul), caso A (linha vermelha) e caso B (linha verde).
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Figura 54 - Norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco
estator no estado permanente de funcionamento no dominio da frequéncia. Molas
atuais (linha azul), caso A (linha vermelha) e caso B (linha verde).
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As normas das forgas transmitidas pela mola 1 para a carcaga do
compressor no estado permanente de funcionamento para o caso atual e
0s casos A e B, estdo apresentadas na Figuras 55 e 56. A for¢a transmitida
no caso B (molas 100% mais rigidas) € maior que no caso A (molas 50%
mais rigidas) que é maior que no caso atual tanto no dominio do tempo
guanto no dominio da frequéncia (na frequéncia fundamental e
harménicas). Entretanto, apenas com a mola atual aparecem os picos em
5 Hz e préximos a frequéncia fundamental e harménicas (circulos
vermelhos na Figura 56).
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Figura 55 - Norma da forga transmitida pela mola 1 a carcaca do compressor no
estado permanente de funcionamento no dominio do tempo. Molas atuais (linha
azul), caso A (linha vermelha) e caso B (linha verde).
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Figura 56 - Norma da for¢a transmitida pela mola 1 & carcaca do compressor no
estado permanente de funcionamento no dominio da frequéncia. Molas atuais
(linha azul), caso A (linha vermelha) e caso B (linha verde).
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A norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto
bloco-estator no dominio do tempo para o caso atual, casos C e D, esta
apresentada nas Figuras 57 e 58. Nos primeiros 0,8s (Figura 57), o valor
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do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco-estator para o
caso atual e caso C possuem amplitudes similares, entretanto o caso D
aumenta a amplitude de deslocamento, tornando impossivel a solucdo do
algoritmo pois o deslocamento cresce indefinidamente, perdendo a
convergéncia. Avaliando uma janela de tempo maior para o caso atual e
caso C (Figura 58), é possivel verificar que a amplitude média do
deslocamento aumenta no caso C e ap6s algum tempo atinge o regime
permanente de funcionamento.

Figura 57 - Norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco
estator no dominio do tempo (0s até 0,8s). Molas atuais (linha azul), caso C (linha
vermelha) e caso D (linha verde).
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Figura 58 - Norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco

estator no dominio do tempo (0s até 5s). Molas atuais (linha azul), caso C (linha
vermelha).

0.06

0.05

0.04

0.03

Deslocamento (m)

0.02

0.01

Tempo (s)

A norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto
bloco-estator em estado permanente de compressdo no dominio da
frequéncia para o caso atual e caso C estdo apresentados na Figura 59.
Fica claro que no caso C o sistema esta excitado em um amplo espectro.
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Figura 59 - Norma do deslocamento do centro de massa do subconjunto bloco
estator no estado permanente de funcionamento no dominio da frequéncia. Molas
atuais (linha azul), caso C (linha vermelha).
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Para entender esse fenbmeno, o torque sobre o rotor e estator no
estado permanente de compressdo no dominio da frequéncia para o caso
atual e o caso C esta apresentado na Figura 60. Como pode ser observado,
o torque para o caso atual possui alguma influéncia em baixas frequéncias
apresentando trés pequenos picos de amplitude (circulados em verde), e
0 torque possui 0s mesmo picos apresentados no deslocamento do
subconjunto bloco-estator.

Essas frequéncias que aparecem no torque do rotor estdo presentes
nos espectros das forgas das molas. As molas excitam um movimento
angular no subconjunto bloco-estator. Essa rotacdo influencia na
velocidade relativa entre o subconjunto bloco-estator e o subconjunto
eixo-rotor. Como o torque é proporcional & velocidade relativa (Se¢édo
3.1.4.2), é influenciado pela excitacdo gerada pelas molas. Entretanto, o
torque é a principal excitagdo do compressor, gerando 0 movimento do
mecanismo e excitando todo o compressor interno em suas frequéncias
caracteristicas. Essa excitacdo gerada pelo torque, por sua vez, excita as
molas, criando um processo de excitagdo muatua. Dependendo do
pardmetro de rigidez da mola, essa excitagdo pode levar a um grande
deslocamento do conjunto interno, acarretando uma grande forca
transmitida & carcaca. Também vale ressaltar que um grande
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deslocamento ocasionaria impactos do conjunto interno contra a carcaca,
gerando ruido excessivo.

Figura 60 - Torque sobre o rotor e estator no estado permanente de compressdo
no dominio da frequéncia. Caso atual (linha azul) e caso C (linha vermelha).
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Tendo em vista o que foi apresentado, pode-se concluir que existe
uma rigidez 6tima para a mola, ja que um alto valor de rigidez acarreta
uma grande forga transmitida para a carcaca e, em contrapartida, uma
rigidez demasiadamente baixa acarreta o fenémeno de auto excitagéo do
compressor.

O 06leo é uma conexdo com alto amortecimento e para entender o
que essas conexdes podem afetar nas forcas transmitidas a carcaca, foram
propostos dois casos de mudanca no coeficiente de amortecimento do
filme lubrificante de 6leo (Equacéo (18)):

* caso E - coeficiente de amortecimento trés vezes menor que o
atual;

» caso F - coeficiente de amortecimento trés vezes maior que o
atual.

Mudancas no coeficiente de amortecimento do dleo lubrificante
podem ser causadas por mudancas em sua viscosidade. A norma do
deslocamento do subconjunto bloco-estator e a norma da forca
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transmitida pela mola 1 para a carcaca no estado permanente de
compressdo no dominio da frequéncia para o0 caso E e caso F estdo
apresentados respectivamente nas Figuras 61 e 62. Comparando 0s
resultados dos casos E e F, 0 aumento do amortecimento faz dobrar os
esforcos transmitidos. Desta forma, filmes de 6leo com um menor
coeficiente de amortecimento devem reduzir as excitacfes que sdo
transmitidas para a carcaga.

Figura 61 - Norma do deslocamento do subconjunto bloco-estator no estado
permanente de funcionamento no dominio da frequéncia. Caso atual (linha azul),
caso E (linha vermelha) e caso F (linha verde).
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Figura 62 - Norma da forca transmitida pela mola 1 a carcaga no estado
permanente de funcionamento no dominio da frequéncia. Caso atual (linha azul),
caso E (linha vermelha) e caso F (linha verde).
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4.4  Revisao dos resultados

Neste capitulo foi apresentado o impacto das alteragdes nas molas
e no filme de éleo lubrificante sobre a forga transmitida para a carcaca e
deslocamentos do subconjunto bloco-estator.

Com o aumento da rigidez das molas, foi possivel identificar que
0 deslocamento do subconjunto bloco-estator reduziu sua amplitude
contudo manteve a variacdo. J4 os esforgos transmitidos pelas molas
aumentou tanto a amplitude como a variagao.

Reduzindo a rigidez das molas ocorreu um fendmeno até entdo ndo
encontrado na literatura, onde a excitacdo das molas influenciaram a
velocidade relativa entre o rotor e o estator, alterando o torque do motor
elétrico que, consequentemente, excitou as molas, gerando assim uma
instabilidade dindmica na estrutura. O modelamento deste efeito so foi
possivel pois o torque é dependente da velocidade relativa do estator e
rotor e, desta forma, os movimentos do estator induzidos pelas molas
influenciam no torque elétrico e vice e versa.

Sabe-se que para molas mais flexiveis que a atual sdo evidenciados
choques do conjunto interno com a carcaga. Até o presente momento
esses choques eram atribuidos apenas ao maior deslocamento absoluto do
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conjunto interno devido & maior flexibilidade das molas (Figura 54).
Contudo, foi apresentado neste trabalho que ndo ocorre apenas o maior
deslocamento das molas mas também uma reagao auto excitada do torque
com o movimento das molas.

Outro resultado inovador desta se¢éo é a verificacdo da influéncia
do filme lubrificante de 6leo no efeito da forga transmitida pelas molas
para a carcaca. Pode-se verificar que variando as propriedades fisicas de
amortecimento do filme lubrificante de 6leo, € possivel reduzir os
esforcos transmitidos pelas molas para a carcaga.

Também foi verificado que as forgas transmitidas pelas molas séo
dependentes da rigidez, sendo menores as for¢as transmitidas para molas
mais flexiveis. Contudo, molas muito flexiveis podem acarretar o
fendmeno de auto excitacdo. Por este motivo existe um valor ideal de
rigidez para as molas, que é a menor rigidez possivel sem ocorrer o
fendbmeno de auto excitagdo, garantindo assim um menor esforgo
transmitido & carcaga.

Esta ferramenta numérica pode auxiliar no desenvolvimento de
compressores, tanto na otimizagdo dos componentes como também a
compreender os fendmenos dindmicos envolvidos no processo de
compressdo do gas.
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5 Metodologia para a analise em médias e altas frequéncias

No Capitulo 3 foi apresentada uma analise do comportamento
dindamico de baixas frequéncias considerando efeitos como a partida e
parada do compressor e torque varidvel do motor elétrico, buscando
reduzir as vibracdes e esfor¢os transmitidos para carcaca do compressor.

Neste capitulo é apresentada uma metodologia criada para avaliar
a dindmica do compressor em médias e altas frequéncias, obtendo ndo
somente as vibracGes e esforcos transmitidos ao refrigerador, como
também o ruido radiado pelo compressor. Assim como o
desenvolvimento do modelo para baixas frequéncias, este também busca
uma solucdo pratica que possa ser utilizada no desenvolvimento e
aperfeicoamento de produtos, sendo um modelo de solucéo rapida que
possibilita a otimizacdo de diversos componentes com foco na radiagdo
sonora.

5.1 Métodos numéricos

Existem diversos métodos numéricos que auxiliam na
representacdo dos fendmenos fisicos que ocorrem no mundo real. Alguns
desses métodos existem ha varias décadas e foram aperfeicoados ao longo
dos anos. Atualmente existem softwares comerciais implementados com
esses métodos numéricos. Dois destes foram utilizados neste trabalho e
serdo apresentados resumidamente nesta secdo: o método de elementos
finitos (FEM) e 0 método de elementos de contorno (BEM).

5.1.1 Meétodo de Elementos Finitos

Diversos problemas de engenharia podem ser representados
através de equacdes diferenciais parciais. Entretanto, quando os dominios
tornam-se complexos é preciso recorrer aos métodos numéricos para
encontrar solugéo.

O método de elementos finitos (FEM - Finite Element Method) é
um método robusto para resolver este tipo de situacdo, que consiste em
discretizar o dominio em formas aproximadas por um namero finito de
elementos.

Esta metodologia existe ha décadas, sendo o matematico alemédo
Richard Courant considerado o pioneiro na utilizacdo de FEM para
solucionar o problema de torgdo de Saint Venant em 1943. Ao longo do
tempo o0 método passou por muitos aprimoramentos e atualmente é usado
de forma rotineira em trabalhos de pesquisa e de desenvolvimento de
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produtos. Algumas referéncias basicas podem ser citadas tais como, Cook
et al., 2002 [48], Hughes, 1987 [49] e Szabd e Babuska, 1991 [50].
Neste trabalho, o método de elementos finitos sera usado para
modelar componentes estruturais e acdsticos. Assim como Vvisto na Se¢do
3, as equagdes do movimento podem ser representadas na forma matricial:

[MI{x} + [CH{x} + [K{x} = {f}, (48)

onde [M] é a matriz de massa; [C], a matriz de amortecimentos; [K], a
matriz de rigidez e f, as forcas externas aplicadas.

Conforme comentado anteriormente, o dominio é dividido em
diversos subdominios, denominados elementos, sendo o conjunto
chamado de malha do dominio. Na Figura 63 est& apresentada uma malha
tipica da carcaca de um compressor (dominio), sendo que cada divisdo
triangular representa um elemento (subdominio).

Figura 63 - Carcaga de um compressor representada por diversos elementos.

Os componentes de massa, amortecimento e rigidez de cada um
desses elementos é inserida na representacdo matricial da equacéo do
movimento (Equacdo (48)), bem como as forcas externas aplicadas.

Os elementos podem possuir diversas formas basicas, com
geometrias de uma dimenséo, como tubos e vigas; ou em duas dimensoes,
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como tridngulos e quadrados; ou ainda em trés dimensbes, como
pirdmides e prismas.

As caracteristicas dindmicas de cada um destes elementos s&o
concentradas nos nds, de forma que, para cada grau de liberdade, se tenha
uma equacdo algébrica. Essas equacBes podem assumir formas mais
simplificadas, como aproximagfes de primeira ordem, ou formas mais
complexas, com aproximacdes de ordens superiores.

Figura 64 - Representacéo de um elemento com trés dimensdes.
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Assim como para a representacdo estrutural, o FEM pode ser
também utilizado para resolver a equagdo da onda sonora, escrita na
forma linear:

2
vp-2E=e, (49)
onde p é a pressdo sonora; ¢ é a velocidade do som no meio; e representa
as fontes sonoras externas.

A Figura 65 apresenta a malha da cavidade de um compressor,
ocupando todo o espago contido pelo gas refrigerante. E nesse espaco que
a energia sonora € transmitida do conjunto interno bloco/motor para a
carcaca.
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Figura 65 - Representacdo da malha da cavidade do compressor.

Pode-se, assim, calcular o campo acustico em cavidades, incluindo
filtros acusticos e avaliar as respectivas frequéncias de ressonancia e fluxo
de energia vibratéria transmitida através destes meios. Neste trabalho foi
utilizado o software comercial ANSY'S, 2001 [51].

Contudo, para calcular o ruido radiado para o exterior da carcaga,
seriam necessarios muitos elementos, e deste modo, a matriz de solucdo
tornar-se-ia  muito extensa, necessitando de um grande esforgo
computacional. Portanto, para problemas de radiacdo sonora, costuma-se
utilizar o método de elementos de contorno que sera discutido na préxima
se¢do.

5.1.2 Método de Elementos de Contorno

Assim como 0 método de elementos finitos, 0 método de elementos
de contorno (BEM - Boundary Elements Method) consiste em representar
um sistema de equagdes em dominios menores. Contudo, ao contrario dos
elementos finitos, que se aplicam a um dominio interno, os elementos de
contorno representam apenas sua fronteira e 0 método utiliza a resolucdo
de equagdes na forma integral. Uma literatura basica pode ser encontrada
em Wrobel, 2002 [52] e Stefan e Sauter, 2010 [53].
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Como comentado, apenas a fronteira do problema € representada,
sendo possivel obter o resultado em um ponto do espaco como mostra a
Figura 66.

Figura 66 - Representacdo da resposta de um elemento calculada em um ponto
do espago.

Ponto
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Assim, as respostas de todos os elementos podem ser calculadas
em um Unico ponto no espaco. Utilizando o principio da superposic¢do
(Halliday, Resnick e Walker, 2010 [54]), o resultado de cada elemento
naquele ponto é calculado e somado, obtendo-se a resposta total para o
ponto em questao.

Para tanto, foi definida uma malha para a fronteira do problema,
neste caso a parte exterior da carcaca (Figura 67) e definidos pontos onde
se deseja calcular os resultados, os quais estdo representados por uma
malha esférica (Figura 68). Desta forma, é possivel calcular a poténcia
sonora irradiada.

Figura 67 - Malha de BEM para carcaga
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Figura 68 - Malha dos pontos para calculo da poténcia sonora irradiada.

Malha
Carcaca

Neste trabalho foi utilizado o software comercial LMS [55] para
solucdo do sistema de equag¢do com método de elementos de contorno.

5.2  Metodologia de Funcgdes de Transferéncia

Uma funco de transferéncia (FT) é dada pela raz&o entre um sinal
de saida e um de entrada de um sistema linear, ambos no dominio da
frequéncia. Os sinais de entrada podem representar uma excitagcdo ou um
deslocamento prescrito. O de saida pode representar uma resposta ou uma
excitagdo transmitida. A funcéo de transferéncia para um sistema pode
ser escrita na forma:

Ft:E’ (50)

onde Ft é funcéo de transferéncia do sistema; E, aentrada e S, a saida do sistema.
A

Figura 69 apresenta um diagrama com uma entrada e uma saida.
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Figura 69 - Diagrama de entrada e saida de um sistema.

Entrada ) Saida
Sistema

Como comentado, € considerado apenas o regime permanente de
funcionamento, possibilitando o calculo do problema no dominio da
frequéncia. Deste modo, as fungdes de transferéncia sdo computadas com
sua dependéncia da frequéncia da seguinte forma:

Si(w)

Fti(w) = E @)

(51)

onde i é o i-ésimo caminho de transmissdo de energia representado e w é
a frequéncia angular. A analise no dominio da frequéncia forma nlmeros
complexos, sendo 0s mesmos considerados em todas as manipulagdes
matematicas.

Foram criadas funcdes de transferéncia para componente de cada
possivel caminho de transmissdo de energia vibratoria, sendo possivel
separar, de forma simplificada, a contribuicdo de cada caminho no ruido
radiado. Outra vantagem esta no fato de que, apds representado o sistema
por funcbes de transferéncia, a resolucdo do problema passa a ter baixo
custo computacional.

5.3  Poténcia sonora

Além do desempenho energético do compressor, o ruido radiado
pelo mesmo é um dos fatores mais importantes na relacdo do produto com
o cliente. O desenvolvimento de uma ferramenta numérica para predi¢do
do comportamento vibroacustico do compressor completo, em altas
frequéncias, é importante para predizer o ruido radiado pelo mesmo.

Tendo em vista o alto custo computacional de um modelo
vibroacustico em elementos finitos, deseja-se obter uma ferramenta
rapida de calculo vibroacustico, mesmo que simplificada, para auxiliar no
desenvolvimento e otimizacéo de novos produtos.
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5.3.1 Calculo da poténcia sonora

O calculo da poténcia sonora foi efetuado pelo mesmo
procedimento de calculo dos resultados experimentais (todos os
resultados foram obtidos por Pellegrini e sua equipe [32]) e numéricos,
facilitando a comparacdo dos resultados. O procedimento baseia-se na
norma 1SO 3745, 2003 [56].

Séo criadas areas virtuais para cada microfone, possuindo nivel de
ruido igual ao do adquirido no ponto. Ao todo sdo 20 microfones
posicionados de tal forma que abranjam sempre areas iguais em uma
superficie esférica de medicdo. Na Figura 70 estd apresentada a
distribuicdo destes microfones.

Figura 70 - Distribuicdo dos microfones na esfera ao redor do sistema. Cada
vértice representa um microfone.

Obtendo os valores de pressdao sonora em cada um desses pontos é
possivel entdo estimar a poténcia sonora de acordo com o conjunto de
equacdes abaixo:

Lpi =10 lOg (W) ) (52)
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Po =2 %1075 [Pa],

(53)

— 1 0,1Lp;
L, = 10log /NZm l -~
Ly =L, +10log(4nr?), (55)

onde p € a pressdo sonora medida; p,, a pressdo de referéncia; Lp;, o nivel
de pressdo sonora no i-ésimo ponto; Lp, o nivel de pressdo sonora na area
da esfera; N, o nimero de pontos na malha esférica; r, o raio da esfera;
Ly, 0 nivel de poténcia sonora irradiado pelo sistema.

5.3.2 Poténcia sonora através do uso dos vetores de transferéncia
acusticos

Como o objetivo é desenvolver uma ferramenta de simulacéo
numérica do ruido do compressor com baixo custo computacional, é
empregada uma metodologia conhecida como vetores de transferéncia
acusticos (ATV - Acoustic Transfer Vectors encontrado em LMS [55]).

Esta metodologia baseia-se na criagdo de fungdes de transferéncia
para cada elemento da malha em todos os pontos de resultados, obtendo
uma matriz com diversos vetores de fungdo transferéncia.

Neste trabalho, a metodologia € utilizada na carcaga, sendo
necessarias cerca de 50 horas para a obtencdo de todas as fun¢Bes de
transferéncia, em um microcomputador com processador core 2 quad com
4 Gb ram DDR 1333 Hz. Contudo, ap6s criada a matriz, sdo necessarios
apenas alguns segundos para a obtencdo da poténcia sonora, uma vez
calculada a resposta (vibracdo) da carcaca.

5.4  Caminhos de transmissao

A identificacdo da contribuicdo de cada componente no ruido
radiado por um compressor ndo € uma tarefa facil. Deste modo, para
identificar a contribui¢do destes, o sistema foi dividido em caminhos.
Esses caminhos sdo separados em dois grandes grupos: os caminhos
estruturais, que transmitem a energia vibratoria para a carcaga através do
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contato direto; e os caminhos acusticos, que transmitem a energia através
da cavidade.

Os caminhos estruturais sdo compostos pelas funcbes de
transferéncia das molas e do tubo de descarga, transmitindo a energia
vibratoria para a carcaca. J& 0os caminhos acusticos sdo compostos pelo
filtro acUstico de sucgéo, subconjunto bloco-estator e o tubo de descarga,
transmitindo energia através da radiacéo de ruido pela cavidade. Por fim,
a carcaca irradia a poténcia sonora total do compressor. A Figura 71
apresentada um diagrama de todos os caminhos.

Figura 71 - Diagrama dos caminhos de funces de transferéncia.
P
Poténcia sonora

r;\

Radiacdo Sonora da
Carcaga - ATV

FT Estrutural FT Acustica
Carcaga Cavidade
FT FT Estrutural FT Acustica FT Actistica FT Filtro
Estrutural Tubo de Tubo de Acustico de
Molas Descarga Descarga | Bloco-Estator Sucgio

5.4.1 Caminhos estruturais

Nesta secdo sdo apresentados os caminhos estruturais, que estdo
divididos em trés: molas, tubo de descarga e carcacga. Para representar
cada um desses caminhos é necessario criar as respectivas fungdes de
transferéncia.
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5.4.1.1 Molas

As molas transmitem as vibragdes do motor elétrico para a carcaga,
sendo muito flexiveis quando comparadas a carcaca e o bloco-estator.
Deste modo, a mola é considerada apoiada sobre uma parede rigida
(carcaga) e impostos os deslocamentos no seu topo (bloco-estator) nas trés
direcOes ortogonais e avaliadas as for¢as e momentos aplicados na outra
extremidade.

As molas foram modeladas em FEM e para simplificar o seu
modelo, foram utilizados elementos de viga. A Figura 72 apresenta uma
foto de uma mola usada em compressores (esquerda) e seu modelo
numérico (direita). As partes em roxo representam as espiras inativas, as
quais foram consideradas rigidas pois ndo tém capacidade de deformacao.
A definicdo da malha foi feita seguindo o procedimento utilizando por
Doi, 2011 [57].

Figura 72 - Foto de uma mola (esquerda) e o malha do modelo numérico (direita).

Para cada direcdo ortogonal sdo criadas seis funcbes de
transferéncia, representando a razdo da forga/momento transmitido pela
mola para a carcaca (saida) e o deslocamento imposto pelo bloco-estator
(entrada), sendo chamadas de “FT Estrutural Molas”. S&o utilizados como
entrada os deslocamentos do bloco-estator obtidos experimentalmente.

5.4.1.2 Tubo de descarga

Assim como as molas, o tubo de descarga transfere a vibragdo do
conjunto bloco-estator para a carcaca sendo, também, um componente
muito mais flexivel que aqueles com os quais faz contato, que sdo a
carcaga e o bloco-estator.

A resposta estrutural do tubo de descarga foi obtida por modelo
FEM e a malha estd apresentada na Figura 73, contendo elementos de
casca. Foi circulado em vermelho a regido que possui a mola
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amortecedora, cujo papel é amortecer a vibracdo do tubo, sendo
adicionada massa e amortecimento nesta regido. A definicdo da malha
também baseou-se no trabalho de Doi, 2011 [57].

Figura 73 - Foto (esquerda) e malha (direita) do tubo de descarga.
. g, —_

O tubo de descarga é também excitado acusticamente através da
pressdo na saida da cAmara de compressdo. Na saida do tubo é utilizada
uma admitancia acustica de tubo infinito apresentada na Equagéo (56). As
vibracdes nas paredes do tubo, excitadas pela pressdo, transmitem energia
vibratoria para a carcaca, representando um segundo caminho de
transmissao relacionado com o tubo de descarga.

Tem-se, para um tubo infinito, que:

1

Yy =—,
Po€

(56)

no qual Y é a admitancia; p,, a densidade do gés e c, a velocidade do som.

O campo acustico interno do tubo de descarga foi modelado em
FEM utilizando elementos de fluido, e a malha esta apresentada na Figura
74. A malha acuUstica obedece os requisitos de 6 elementos lineares por
comprimento de onda, como descrito em LMS SYSNOISE [55]. Utiliza-
se 0 acoplamento fluido-estrutura para transferir a excitagdo do fluido
para as paredes do tubo.
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Figura 74 - Malha acustica do filtro acustico de descarga.

S8o criadas, assim, duas funcbes de transferéncia para o
componente tubo de descarga, denominada “FT Estrutural Tubo de
Descarga”. As entradas desse sistema sdo os espectros de deslocamentos
ortogonais medidos no bloco-estator e o espectro de pressao medido no
cabecote (componente imediatamente antes do tubo de descarga). J& as
saidas sdo as forgas/momentos transmitidos na unido entre o tubo e a
carcaca.

5.4.1.3 Carcaca

A carcaca € o componente que sofre as excitacdes referentes a
todas as fungdes de transferéncia, pois separa a parte interna da externa
do compressor. Assim, sdo geradas fungdes de transferéncia que possuem
como entrada as excitagcBes obtidas através de todas as funcbes de
transferéncia internas. As saidas desse modelo sdo os deslocamentos em
cada no da carcaca. Essas fungdes de transferéncia sdo chamadas de “FT
Estrutural Carcaca”.

A carcaga foi modelada em FEM utilizando elementos de casca
como mostra a Figura 75. Em azul claro estéo as posi¢Oes das entradas
estruturais, onde estdo conectadas as quatro molas e o tubo de descarga.
Este modelo considerou a espessura constante e simplificou detalhes
como a regido da solda, a fim de simplificar o modelo numérico.
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Figura 75 - Malha da carcaga.

Os esforcos e momentos calculados no tubo de descarga e molas
sdo transmitidos aos nos das regides em azul claro na Figura 75.

5.4.2 Caminhos acUsticos

Os caminhos acusticos s&o 0s que transmitem a energia vibratéria
de forma acustica, divididos em ruido radiado pelo tubo de descarga para
a cavidade; pelo subconjunto bloco-estator para a cavidade; pelo filtro
acustico de sucgdo para a cavidade; pela carcaca para o exterior e pela
cavidade, que transporta o ruido da parte interna para a carcaca.

54.2.1 Carcaca

A carcaca acustica é o elemento que transforma as respostas na
forma de deslocamento obtidas pela FT Estrutural Carcaga em poténcia
sonora. A carcaca foi modelada em BEM utilizando a mesma topologia
de malha com elementos de casca apresentada na Figura 75. Como
discutido na sec¢éo 5.3.2, sdo criadas funcBes de transferéncia a partir da
metodologia ATV (LMS [55]), sendo denominada “FT Acustica
Carcaga”.

5.4.2.2  Filtro acustico de succao
O filtro acustico de sucgdo atua na entrada do gés refrigerante para

a cdmara de compressdo, tendo o papel de reduzir o ruido fortemente
pulsante gerado pelo movimento do pistéo e da valvula de sucgéo.
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Este filtro acUstico foi modelado em FEM usando elemento fluido,
como apresentado na Figura 76. Esta malha atende os requisitos de 6
elementos lineares por comprimento de onda.

Figura 76 - Malha do filtro acustico de succéo.
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As paredes sdo feitas de um material polimérico e consideradas
rigidas, tal que ndo irradiam ruido para a cavidade. Possui um conector
de borracha acoplado a carcaca, servindo para garantir o fluxo de gas
diretamente da linha de sucg&o, evitando o vazamento de ruido pelo bocal
de entrada do gas. A saida do gas ocorre na entrada da cdmara de
compressdo. O pistdo na cAmara de compressao € lubrificado por 6leo, e
parte deste 6leo flui para o interior do filtro acUstico. Para garantir que o
6leo ndo fique armazenado no filtro, dois pequenos orificios de
equalizacdo foram criados na parte inferior. Esses detalhes estdo
circulados em vermelho na Figura 76.

Trés condigOes de contorno séo aplicadas ao sistema: a pressao na
saida do gas do filtro acUstico; a admitancia acustica dos dois furos de
equalizacdo, sendo obtida a partir do modelo numérico da cavidade; e a
admitancia acustica da linha de sucgdo, considerada a mesma de um tubo
infinito (Equacéo (56)).

As funcBes de transferéncia criadas para esse componente possuem
uma entrada, que é a pressdo na saida do filtro e duas saidas: a pressao
nos furos de equalizacdo, irradiando para a cavidade; e a pressdao no
conector, excitando a carcaga. Esse conjunto de fungfes de transferéncia
€ denominado “FT Filtro Acustico de Sucgdo”
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5.4.2.3 Tubo de descarga

Outra forma de transmissdo de energia vibratoria através do tubo
de descarga é a sua radiacdo sonora para a cavidade. Devido & dificuldade
do modelamento dos tubos na malha da cavidade e por ser um pobre
irradiador sonoro, sera considerada apenas a radiacdo sonora do filtro
acustico de descarga. O modelo numérico utilizado ¢ o mesmo
apresentado na Secéo 5.4.1.2.

As funcdes de transferéncia criadas para esse modelo possuem as
mesmas entradas: os deslocamentos do bloco estator e a presséo no inicio
do tubo de descarga. Contudo as saidas desse modelo sdo os
deslocamentos em cada elemento do filtro aclstico de descarga,
negligenciando os tubos. Essas fungfes de transferéncia sdo chamadas de
“FT Acustica Tubo de Descarga”

5.4.2.4  Subconjunto Bloco-Estator

O subconjunto bloco-estator é excitado por diversas fontes, sendo
as principais a forca resultante da pressdo na camara de compresséo, as
forcas transmitidas através dos mancais do subconjunto eixo-rotor e a
reacdo do torque elétrico sobre o estator.

Os esforcos transmitidos pelo subconjunto eixo-rotor ao bloco-
estator foram calculados analiticamente no dominio do tempo por Fulco,
2008 [31]. Para esse calculo é preciso conhecer os pardmetros
geométricos do mecanismo e um esquema com essas dimensdes esta
apresentado na Figura 77. Em seguida € apresentado um diagrama das
forcas sobre o mecanismo (Figura 78).
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Figura 77 - Esquema com as dimensdes do mecanismo (Fulco, 2008 [31]).
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Figura 78 - Diagrama de forgas sobre o mecanismo (Fulco, 2008 [31]).
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A partir dos parametros apresentados nas Figuras 77 e 78 é possivel
calcular os esforgos que atuam no mecanismo. Esse equacionamento foi
efetuado por Fulco, 2008 [31], conforme apresentado a seguir,

Fby = T (57)
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gy, = Fo+ Fhysen(p) — (my, +my),

J cos(B) ’ 59
Fby = Fbycos(B) + Fbysen(B) (59)
Fby = —Fbycos(B) + Fbysen(B) . (60)

A velocidade de rotagdo do eixo é considerada constante a fim de
simplificar o modelo. O &ngulo de giro do eixo a dependente da
velocidade angular e pode ser expresso na forma temporal conforme a
equagéo:

a=wt, (61)

onde w € a frequiéncia angular de rotacdo do eixo e t é o tempo decorrido
do ciclo do compressor. A posi¢cdo dos mancais estd mostrada na Figura
79.

Podem-se calcular os esfor¢os transmitidos através destes mancais
com as equacdes abaixo:

onde F ; € a forga no mancal superior na dire¢do 7, F; ; é a forca no mancal
inferior na direcdo i, Fg ; € a forga no mancal superior na direcdo j e Fj
¢ a forca no mancal inferior na direcéo j.
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Figura 79 - Distancia entre os mancais do eixo (Fulco, 2008 [31]).
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A variacdo do torque sobre o rotor e, consequentemente, a reacao
sobre o estator também ja foi equacionada por Fulco, 2008 [31],
representando o torque necessario para manter a velocidade angular do
rotor constante:

T =FbL,, (66)
onde T é o torque sobre o estator.

Transformando esses esfor¢os no dominio da frequéncia é possivel
estimar numericamente os deslocamentos no bloco-estator. A estrutura
real, bem como a malha modelada para a mesma, estdo apresentadas na
Figura 80. A parte em roxo representa o bloco, sendo utilizadas
propriedades fisicas de ferro fundido. Em verde estd considerado o
estator, que é uma estrutura complexa com fios de cobre e [aminas de ago.
Contudo, esta foi considerada como uma estrutura sélida com
propriedades fisicas de massa, rigidez e amortecimento equivalentes. A
rigidez e o amortecimento do material foram estimados ajustando a
primeira frequéncia natural do estator numérica/experimentalmente.
Também é considerada uma unido perfeita entre o bloco e estator. Todas
essas consideracdes foram efetuadas a fim de simplificar o modelo.
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Figura 80 - Foto (esquerda) e malha (direita) do subconjunto bloco-estator.

De posse de todas essas informagOes é possivel criar funcdes de
transferéncia com trés entradas: a pressao sobre a cdmara de compresséo,
os esfor¢os sobre os mancais do eixo e o torque sobre o estator. Como
saidas do sistema tem-se os deslocamentos nodais na superficie da
estrutura. Esse conjunto de funcbes de transferéncia chamado de “FT
Acustica Bloco-Estator”.

5.4.25 Cavidade

A cavidade do compressor é composta pelo gas refrigerante e pelo
6leo lubrificante. O ruido gerado em seu interior é transmitido pelo gas e
pelo fluido para a carcaca estrutural. Tanto o gas como o 6leo s&o
representados por elementos de fluido. E possivel visualizar na Figura 81
a representacdo da fronteira do gés (laranja) e a representacéo da fronteira
do Oleo (azul escuro). Em azul claro, verde escuro e verde claro
representam os volumes ocupados, respectivamente, pelo filtro acustico
de descarga, o conjunto bloco-estator com o0 mecanismo de compressao e
o filtro acustico de succdo. A malha acustica obedece os requisitos de 6
elementos lineares por comprimento de onda. Foi criada uma iteracéo
fluido-estrutura para acoplar o ruido radiado na cavidade com o
deslocamento dos nds da carcaca.
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Figura 81 - Malha da cavidade do compressor.

Para a geracdo das fungdes de transferéncia da cavidade sdo
considerados como entradas: a pressdo nos furos de equalizacéo do filtro
acustico de succdo, os deslocamentos dos nds do conjunto bloco-estator e
os deslocamentos dos nds do filtro acustico de descarga. Como saida tem-
se os deslocamentos dos nés da carcacga estrutural. Esse conjunto de
funcBes de transferéncia é chamado de “FT Acustica Cavidade”.

5.5 Discussdo sobre a metodologia

O Apéndice B apresenta os tamanhos de elementos utilizados para
representar cada componente do compressor. Devido ao elevado custo
computacional para a criacdo das funcBes de transferéncia, a anélise foi
limitada as bandas de ter¢o de oitava até 6300 Hz. Para frequéncias
maiores é necesséria a utilizacdo de elementos menores.

Para gerar todas essas funcOes de transferéncia foram necessarios
cerca de 10 dias utilizando dois computadores com processador core 2
quad com 4 Gb ram DDR 1333 Hz. Deste modo, para criar um novo
modelo de compressor, além de preparar os modelos numéricos, sao
necessarios cerca de 10 dias para gerar as funcdes de transferéncia.
Entretanto, apds criadas todas as funcdes de transferéncia é necessério
cerca de 1 minuto para o calculo do ruido radiado do compressor, sendo
possivel efetuar otimizagBes do sistema de forma rapida para um ou mais
caminhos simultaneamente.

Uma limitagdo importante esta relacionada aos esforcos e
deslocamentos simplificados que sdo utilizados para representar as
funcbes de transferéncia. A rigor deveriam ser utilizadas matrizes de
quatro polos a fim de considerar todos os possiveis esfor¢os que atuam
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em cada juncdo. Neste trabalho foram considerados apenas os esforgos
principais, que sdo as forgas.

Outra limitag&o esté& no fato do modelo representar apenas o regime
permanente de funcionamento, desconsiderando efeitos como a partida e
parada do compressor ou varia¢Oes na velocidade angular do eixo.

Foram desconsiderados alguns caminhos de transmissdo, como o
ruido transmitido pelo movimento da bomba de 6leo, o ruido radiado pelo
mecanismo.

Outra limitagdo sdo que as iteragdes entre 0s componentes ocorrem
apenas no sentido de propagacdo da energia para a carcaca, i.e., apenas
em uma via. Também os esforcos transmitidos ao bloco consideram um
mecanismo rigido.

Apesar das limitacbes do modelo numérico, este é pioneiro ao
representar os diversos caminhos de transmissdo de energia vibratéria e
estimar o ruido radiado por cada um deles. A metodologia também
possibilita efetuar mudangas nos componentes isoladamente e otimizar as
formas construtivas de cada componente, com o objetivo de minimizar o
ruido total radiado pelo compressor.
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6 Resultados da andlise para médias e altas frequéncias

Nesta se¢do é analisada a contribui¢do de cada caminho no ruido
total radiado pelo compressor, bem como é efetuada uma validacéo
experimental através da comparacdo dos resultados do modelo com a
poténcia sonora obtida experimentalmente (Pellegrini [32]).

Posteriormente, serdo apresentadas alteracdes efetuadas em
componentes do compressor, mostrando as potencialidades da
metodologia, bem como os efeitos de alguns componentes na poténcia
sonora irradiada.

6.1 Validacdo do modelo

A Figura 82 mostra uma comparacdo entre os resultados
experimentais de poténcia sonora com os calculados pelo modelo de
fungbes de transferéncia. E possivel verificar discrepancias de
aproximadamente 10 dB em algumas bandas de frequéncia, as quais
podem ser causadas por diversos fatores.

Apesar dessas discrepancias, os resultados estimados de poténcia
sonora tém um comportamento similar aos medidos. O nivel global da
poténcia sonora obtida experimentalmente é 45 dB, enquanto que a
calculada por este modelo é 51 dB, indicando uma diferenca de 6 dB.
Considerando as varias simplificagdes do modelo, pode-se afirmar que o
mesmo pode ser utilizado na pratica pelo menos para fins de avaliar a
sensibilidade de cada componente.
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Figura 82 - Poténcia sonora irradiada pelo compressor estimada numericamente e medida experimentalmente.
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6.2  Andlise das contribuigdes dos varios caminhos

Com essa ferramenta numérica é possivel verificar a contribuicéo
de cada um dos caminhos no ruido gerado pelo compressor. Sdo
apresentadas as contribui¢es dos caminhos estruturais e dos caminhos
acusticos na poténcia sonora radiada, e por fim, os resultados combinados
dos dois caminhos.

6.2.1 Caminhos Estruturais

Os caminhos estruturais sdo separados em trés: molas, tubo de
descarga e carcaga. Contudo, a carcaca recebe a energia sempre de outra
funcio de transferéncia, i.e., € um caminho que transfere a energia
vibratoria gerada pelas excitacOes criadas no interior do compressor para
o exterior. Deste modo serdo discutidos apenas os caminhos referentes as
molas e ao tubo de descarga.

A FT Estrutural Molas possui guatro caminhos, um para cada
mola, sendo suas posicdes apresentadas na Figura 9. E possivel verificar
na Figura 83 que, apesar das molas serem iguais, os resultados de cada
uma diferem entre si. Isto ocorre pois 0 compressor ndo é uma estrutura
simétrica. Também é possivel verificar que o ruido esta concentrado
principalmente nas bandas de um terco de oitava com frequéncias centrais
em 500 Hz e 630 Hz, possuindo pouca contribui¢cdo em frequéncias mais
altas.

A FT Estrutural Tubo de Descarga possui dois caminhos, o que é
excitado pelo deslocamento do bloco e o excitado pela pressdo na saida
da camara de compressdo. E possivel verificar na Figura 84 que até 1000
Hz, o ruido do tubo de descarga é composto basicamente pela excitagcdo
de deslocamento e ap6s 2500 Hz ambos influenciam no ruido radiado.
Em 6300 Hz existe uma alta incidéncia de ruido devido a excitacdo da
pressao.

Por fim, a unido dos caminhos estruturais esta apresentada na
Figura 85. E possivel verificar que nas bandas de terco de oitava de 1000
Hz até 3150 Hz existe pouca influéncia dos caminhos estruturais.
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Figura 83 - Contribuicédo no ruido radiado pela FT Estrutural Molas.
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Figura 85 - Ruido radiado pela carcaca devido aos caminhos estruturais.
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6.2.2 Caminhos Acusticos

Como visto anteriormente, os caminhos acUsticos sdo separados
em cinco: filtro acustico de sucgéo, tubo de descarga, subconjunto bloco-
estator, cavidade e carcaca. Contudo, a cavidade e a carcaga recebem
energia de outras funcBes de transferéncia, sendo portanto avaliados
apenas o filtro acUstico de sucgéo, tubo de descarga e bloco-estator.

A FT Filtro Acustico de Succéo refere-se & excitacio através da
pressao na saida do filtro, possuindo dois caminhos para transmissao da
energia. Um caminho é referente ao ruido radiado pelos furos de
equalizacdo e 0 outro & excitacéo direta da carcaca pela presséo na saida
do conector. E possivel observar na Figura 86 que apenas para bandas de
terco de oitava acima de 4000 Hz o filtro acustico de sucgao possui uma
contribui¢do no ruido radiado. Os furos de equalizacéo contribuem pouco
ao ruido radiado, quando comparados com o conector.

A FT Acustica Tubo de Descarga € excitada pelos deslocamentos
do bloco-estator e pressdo na saida da camara de compressdo. E possivel
observar na Figura 87 que o caminho excitado pelo deslocamento
contribui para o ruido em diversas frequéncias, contudo na banda de 4000
Hz o caminho excitado pela pressdo contribui expressivamente para o
nivel de ruido radiado.

A FT Acustica Bloco-Estator € excitada pela pressdo na cAmara de
compressdo, os esforcos sobre o eixo e o torque sobre o estator. Seu
resultado, assim como o de todos os caminhos acusticos, esta apresentado
na Figura 88. E possivel verificar que os caminhos acusticos contribuem
em bandas de frequéncia acima de 500 Hz. Entre 1000 Hz e 3150 Hz a
FT Acustica Bloco-Estator contribui praticamente sozinha para o ruido
radiado.

Um cancelamento de ruidos ocorrem principalmente de banda de
630 Hz, i.e., a soma dos ruidos € menor que o ruido do bloco-estator. Este
efeito ocorre possivelmente devido aos cancelamentos entre as fases das
respostas provenientes de outros componentes, neste caso do tubo de
descarga.
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Figura 86 - Contribuicédo no ruido radiado pela FT Filtro Acustico de Sucgao.
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Figura 88 - Ruido radiado pela carcaca devido aos caminhos acusticos.
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6.2.3 Ruido Total

Superpondo as contribui¢Bes de todos os caminhos estruturais e
acusticos, obtém-se o ruido total do compressor (Figura 91). E possivel
verificar que os caminhos acusticos tém maior influéncia na faixa de
frequéncia de 1000 Hz até 3150 Hz. J& nas frequéncias abaixo de 315 Hz
existem apenas contribuicbes dos caminhos estruturais. Nas demais
frequéncias ambos os caminhos influenciam no resultado de ruido.

Também pode ser avaliada a contribuicdo de cada caminho na
poténcia sonora total irradiada, separando as frequéncias entre 160 Hz e
2500 Hz (Figura 89) e entre 3150 Hz e 6300 Hz (Figura 90).

E possivel observar que para a faixa de frequéncias mais baixas
(Figura 89), o filtro acustico de succéo ndo influencia no ruido radiado.
J& o bloco-estator contribui com mais de 40% do ruido. As molas
contribuem com 25 % e, como visto anteriormente, esse ruido esti
concentrado nas bandas de frequéncia de 500 e 630 Hz. O tubo de
descarga, contribui com os restantes 31%.

Figura 89 - Poténcia sonora irradiada de 160 Hz a 2500 Hz para cada um dos
caminhos de transmisséo.
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Analisando a faixa de frequéncia mais alta (Figura 90), € possivel
identificar que as molas ndo influenciam no ruido radiado. J& o filtro
acustico de succdo passa a ter um papel importante no ruido total,
contribuindo com 23% desse valor. O subconjunto bloco-estator reduz
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sua contribuicéo para 21%. Ja a soma da contribui¢éo do tubo de descarga
acustico e estrutural chega a 56%.

Figura 90 - Poténcia sonora irradiada de 3150 Hz a 6300 Hz para cada um dos
caminhos de transmisséo.
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Figura 91 - Ruido radiado pela carcaca devido aos caminhos estruturais e acusticos.
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6.3  Modificagbes no modelo

Algumas alteracdes foram feitas no modelo com o intuito de
avaliar o potencial desta metodologia. Foi avaliada a eficiéncia do
conector do filtro aclstico de succdo no ruido radiado, da mola
amortecedora no tubo de descarga e o impacto da mudanca de rigidez da
carcaga no ruido total radiado pelo compressor.

6.3.1 Influéncia do conector do filtro acustico de succéo

Em alguns modelos de compressores, ndo existem conectores nos
filtros acusticos de succao. Nesta se¢do serd apresentada uma comparacao
entre cCompressor com e sem o conector.

Sem o conector, 0 gas passa a ser succionado diretamente da
cavidade, eliminando o caminho de transmissdo referente ao conector.
Contudo, o bocal onde sera succionado o gas pode radiar ruido do mesmo
modo que os furos de equalizacéo. Foi entdo gerada uma nova malha para
representar a estrutura do filtro acustico (Figura 92). A partir desta malha
foi criada uma condicéo de contorno de admitancia no bocal de sucgéo e
criadas funcGes de transferéncia para representar esse novo caminho de
transmisséo de ruido.

Figura 92 - Malha do filtro acustico de suc¢do sem o conector.

bocal de
sucgao
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Comparando a presenga e a auséncia de conector (Figura 93) é
possivel observar que quando ausente, o ruido em baixas frequéncias é
amplificado enquanto que nas bandas de 5000 Hz e 6300 Hz é reduzido.

Ao comparar a presenca ou hdo do conector no ruido total (Figura
94), observa-se que a auséncia do conector aumenta o ruido nas bandas
até 315 Hz e na banda de 1600 Hz. A Unica redugdo encontrada € na banda
de 5000 Hz. E aconselhavel manter o conector no filtro acustico de sucgéo
para este modelo de compressor, pois a auséncia do mesmo deve
aumentar o nivel de ruido radiado.
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Figura 93 - Contribuicéo no ruido radiado pela FT Filtro AcUstico de Sucgdo com (atual) e sem conector.
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6.3.2 Influéncia da mola amortecedora do tubo de descarga no ruido
radiado

A mola amortecedora do tubo de descarga tem por finalidade
aumentar o amortecimento estrutural, reduzindo as vibragdes e,
consequentemente, o ruido radiado. Nesta secéo sera avaliada a eficacia
desta mola no ruido total.

Para avaliar o tubo de descarga, € necessario comparar 0S
resultados dos caminhos estruturais e acusticos e verificar o impacto no
ruido total. Para os caminhos estruturais (Figura 95) a retirada da mola
amortecedora amplifica o ruido em diversas frequéncias, principalmente
nas bandas de 1000 Hz e 4000 Hz. Também ocorrem reducdes de ruido
em algumas bandas, sendo que a mais expressiva € em 6300 Hz.

Para os caminhos acusticos (Figura 96) as alteracdes sdo menores,
contudo na mesma frequéncia de 1000 Hz ocorre 0 aumento do ruido e na
frequéncia de 4000 Hz uma redugdo, se contrapondo ao resultado dos
caminhos estruturais.

Avaliando o ruido total do compressor (Figura 97), a retirada da
mola amortecedora amplifica o ruido total irradiado, principalmente na
banda de 1000 Hz. Pode-se concluir que a mola amortecedora possui um
papel importante na reducéo de ruido radiado pelo compressor.
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Figura 95 - Contribuicdo no ruido radiado pela FT Estrutural Tubo de Descarga com e sem Mola.
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Figura 97 - Ruido total irradiado pelo compressor com um tubo de descarga com e sem mola amortecedora.
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6.3.3 Rigidez da carcaca

A carcaca € um caminho através do qual todos os componentes
internos transmitem energia para o exterior na forma de ruido. Portanto,
alteracfes podem ter impactos nos resultados em todas as frequéncias.

Para verificar a influéncia da carcaca, sua rigidez foi
arbitrariamente aumentada em 20 vezes. Um aumento de rigidez pode
resultar de um aumento da sua espessura ou no moédulo de elasticidade do
material. E possivel verificar na Figura 98 que o aumento da rigidez pode
reduzir ruidos acima de 2000 Hz.

6.4 Revisdo dos resultados

Neste capitulo foram identificadas as contribuicbes de cada
caminho no ruido total radiado pelo compressor. Foi mostrado que em
bandas até 2500 Hz o bloco contribui com 44% do ruido total sendo o
principal caminho de transmissdo. Para frequéncias de 3150 Hz até 6300
Hz, a linha de descarga contribui com 56% do ruido.

Foi apresentado que o conector do filtro acustico tem um papel
importante na reducéo do ruido em bandas até 315 Hz e na banda de 1600
Hz.

A mola amortecedora do tubo de descarga também reduz a
radiacdo sonora, principalmente na banda de 1000 Hz. O aumento do
ruido nesta banda é em torno de 35 dB.

J4 a estimativa feita para 0 aumento da rigidez da carcaca mostrou
que o ruido pode ter melhorias a partir da banda de 2000 Hz.

Apesar da simplicidade da ferramenta numérica apresentada €
inovadora pois permite identificar caminhos de transmissdo de energia
vibroacustica e otimizar componentes de forma simplificada, porém
muito rapida.
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Figura 98 - Ruido total irradiado pelo compressor com carcaca de rigidez normal e aumentada.
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7  Conclusoes

O desenvolvimento de uma metodologia numérica para representar
a dindmica de compressores tem sido objeto de diversos estudos, contudo
ndo havia ainda sido publicados estudos que representassem um
compressor reciproco completo em regime transiente de funcionamento,
considerando a presenca do 6leo lubrificante e variacdes na velocidade
angular de rotacéo do eixo, assim como o ruido total radiado pela carcaca.

Para atingir o objetivo, duas metodologias foram apresentadas. A
primeira refere-se a dindmica do compressor em regime transiente para
baixas frequéncias, e a segunda a dindmica do compressor em regime
permanente para médias e altas frequéncias, com o objetivo de analisar o
ruido radiado.

Foi apresentado um modelo analitico de compressor que considera
variagOes na velocidade angular do subconjunto eixo-rotor, causadas pela
atuacdo do torque eletromagnético dependente da velocidade relativa
entre o rotor e o estator, e pela pressdo variavel na cdmara de compressao.
Também, forcas dissipativas sao estimadas e introduzidas no modelo.

O procedimento de solucéo utilizado focou em metodologias para
aprimorar o desempenho computacional, ja que foi descrita em diversos
trabalhos a dificuldade de convergéncia dos modelos devido ao alto custo
computacional. Assim, foi possivel simular 60 segundos de
funcionamento do compressor, capturando todos os efeitos, durante a
partida, até atingir o regime estacionario.

Contudo, o modelo possui algumas limitagfes. Nenhuma
frequéncia natural dos componentes foi considerada e a frequéncia
méxima de analise é de 120 Hz. Também foi desconsiderado o ruido
radiado, ja que para a faixa de frequéncias de validade do modelo, o
ouvido humano ndo possui uma boa percepcdo ao ruido.

O modelo analitico foi verificado de acordo com dados de um
compressor  disponiveis na literatura e também validado
experimentalmente.

Em seguida foi apresentado um estudo do mecanismo de
compressdo (sem as molas de sustentacdo), avaliando as varia¢fes na
velocidade angular do eixo-rotor, o comportamento das orbitas e dos
esforcos transmitidos pelos mancais lubrificados por 6leo durante a
partida, regime permanente e parada do compressor. Foi possivel verificar
que durante a parada, no momento em gque 0 mecanismo Nao possui mais
energia para efetuar a compressao do gas, € invertido o sentido de rotagdo,
guando entdo a 6rbita do mancal superior do subconjunto eixo-rotor altera
seu comportamento. Foi verificado que, durante a alteracdo do regime de
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funcionamento do motor, 0 mecanismo rapidamente se estabiliza nesta
nova condicdo de funcionamento. Também verificou-se que, durante a
partida e o regime estaciondrio, as forgas transmitidas pelos mancais
dependem basicamente da frequéncia fundamental de rotagéo do sistema
e suas harménicas. Ja& durante a parada, diversas frequéncias sao
excitadas. Por fim foi apresentado o impacto de alteragfes no oOleo
lubrificante sobre a forca transmitida pelo mancal superior do
subconjunto eixo-rotor, mostrando que pouco sdo alterados esses
esforgos.

Uma anélise do compressor considerando as molas de sustentacéo
foi conduzida. Para o compressor padrdo, € possivel verificar a
necessidade de aproximadamente 50s para o compressor atingir o regime
permanente de funcionamento. Analisando as forcas transmitidas pelas
molas, é possivel verificar que durante a partida apenas apos 1s torna-se
visivel a influéncia da frequéncia fundamental e suas harmdnicas.
Também, mesmo em regime permanente de funcionamento, os esforgos
transmitidos pelas molas no dominio da frequéncia ndo sdo constantes,
possuindo pequenas variagfes em seus comportamentos. J& durante a
parada, o espectro em frequéncia é excitado amplamente e quando a
rotacdo atinge uma determinada velocidade, é excitada uma frequéncia
natural do sistema, aumentando a amplitude do esforgo transmitido pelas
molas para a carcaca.

Duas alteracdes foram efetuadas para mostrar o potencial da
ferramenta. Primeiramente, foi alterada a rigidez das molas de
sustentacdo, sendo que quando essa rigidez € aumentada os esforgos
transmitidos para a carcaca também aumentam. Ja quando a rigidez é
reduzida para um determinado valor, ocorre uma instabilidade no sistema.
Essa instabilidade é devida a uma excitacdo matua entre o motor elétrico
e as molas de sustentacdo. A frequéncia natural de tor¢do do sistema
sustentado pelas molas influencia na velocidade relativa entre o rotor e 0
estator, surgindo componentes na mesma frequéncia no torque de
excitagdo. Por sua vez, o torque elétrico excita todo o sistema e,
consequentemente, as molas com uma componente com mesma
frequéncia natural de tor¢do do sistema, amplificando assim a resposta
vibratoria. Ap6s alguns instantes o deslocamento da estrutura tornar-se-ia
tdo grande que passaria a se chocar contra a carcaga do compressor.
Assim, observa-se que existe um valor 6timo de rigidez para as molas.
Além disso, foi avaliada a influéncia do 6leo sobre a forca transmitida das
molas, mostrando que um dleo com menor coeficiente de amortecimento
reduz os esforgos transmitidos pelas molas para a carcaca.
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A metodologia desenvolvida para representar a dinamica do
compressor em medias e altas frequéncias apresenta a simula¢do de um
compressor considerando a transmissdo da energia vibratoria dos
componentes para a carcaga, obtendo como resposta o ruido radiado.

Este modelo considera o compressor operando em regime
permanente de funcionamento, sem variacdes na velocidade angular do
eixo.

Foram utilizados dois métodos numéricos para dar suporte a
resolucdo do sistema: o método de elementos finitos e 0 método de
elementos de contorno. O primeiro foi utilizado para representar todas as
estruturas do compressor, bem como o campo acustico formado na
cavidade, do filtro acustico de succéo e do tubo de descarga. Ja o segundo
método foi utilizado, em conjunto com os vetores de transferéncia
acusticos (ATV), para modelar a poténcia sonora radiada pela carcaca.

Com o intuito de avaliar o ruido radiado, foram divididos diversos
caminhos de transmissdo de energia vibratéria para carcaca. Esses
caminhos foram agrupados em caminhos estruturais de transmissdo de
ruido: as molas, o tubo de descarga estrutural e a carcaca estrutural; e
acusticos: a carcaga acustica, o filtro acustico de succdo, o tubo de
descarga acustica, o subconjunto bloco-estator e a cavidade.

Foram criados modelos numéricos para cada um desses caminhos
e, com base nestes, foi obtido um conjunto de fungdes de transferéncia.
De posse das funcdes de transferéncia tornou-se possivel estimar o ruido
total do compressor com baixo custo computacional. Como as funcgdes de
transferéncia sdo construidas de forma isolada, € possivel modificar
separadamente cada caminho e calcular a influéncia de cada modificacéo
no ruido total. O modelo foi validado comparando os resultados
estimados do ruido total do compressor com resultados experimentais.

Efetuando uma avaliacdo do modelo atual do compressor, €é
possivel verificar que, apesar das molas serem idénticas, cada uma
contribui de maneira diferente no ruido radiado. Avaliando as bandas de
um terco de oitava até 2500 Hz, verifica-se que o bloco-estator contribui
com mais de 40% no ruido total radiado e o filtro acustico de succéo ndo
contribui de forma significativa para o ruido. Ja nas bandas de frequéncia
de 3150 Hz até 6300 Hz, o filtro aclstico juntamente com o tubo de
descarga contribuem em mais de 50% do ruido total.

Mostrando a versatilidade da ferramenta, foi mostrado que o
conector de sucgdo tem um papel importante para redugdo de ruido nas
bandas de um ter¢o de oitava abaixo de 315 Hz e na banda de 1600 Hz.
Também foi avaliada a influéncia da mola amortecedora do tubo de
descarga no ruido total, mostrando que reduz o ruido na banda de 1000
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Hz. Por fim foi avaliada a influéncia da rigidez da carcaca no ruido
radiado, mostrando que haveria um potencial de reducéo de ruido a partir
da banda de 2000 Hz caso a carcaca fosse mais rigida.

Assim, foram apresentadas duas metodologias numéricas, uma
representando o compressor em regime transiente de funcionamento nas
baixas frequéncias e outra representando o compressor em regime
permanente de funcionamento com o foco na radiacdo sonora. Ambas as
metodologias foram desenvolvidas visando a aplicagdo no
desenvolvimento e melhoria de compressores, possuindo em comum,
uma grande velocidade para resolucéo do problema.

7.1 Inovagdes e resultados inovadores

O desafio era desenvolver uma metodologia para representar o
comportamento dindmico de um compressor em regime transiente e seu
ruido radiado em regime permanente. Duas metodologias foram
apresentadas atingindo o objetivo proposto.

Inovac0es:

Objetivo Priméario: Metodologia para representar o regime

transiente de funcionamento;

1. Resultado: identificacdo do efeito de excitacdo mitua entre as
molas e o torque eletromagnético;

2. Resultado: O6leo lubrificante com menor coeficiente de
amortecimento reduz forca transmitida a carcaga;

3. Objetivo Secundario: Baixo custo computacional possibilitou a
simulac@o de 60s de funcionamento do compressor;

Objetivo Primario: Metodologia para representar o ruido irradiado

do compressor;

1. Resultado: identificagdo numérica da contribuicdo de cada
caminho no ruido do compressor;

2. Objetivo Secundario: Baixo custo computacional permite
otimizacdo de componentes isoladamente;

7.2 Artigos

Dois artigos referentes ao regime transiente de funcionamento
foram redigidos e aguardam aprovagdo em revista.

Artigos:
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7.3

“Time-Domain Modeling and Analysis of a Reciprocating
Compressor Mechanism for Refrigerating Systems” [2]; Tema:
inovacdo obtida com o desenvolvimento da metodologia para
analise transiente do compressor;

“Vibration Levels Transmitted by the Internal Mechanism of a
Reciprocating Compressor System to the Hermetic Shell”;
Tema: resultados inovadores obtidos com a utilizagdo da
metodologia [3].

Sugestbes para trabalhos futuros

Este trabalho abre portas para diversos novas pesquisas:

Metodologia para regime transiente:

1.

Otimizar dinamicamente o contrapeso e a matriz de massa €
inércia das pecas, visando a redugdo dos esforgos transmitidos
pelas molas para a carcaca;

Otimizar as propriedades do lubrificante, reduzindo os esfor¢os
para a carcaga;

Ampliar a faixa de frequéncia representada pelo modelo.
Representar componentes como corpos flexiveis em FEM,
acoplando as novas matrizes de massa, rigidez e amortecimento
no sistema de equagdes.

Metodologia para avaliacdo de ruido;

4.

Utilizacdo de técnicas de otimizagéo para reduzir o ruido total
de compressores, aprimorando o bloco/motor e a linha de
descarga;

Desenvolver modelos que permitam estimar o ruido até
frequéncias mais altas como para bandas de 12 kHz.
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Apéndice A

Cada parte do compressor interno € referenciado a um niimero, 1
para 0 subconjunto pino-pistdo, 2 para o subconjunto biela, 3 para o
subconjunto eixo-rotor e 4 para o subconjunto bloco-estator. A notagdo
para cada uma das varidveis apresentada nas tabelas abaixo esta descrita

no capitulo 3.
As propriedades das matrizes de massa estdo apresentadas na
Tabela 1.
Tabela 1 - Propriedade das matrizes de massa para os quatro subconjuntos.
. . . . bloco-
. ino-pi iel ixo-rotor
Propriedade pino-pistao biela eixo-roto estator
1 2 3 4
m,, [kg] 329x107%2 | 2,62x1072 | 9,08x107! 3,93
I [kgm?] | 316x107°% | 934x1077 | 611x107* | 859x1073
Y [kgm? | 203x107° | 7,74x107° | 368x10™* | 839x1073
I7% [kgm?] | 259%x107® | 7,27x107% | 615x10™* | 879x107°
Ixy — Iyx
n N 203x1071° | —761%x107% | 527x1077 | 6,21 x107*
[kg m?]
I* =L 3,35x 1077 523x% 1078 | —6,43 x 107°
2 - ! 9 -0,
[kg m<]
IJ’Z — IZJ’
n n - 397x%107° | —3,10x1077 | —1,35x107°
[kg m?]

As propriedades do 6leo estdo apresentadas na Tabela 2.

Tabela 2 - Propriedades do Oleo.

Propriedade Valor
K[> 3 x 108
g [m] 12x10°°
D 10
[ [ sxw
9% | 5x103
q 1
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Cada conexao tem uma posicao relativa ao sistema de coordenadas
global como apresentado no capitulo 3 e seus valores estdo apresentados

na Tabela 3.

Tabela 3 - Posi¢do do contato do 6leo lubrificante.

Posicdo x 1073 [m]

Mancal
X y y4
inferior do eixo-rotor 53 -219 —
superior do eixo-rotor 53 249 —
inferior do excéntrico 15,8 37,6 -
superior do excéntrico 15,8 48,0 —
inferior da biela —22,6 36,2 20
superior da biela —22,6 47,6 2,0
traseiro do pino-pistdo —-156 | —419 20
frontal do pino-pistdo —-311 419 20

Cada sistema de coordenada local possui uma posicdo em relagéo

ao sistema de coordenadas global e ela esta definido na Tabela 4.

Tabela 4 - Posi¢do do sistema de coordenada local de cada subconjunto em

relacdo ao sistema de coordenada global.

Subconjunto Posicdo x 107 [m]

X y y4
eixo-rotor 53 249 -
biela 2,7 42 4 0,7
pino-pistao —24.2 419 20
bloco-estator 53 249 —

Cada subconjunto do compressor interno possui um centro de
massa posicionado em relagéo ao sistema de coordenadas global e ela est4

definido na Tabela 5.

Tabela 5 - Posi¢do do centro de massa de cada subconjunto em relagéo ao sistema

de coordenada global.

Subconjunto Posigdo x 107 [m]

X y y4
eixo-rotor 5,0 -174 0,0
biela 2,7 424 74,1
pino-pistdo —24.72 419 2,0
bloco-estator 2,2 -124 0,0
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As constantes de rigidez e amortecimento estdo apresentadas na
Tabela 6.

Tabela 6 - Valores do coeficiente de rigidez e amortecimento para as molas e o

tubo de descarga.

Constante molas tubo de descarga
K | 6,0 x 106 6,9 x 10°
K7 [ ] 3,8 x 106 4,5 x 10°
K= [ ] 6,0 x 10° 7,9 x 10°
e [&] 6,0 x 103 6.9 x 10!
e [5 3,0 x 103 4,5 x 10!
c= [52 6,0 x 103 7.9 x 10!
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Apéndice B

Este apéndice trada das malhas utilizadas para representar os
componentes do compressor. Além de cuidados para boa representacdo
da geometria, os tamanhos de elementos estdo apresentados na Tabela 7.
As malhas estruturais foram desenvolvidas com base nos procedimentos
de Doi, 2011 [57] e o tamanho dos elementos acusticos foram definidos
com base no limite apresentado pela referéncia LMS [55], cujo sdo
necessarios 6 elementos para representar um comprimento de onda na
frequéncia maxima que deseja-se avaliar os resultados.

Os tamanhos dos elementos podem variar de acordo com as
propriedades dos materiais e dos gases. A Tabela 7 mostra os tipos e
tamanhos utilizados para cada peca.

Tabela 7 - Tipo e tamanho de elemento utilizado

Tipo de Tamanho
Componente Elemento (mm)
Tubo de Descarga Tubo (1D) 3,0
(FEM) Triangular (2D) 4,0
Estrutural é\f:gz_gi:fgr Viga (1D) 10
(FEM) Tetraedro (3D) 4,0
Carcaca (FEM) Triangular (2D) 7,0
Filtro Acustico de
Sucgio (FEM) Tetraedro (3D) 4,5
L Tubo de Descarga
Acustico (FEM) Tetraedro (3D) 4,5
Cavidade (FEM) Tetraedro (3D) 4,5
Carcaca (BEM) Triangular (2D) 5,0




