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RESUMO

Compressores alternativos herméticos sao largamente empregados em sistemas de refrige-
racao doméstica. O presente trabalho apresenta uma anélise numérico-experimental do
desempenho termodinamico do protétipo de um compressor de dupla succao, motivada
pela possibilidade de novas arquiteturas de sistema de refrigeracao. Para comutar a sua
operacao entre as duas linhas de suc¢ao, o compressor prototipo utiliza um dispositivo
interno que permite conectar uma linha de cada vez, com trocas rapidas entre as linhas.
Inicialmente, um modelo de simulacao foi desenvolvido para estimar as principais grandezas
fisicas que caracterizam a operacao do compressor (vazao massica, poténcia indicada e
coeficiente de performance). Em seguida, um inventario de ineficiéncias volumétricas e
isentropicas foi proposto para estimar as perdas do compressor durante as comutagoes entre
as linhas de succao. Além disso, uma bancada experimental foi construida para medigoes
no compressor, de forma a fornecer dados para a validacao dos resultados numéricos. Apos
a validagao do modelo, analises paramétricas foram realizadas para avaliar os efeitos de
condigoes de operacao e varidveis ligadas ao sistema de comutagao sobre o desempenho do
compressor de dupla suc¢ao. Concluiu-se que menores velocidades do compressor, maiores
diferencas entre as temperaturas dos dois evaporadores e menores valores de duty cycle
aumentam os efeitos do transiente de comutacao, de forma a dificultar o projeto do sistema
de refrigeracao. A ineficiéncia devido & perda de carga do dispositivo de comutagao foi
avaliada em trés velocidades de operagao (1300, 2000 e 4000 rpm), observando-se que a,
mesma aumenta com a velocidade, reduzindo a capacidade de refrigeracao e o coeficiente
de performance em até 7,8 % na velocidade de 4000 rpm. Finalmente, uma comparacao
entre um sistema de refrigeracao operando com o compressor de dupla sucgao e outro
sistema usando dois compressores convencionais nao otimizados mostrou um coeficiente de

performance 8,2 % maior para o primeiro.

Palavras-chave: Compressor alternativo. Dupla-succ¢ao. Eficiéncia. Refrigeracao domés-

tica



ABSTRACT

Hermetic reciprocating compressors are widely used in household refrigeration systems.
This work presents a numerical and experimental analysis of the thermodynamic per-
formance of the prototype of a dual injection compressor. The main motivation for the
development of a compressor with two suction lines is the possibility of new architectures
of refrigeration systems. The compressor of dual injection employs an internal device
that allows fast connection and operation of each of the two suction lines at a given time.
Initially, a simulation model was developed to predict the thermodynamic performance
of the compressor, characterized by mass flow rate, indicated power, and coefficient of
performance. Then, a new procedure was proposed to estimate the volumetric and isen-
tropic inefficiencies, with attention to the switching between the suction lines. A hot-gas
calorimeter was adapted to test a prototype of the dual injection compressor with the
measurements used to validate the numerical model. A parametric analysis was carried
out for the effect of the operating conditions and parameters of the switching device on
the performance of the dual injection compressor. The results showed that low compressor
speeds and temperature differences between the evaporators, and low values of duty cycles
affect negatively the compressor performance, making it harder to design an efficient
refrigeration system. The inefficiency due to the increase of throttling in the switching
device was estimated for three different compressor speeds and showed to increase as
the speed increases, reducing the cooling capacity and the coefficient of performance
up to 7,8% at 4000rpm. Finally, the efficiency of a refrigeration system operating a
dual-injection compressor was compared with that of a system using two conventional
compressors, although not optimized for the operating condition, showing the system with

the dual-injection compressor can reach a coefficient of performance 8,2 % higher.

Keywords: Reciprocating compressor. Double injection. Efficiency. Household refrigera-

tion.
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1 INTRODUCAO

A agao de reduzir a temperatura de um objeto ou ambiente é denominada refrigeracao.
Exemplo de sua importancia é a conservagao de medicamentos e alimentos, garantindo
a maior conservacao dos mesmos. Em funcao da demanda energética de sistemas de
refrigeragao, torna-se necessario o estudo dos processos termodinamicos associados e do
desempenho dos componentes que o formam. Além do aumento de eficiéncia, estudos
sao também motivados pela necessidade de reduzir gastos de matéria prima para fins de

sustentabilidade.

1.1 SISTEMAS DE REFRIGERACAO E O COMPRESSOR

Sistemas de refrigeracao doméstica sao baseados na compressao mecanica de vapor
(GOSNEY, 1982), considerando a capacidade do fluido refrigerante transferir grandes
quantidades de energia térmica durante sua mudanca de fase, possibilitando retirar energia
do ambiente refrigerado durante sua evaporagao.

Conforme mostra a Figura 1, o ciclo de refrigeracao por compressao mecéanica de vapor
é composto basicamente por quatro componentes: (i) compressor, responséavel por elevar a
pressao do fluido entre os trocadores de calor e prover a vazao massica necesséria para
o funcionamento do sistema; (ii) condensador, onde o refrigerante rejeita calor para o
ambiente externo; (iii) dispositivo de expansao, usualmente um tubo capilar, cuja fungao
é reduzir a pressao do refrigerante; (iv) evaporador, onde ocorre a absorgao de calor do
ambiente refrigerado.

O fluido refrigerante em um ciclo ideal de refrigeracao por compressao de vapor passa

pelos seguintes processos termodinamicos (indicados na Figura 2):

e 1-2 Compressao isentropica no interior do compressor;

e 2-3 Rejeicao de calor a pressao constante no condensador, durante a qual o refrigerante

muda da fase de vapor saturado para liquido saturado;
e 3-4 Expansao a entalpia constate, no dispositivo de expansao;

e 4-1 Absorcao de calor & pressao constante no evaporador, na qual o refrigerante

alcanca o estado de vapor saturado.

A fim de reduzir o consumo de energia, compressores de capacidade variavel (variable
capacity compressors) VCCs foram desenvolvidos com a vantagem de ajustarem a capaci-
dade de refrigeracao de acordo com a carga térmica do sistema. A aplicacao desse tipo de
compressor leva o sistema para condigoes de operacao que geram menores irreversibilidades

termodinamicas.
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Figura 1 — Esquema de um sistema de refrigeragao por compressao mecanica de vapor
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Figura 2 — Diagrama p-h de um ciclo de refrigeracao por compressao mecéanica de vapor
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Ainda na busca de maior eficiéncia, outras arquiteturas de sistema de refrigeracao
tém sido desenvolvidas. Por exemplo, um sistema de refrigeragao pode reduzir as irre-
versibilidades causadas pelas trocas de calor com diferencas de temperaturas finitas nos
trocadores de calor. Dentre diversas arquiteturas, a configuragao de circuitos independentes
é conceitualmente mais simples, envolvendo dois sistemas de refrigeragoes completos em
um refrigerador. Um sistema com maior razao de pressao é usado para obter menores
temperaturas de evaporagao para o congelador (freezer) e outro com menor razao de
pressdo é adotado para o compartimento refrigerado (fresh food compartment). Essa

arquitetura é presentada esquematicamente na Figura 3.

Condensador

Condensador

Evaporador de
baixa pressao

Evaporador de
alta pressao

Figura 3 — Sistema de refrigeragao com circuitos independentes

Outra arquitetura possivel para sistema com dois compartimentos é formada com o
emprego de dois evaporadores ativados sequencialmente, conforme mostra a Figura 4.
Apo6s o refrigerante sair do condensador ele segue para uma valvula de trés vias que o
direciona para um dos dois ramos com um dispositivo de expansao e um evaporador, um
ramo opera no freezer e outro no fresh food. Apoés o evaporador do freezer ha uma valvula
de bloqueio que faz a conexao com a linha de pressao mais elevada, sendo o fluido levado
entao ao compressor.

A arquitetura de circuitos independentes possui dois compressores e pode se tornar
proibitiva por questoes de custo, enquanto a arquitetura de dois evaporadoras com ativagao
sequencial pode apresentar maiores variagoes nas temperaturas de evaporagao em funcao
de apenas um evaporador ser acionado por vez.

A Figura 5 ilustra outra proposta de arquitetura com dois evaporadores simulté-

neos, visando utilizar apenas um compressor e reduzir a variacao das temperaturas nos
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evaporadores.

3 vias

Condensador
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Figura 4 — Sistema de

baixa pressao

refrigeragao com dois evaporadores com ativagao sequencial

Condensador

Evaporador de
alta pressao

Evaporador de
baixa pressao

Figura 5 — Sistema de refrigeragao com dois evaporadores simultaneos

No sistema com dois evaporadores simultaneos, o fluido segue do condensador para um

dispositivo de expansao,

alta pressao (fresh food).

reduzindo a sua pressao e é direcionado para o evaporador de

O refrigerante nao é completamente evaporado e se encontra no
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estado bifasico na saida do evaporador de alta pressao. Apoés passar pelo evaporador do
fresh food, o refrigerante vai para um separador de liquido e vapor, com o vapor sendo
entdo admitido pelo compressor. A fracao de liquido separada tem sua pressao diminuida
em um dispositivo de expansao e chega ao evaporador de baixa pressao, onde o refrigerante
sai em estado de vapor e vai para o compressor, recomegando o ciclo. O compressor
utilizado nesse tipo de arquitetura deve ser projetado de maneira especifica para receber
duas linhas de succao a diferentes pressoes e possuir uma rapida comutacao entre as linhas.

Em todas as arquiteturas descritas, trocadores de calor podem ser utilizados para
aumentar o subresfriamento na saida do condensador e o supreaquecimento na saida
do evaporador. No ciclo padrao, dentro do trocador de calor adicional (Figura 1), o
liquido advindo do condensador troca calor com o vapor que sai do evaporador. O liquido
é resfriado, enquanto o vapor é aquecido, aumentando a confiabilidade do compressor,
devido a menor probabilidade de entrar liquido no compressor. Ja no sistema com dois
evaporadores com ativagao sequencial (Figura 4), o trocador de calor adicional liga a saida
do condensador com a linha que conecta os evaporadores, de modo a evitar o uso de um
trocador adicional para cada evaporador. Finalmente, no sistema com dois evaporadores
simultaneos (Figura 5), o trocador auxiliar conecta a saida do condensador com a saida de

cada um dos evaporadores, como apresenta a Figura 6.

Trocador de calor

Evaporador de g

alta pressao

Condensador

Evaporador de
baixa pressdo

Figura 6 — Sistema de refrigeracao com dois evaporadores simultaneos e um trocador de
calor auxiliar
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1.2 COMPRESSORES ALTERNATIVOS

Os compressores utilizados em sistemas de refrigeracao podem ser classificados como
compressores de deslocamento positivo ou compressores dinadmicos. O compressor de
deslocamento positivo enclausura um volume de fluido refrigerante e aumenta a sua
pressao através da reducao desse volume realizada por uma forga mecanica. Ja nos
compressores dindmicos, o aumento de pressao ocorre devido a uma conversao de energia
cinética em pressao através da aceleragao do fluido no rotor e sua posterior passagem em um
difusor. Em sistemas de refrigeracao doméstica e de refrigeracao comercial leve, destaca-se
o compressor de deslocamento positivo do tipo alternativo devido ao seu custo-beneficio e
versatilidade.

O compressor alternativo utilizado na refrigeracao doméstica é hermético, com todos
os seus componentes sendo envoltos por uma carcaga metéalica hermeticamente selada.
Os compressores alternativos utilizam pistao e valvulas para elevar a pressao e permitir

passagem de refrigerante, como ilustra a Figura 7.

Camara de succ;z"aom,\A ,M Camara de descarga

:] _,_4
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T Cilindro
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S

Figura 7 — Esquema do mecanismo de compressao do compressor alternativo

Apobs entrar no compressor, o refrigerante basicamente passa por trés diferentes regioes:
sistema de sucgao, camara de compressao e sistema de descarga. Inicialmente o fluido ¢é
admitido ao interior do compressor pelo passador de succao, que direciona o refrigerante
até o filtro acustico da sucgao. O filtro actstico da succao tem como fungao amortecer

as pulsacoes de pressao geradas no escoamento pela movimentacao da véalvula de sucgao,
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reduzindo assim o ruido, além de servir como reservatorio de refrigerante. Na sequéncia,
o refrigerante atravessa a valvula de sucgao e entra na camara de compressao ou, como
comumente denominada, cilindro. Dentro do cilindro o refrigerante é enclausurado e
comprimido através da redugao de volume da camara de compressao devido a movimentagao
do pistao. A pressao aumenta na cimara de compressao até o momento em que a valvula
de descarga é automaticamente aberta e permite a passagem de refrigerante para o filtro
acustico da descarga. O filtro acistico de descarga leva o refrigerante até o passador
de descarga na saida do compressor, direcionando-o entao para o condensador. Ao final
do processo de descarga, resta uma pequena massa no volume residual da camara de
compressao, conhecido como volume morto. Essa massa de fluido deve ser reexpandida até
que a pressao no cilindro permita a abertura da valvula de suc¢ao, iniciando o processo de
succao. Apesar de reduzir a vazao massica do compressor, o volume morto é um parametro
construtivo necessario por questoes de confiabilidade e tolerancias de manufatura. A
Figura 8 apresenta uma visao esquematica de um compressor alternativo.

Para acionar o pistao, o compressor utiliza um motor elétrico de indugao acoplado a um
mecanismo biela-manivela. No interior do compressor também esta presente o reservatorio
de 6leo, denominado carter, de onde uma bomba de 6leo acoplada ao rotor do motor retira
lubrificante e distribui em diferentes regioes do compressor. Além da fungao lubrificante,
o 0leo também desempenha papel importante na remocao de calor gerado pelo processo

de compressao.

a

Pistdo
Vilvula
Mecanismo de de succiio
acionamento |
Filtro de
descarga \

g e g

Vilvula de Filtro de

L descarga suc¢ao
Motor elétrico

Bomba de 6leo

Carcaca

Figura 8 — Vista esquemaética de um compressor alternativo hermético

Fonte: Silva (2012)
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1.3 EFICIENCIAS DO COMPRESSOR

Dentre os diversos parametros que sao usados para expressar a eficiéncia de um sistema
de refrigeragao, o mais usual é o coeficiente de performance (COP), definido como a razao

entre a capacidade de refrigeracao, ).,, € a poténcia elétrica consumida, W, ou seja:

CoP = == (1.1)

e

Para fins de projeto, outros parametros de eficiéncia sao comumente usados para avaliar
o desempenho de compressores. A eficiéncia volumétrica, 7,, é definida como razao entre
a vazao massica real, m, e a vazao de massa ideal, 1myy,:
m

Ty = —— (1'2)
mMyp

Outro parametro de desempenho do compressor ¢ a eficiéncia global, 74, sendo definida
como a razao entre a poténcia que seria consumida por um processo de compressao
isentropico, Wy, e a poténcia consumida pelo motor elétrico, W,:
Wi
W,

Mg = (1.3)

Finalmente, pode-se definir a eficiéncia isentrépica, 7,, como a razao entre a poténcia
isentropica entregue ao refrigerante durante o ciclo de compressao, W, e aquela efetiva-
mente entregue durante o processo de compressao, W;,4, também conhecida como poténcia

indicada, ou seja:

(1.4)

1.4 FILTROS DE SUCCAO

O filtro acustico de succao de um compressor alternativo, também conhecido por
mulffler de suc¢ao, tem como objetivo atenuar o ruido oriundo de pulsagoes de pressao no
escoamento geradas pela dindmica das valvulas. O filtro de sucgao é geralmente fabricado
em material polimérico de baixa condutividade térmica, com tubos e camaras conectadas
que fazem com que ondas de pressao sejam refletidas e interajam entre si, atenuando o
ruido.

Além disso, o filtro de sucgao possui um orificio purgador a fim de permitir que 6leo e
refrigerante liquido que eventualmente entrem no filtro possam escoar para o ambiente
interno da carcaca. O orificio de purga também atua como equalizador de pressao, embora
alguns modelos possuam orificios adicionais de forma a garantir essa equalizacao.

Apesar de suas fungdes de reducao de ruido e de equalizacao de pressao, o muffler gera
uma perda de carga adicional e propicia maior area de transferéncia de calor no sistema

de sucgao, produzindo efeitos negativos no desempenho do compressor. Assim, além da
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redugao do ruido, o projeto de um filtro visa minimizar os efeitos de perda de carga e de
transferéncia de calor. Um filtro actistico de um compressor convencional com apenas uma
linha de succao é apresentado na Figura 9. Deve ser mencionado que o compressor de
dupla succ¢ao adota uma geometria diferente para o sistema de sucgao que seré o principal

objeto da analise desta dissertacao.

Entrada

a) b}

Figura 9 — Vista frontal de um filtro acustico montado (a) e desmontado (b)

Fonte: Bianchi (2019)

1.5 OBJETIVOS

Tendo em vista a importancia da reducao do consumo de energia no cenario atual, com
regulamentacoes cada vez mais rigidas para classificagao da eficiéncia de refrigeradores,
fica evidente a necessidade de avaliar continuamente novos conceitos de compressores e
arquiteturas de sistema de refrigeracao. Nesse contexto, o objetivo geral deste trabalho é
uma analise numérica-experimental do desempenho de um compressor de dupla succao em
diferentes condicoes de operacao, proposto para fornecer com um dispositivo de comutagao
as capacidades de refrigeragao requeridas pelo freezer e pelo fresh food.

Para alcancar esse objetivo, os seguintes objetivos especificos foram definidos:

i. Implementacao de um modelo de simulacao do compressor de dupla sucgao, utilizando

formulagao integral;

ii. Instrumentacao e teste de um compressor em bancada experimental a fim de fornecer

dados para calibragao e validacao do modelo de simulacao;

iii. Desenvolvimento de um procedimento para determinar o inventario de ineficiéncias

termodinamicas de compressores de dupla succgao;
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iv. Anélise paramétrica do desempenho do compressor de dupla sucgao em diferentes
condigbes de operagao (velocidade do compressor, temperaturas de evaporagao,

parametros de controle da comutagao).

v. Analise comparativa entre um sistema operando com o compressor de dupla succao

e outro utilizando dois compressores convencionais, um para o freezer e o outro para

o fresh food.

1.6 ESTRUTURA DO TRABALHO

O presente trabalho foi dividido em 6 capitulos. Apds a presente introdugao, a revisao
bibliografica no Capitulo 2 apresenta o estado da arte e as contribuigoes deste trabalho.
O Capitulo 3 descreve o modelo numérico desenvolvido para simular o compressor de
dupla suc¢ao, bem como a proposta do inventario de ineficiéncias para esse compressor. A
verificacao numeérica do modelo computacional é apresentada no Capitulo 4, assim como
o desenvolvimento de uma bancada para validacao do modelo através de comparagoes
resultados numéricos e experimentais. O Capitulo 5 contém os resultados das analises
do efeito das condigoes de operacao sobre o desempenho do dispositivo de comutacao e
uma comparacao entre as eficiéncias de um sistema de refrigeracao operando com dois
compressores para as linhas de alta e baixa pressao e de um sistema operando com o
compressor de dupla suc¢ao. Finalmente, o Capitulo 6 apresenta as principais conclusoes

e sugestoes para trabalhos futuros.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

A literatura apresenta avaliacoes da eficiéncia e a viabilidade de diferentes arquiteturas
de sistemas de refrigeracao, motivados pela necessidade de produtos mais competitivos.
Alguns desses estudos focam na caracterizacao numérica e experimental das ineficiéncias
do sistema de succao de compressores herméticos. Porém, a investigacao e aplicacao de
compressores de dupla suc¢ao foi pouco explorada. Este capitulo apresenta uma revisao
de trabalhos relevantes, de forma a evidenciar as contribui¢oes desta dissertagao, sendo

dividido em trés temas:
e Arquiteturas de sistemas de refrigeracao;
e Caracterizacao de sistemas de sucgao e descarga de compressores;

e Inventario de ineficiéncias de compressores.

2.1 ARQUITETURAS DE SISTEMAS DE REFRIGERACAO

Domanski et al. (1994) apresentaram uma analise teorica do efeito de um trocador de
calor na linha de sucgao (SLHX) formado entre a linha de liquido na saida do condensador
e a linha de succao na entrada do compressor em um sistema de refrigeracao convencional.
Além do seu emprego na refrigeracao doméstica, o SLHX também é amplamente utilizado
em aplicagoes de refrigeragao comercial, aumentando a confiabilidade do compressor ao
garantir que apenas fluido na fase de vapor chegue ao compressor. Esses autores analisaram
o problema para 29 fluidos refrigerantes e consideraram as seguintes hipoteses, assumindo
compressao isentrépica e auséncia de perda de carga nos trocadores de calor. Além disso,
Domanski et al. (1994) utilizaram o conceito de temperaturas de saturagao reduzidas
e fixaram a mesma condigao de operagao para a analise de todos os refrigerantes. Os
resultados mostraram que o parametro mais influente na performance do trocador de calor
é o calor especifico do refrigerante, sendo que fluidos refrigerantes com maiores calores
especificos na fase de vapor se beneficiam mais da adi¢gao do SLHX. De fato, os autores
mostraram que o uso do SLHX combinado com alguns fluidos refrigerantes com baixo calor
especifico na fase de vapor pode até mesmo reduzir o desempenho do sistema. Esse efeito
negativo se deve ao aumento da temperatura de entrada que reduz a vazao e aumenta o
trabalho especifico de compressao, diminuindo a capacidade de refrigeracao e o coeficiente
de performance do sistema.

Klein et al. (2000) utilizaram um numero adimensional, envolvendo a entalpia de
evaporagao, o calor especifico da fase liquida e a temperatura critica do refrigerante, na
investigagao do efeito do SLHX em um sistema de refrigeragao. Através desse nimero
adimensional e a da diferenca entre as temperaturas de condensacao e de evaporagao, os
autores desenvolveram uma correlagao para o indice de capacidade relativa, definido como a

razao entre a capacidade de refrigeracao com e sem o SLHX, para diferentes efetividades do
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trocador de calor interno. Embora a perda de carga no condensador nao tenha apresentado
efeito sobre o indice de capacidade relativa, a perda de carga no evaporador reduziu a
densidade e aumentou o trabalho de compressao especifico do fluido refrigerante. Em
funcao disso, os autores propuseram um procedimento para estimar a performance do
sistema com SLHX na presenca de perda de carga no evaporador, utilizando curvas geradas
a partir das correlagoes supracitadas.

Thornton et al. (1994) analisaram numericamente um ciclo de refrigeragao secundario
proposto para aumentar o subresfriamento do refrigerante ap6s o condensador do ciclo
primério e, assim, aumentar a capacidade de refrigeracao do ciclo principal. Esse efeito
foi alcangado utilizando um trocador de calor (subcooler) que opera como evaporador no
ciclo de refrigeracao secundério e absorve calor da linha de alta pressao do ciclo principal.
O objetivo foi encontrar uma condicao 6tima de evaporagao para o sistema secundario
para reduzir o consumo de energia do sistema principal, uma vez que grande quantidade
do calor removido aumenta consideravelmente a temperatura da entrada do compressor
do sistema secundario, diminuindo a densidade e aumentando a entalpia especifica do
refrigerante. Logo, o aumento do COP do sistema principal ocorre com a redu¢ao do COP
do sistema secundario. Os autores compararam duas propostas de modelagem. A primeira
considerou que a unica irreversibilidade se deve a troca de calor entre o condensador
principal e o subcooler. J& a segunda, utilizou conceitos de condutancia global para
modelar os trocadores de calor, assim como de eficiéncias globais para a modelagem do
compressor. Ambos os modelos apresentaram resultados similares, mostrando a existéncia
de uma temperatura de evaporacao ideal para o sistema secundéario. A diferenca entre
os dois modelos na previsao do ponto 6timo foi de aproximadamente 2,5°C para uma
aplicacao tipica de refrigeracao usada em supermercados. O modelo proposto pelos autores
previu um aumento de aproximadamente 10% no COP do sistema em aplicagoes de
supermercado.

Qureshi e Zubair (2012) analisaram combinagoes de seis refrigerantes substitutos de
HFCs para um sistema de refrigeracao com subcooler através de simulacoes dos diversos
componentes do sistema para determinacao das condicoes de operacao 6timas do sistema.
Os compressores foram modelados através de eficiéncias globais. Os autores validaram
os resultados do modelo através da comparacao com dados experimentais, observando
desvios méaximos em torno de 6 % para vazao e 3,5% para COP. Os autores estudaram os
refrigerantes R-134a e R-717 no sistema principal e mostraram que o fluido refrigerante
R-134a permite o maior COP. O fluido R-134a também permitiu melhor performance no
sistema secundario quando o sistema principal opera com o fluido R-134a.

O fluido refrigerante na descarga de compressores pode apresentar temperaturas
suficientemente elevadas para causar a degradagao do 6leo no compressor ou dissolvido no
proprio refrigerante. Uma maneira de reduzir a temperatura da descarga ¢ injetar 6leo ou

fluido refrigerante liquido diretamente na camara de compressao. Um estudo numérico-
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experimental sobre compressao com injecao de refrigerante liquido em um compressor
scroll foi conduzido por Dutta et al. (2001). O modelo de simula¢ao adotou um volume
de controle para a camara de compressao em que ocorre a injecao de refrigerante na
fase liquida. As particulas de refrigerante liquido foram modeladas com equagoes de
balancos de massa e energia proprias. A troca de calor foi prevista com um modelo
homogéneo, i. e., as fases de liquido e vapor estao em equilibrio térmico. Os resultados
dos modelos apresentaram boa concordancia com os dados experimentais. Os autores
adotaram duas configuragoes para o controle da temperatura do 6leo no compressor nos
testes experimentais. A primeira utilizou um controle da temperatura do 6leo enquanto
era variada a carga injetada de liquido, com o objetivo de isolar o efeito da carga de liquido
da mudanga de temperatura que ocorreria naturalmente no 6leo. A queda de temperatura
de descarga foi praticamente linear com o aumento de injecao de liquido, assim como o
aumento de consumo, porém nao houve aumento significativo de capacidade de refrigeracao,
deteriorando o COP. A segunda configuracao nao utilizou controle para a temperatura
do ¢6leo, objetivando uma representacao mais fiel da operacgao tipica de um compressor.
Novamente, a queda de temperatura na descarga foi linear com a carga de liquido, assim
como a queda da temperatura do 6leo. No entanto, nesse caso o aumento de capacidade de
refrigeracao foi perceptivel, assim como o aumento de poténcia do compressor, originando
um pequeno aumento de COP para injegoes de até 20 % da massa de refrigerante admitida
no estado vapor. Acima desse valor, a injecao adicional de liquido causa a redugao do
COP.

Alvarado et al. (2016) realizaram um estudo experimental para determinar a viabilidade
de um projeto de sistema de refrigeragao com um separador de liquido e vapor utilizando
R-~134a como fluido refrigerante. Os autores utilizaram um sistema adaptado de dois
evaporadores sequenciais em que o separador de liquido e vapor foi posicionado apods
o condensador principal, direcionando o liquido para um ramo com um dispositivo de
expansao e o primeiro evaporador. Por outro lado, o vapor seguia para um segundo
ramo com um condensador auxiliar, um dispositivo de expansao e, por fim, o segundo
evaporador. Dois separadores foram testados, com razoes de aspecto (altura/didmetro)
iguais a 2e 10 Resultados de processamento de imagem foram utilizados para estimar o
titulo do refrigerante no ramo de vapor. Os autores concluiram que ambos separadores de
liquido e vapor eram capazes de operar com o titulo desejado em cada ramo contendo um
evaporador, em sistemas de baixa vazao massica entre 2,7e 5,4kg/h.

Janke et al. (2020) apresentaram uma analise experimental de um sistema com separador
de liquido e vapor aplicado a refrigeracao doméstica. Os autores utilizaram um compressor
protétipo de dupla sucgao com velocidade varidvel em um refrigerador prototipo bottom-
mount com 220 litros utilizando dois evaporadores e empregando um SHLX. Entre os
evaporadores se encontrava o separador de liquido e vapor, com um circuito direcionando

vapor até o compressor, caracterizando a linha do fresh food. O outro circuito direcionava
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liquido até um segundo evaporador, também conectado ao mesmo compressor, porém
caracterizando a linha do freezer. Duas geometrias foram estudadas para o separador
de acrilico em formato de “T” com diametros de 10e 28 mm nas suas ramificagoes. A
geometria com maior didmetro foi de maneira geral mais eficiente, porém em condigoes
de baixa temperatura ambiente, alta velocidade de rotagao e elevada duragao de atuacao
do compressor na linha do fresh food, a vazao no ramo do freezer se tornou alta para
sobrecarregar o SLHX, diminuindo a temperatura de retorno para valores perigosos,
aumentando a chance de retorno de liquido ao compressor. Ja a geometria com menor
diametro nao apresentou riscos a confiabilidade do compressor e se mostrou estavel para

um maior envelope de aplicacao.

2.2 CARACTERIZACAO DOS SISTEMAS DE SUCCAO E DESCARGA

Cada componente de um compressor pode ser caracterizado a partir de sua influéncia
sobre diversos fenomenos fisicos, ocorrendo na escala de tempo do ciclo de compressao
ou do sistema de refrigeracao. Em razao do conceito diferenciado de filtro actstico do
compressor a ser analisado no presente trabalho, sera dada énfase aos modelos de simulagao
de sistemas de succ¢ao na escala de tempo do ciclo de compressao, os quais sao bastante
semelhantes os modelos de sistemas de descarga.

Fagotti e Possamai (2000) utilizaram um codigo comercial de computional fluid dynam-
ics (CFD) com o objetivo de demonstrar a viabilidade do uso de simulagoes em analises
termodinamicas de compressores alternativos. Uma das anélises considerou a simulagao
transiente do filtro de sucgao para captar as pulsacoes do escoamento e otimizagao do
projeto do filtro. As condig¢oes de contorno utilizadas foram a pressao média na entrada
do dominio e vazao massica instantanea na saida, obtida via um modelo simplificado de
simulagao do compressor. Os autores compararam os resultados obtidos com esse modelo
transiente e um modelo simplificado de regime permanente. O modelo simplificado previu
apenas 46,8 % e 23,3% da vazao e da perda de carga previstas pelo modelo transiente,
sugerindo que o modelo simplificado ¢ inadequado para otimizagoes do sistema de sucgao.
Os autores ainda realizaram simulagoes do sistema de descarga em regime permanente para
minimizacao da perda de carga no escoamento. As condi¢oes de contorno para o sistema
de descarga foram vazao média na entrada do dominio e pressao média na superficie de
saida. Os resultados de perda de carga das simula¢oes do sistema de descarga foram
validados experimentalmente com desvio de até 10 %.

Pérez-Segarra et al. (1994) propuseram um modelo CFD unidimensional (1D) baseado
em volumes finitos, com camaras e tubos para simular o escoamento compressivel transiente
em sistemas de succao e descarga de um compressor alternativo. Os autores utilizaram
coeficientes de fricgao para avaliar a perda de carga nos tubos, enquanto equagoes proveni-
entes de balanco integral de quantidade de movimento foram empregadas para estimar a

perda de carga em singularidades (contragoes e expansoes geométricas). O procedimento
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de solugao adotou malhas com arranjos desencontrados, formulacao temporal implicita e o
algoritmo SIMPLEC para garantir o acoplamento entre os campos de pressao e velocidade.
Resultados foram obtidos com o acoplamento a um modelo de cAmara de compressao, mas
nao foram validados através da comparacao com dados experimentais.

Deschamps et al. (2002) realizaram uma analise comparativa entre um modelo actstico
baseado em ressonadores de Helmholtz e um modelo CFD 1D desenvolvido pelos autores
para o escoamento transiente, pulsante e compressivel no sistema de succao de um
compressor alternativo. Os resultados de ambos os modelos foram comparados com dados
experimentais de pressao na camara de succ¢ao e dindmica de valvula de sucgao, com os
resultados do modelo CFD apresentando maior concordéancia.

Bassi et al. (2000) apresentaram um modelo 1D para a simulagao dos sistemas de
succao, descarga e para a camara de compressao de um compressor alternativo. As
equagoes diferenciais de conservacao de massa, quantidade de movimento e energia para
o escoamento nos tubos foram resolvidas pelo método de Garlekin descontinuo. Por
outro lado, as equacoes de conservacao da energia e da massa foram adotadas na forma
integral para os volumes dos sistemas de sucgao e de descarga. Os autores modelaram
as valvulas palhetas do compressor através de um sistema de massa-mola amortecido
com um grau de liberdade para a succao e de um sistema com dois graus de liberdade
para a descarga, com &reas efetivas de escoamento e de forca para a determinacao da
vazao e da forca nas valvulas. O modelo foi validado através de comparagoes com dados
experimentais, apresentando desvios de 1,8% e 1,5% em capacidade de refrigeracao e
consumo, respectivamente.

Morriesen e Deschamps (2012) analisaram experimentalmente o escoamento pulsante,
transiente e com troca de calor no filtro de sucgao de um compressor alternativo, utilizando
o refrigerante R-134a. Sensores de fio quente e fio frio foram empregados para medi¢ao da
velocidade e temperatura na camara de sucgao, com um sensor de pressao piezoelétrico
para medir a pressao. O movimento da valvula de succao foi medido usando transdutores
indutivos. Duas condi¢oes de operagao foram testadas e representadas pelos seguintes
pares de temperaturas de evaporagao e condensagao: (i) —23,3/54,4°C; (ii) —35,0/54,4°C.
Os autores observaram que a velocidade méaxima do escoamento na camara de suc¢ao nao
ocorre no mesmo instante do maior deslocamento da valvula de succao. Esse fendmeno
¢ uma consequéncia da inércia do fluido e indica uma das limitagoes da modelagem de
valvulas via areas efetivas obtidas através de simulagoes em regime permanente. Além
disso, as medig¢oes mostraram que ocorre um aumento significativo de temperatura na
camara de sucgao durante o periodo em que a valvula de sucgao esta fechada, seguido por
uma redugao brusca na abertura da valvula.

Parihar et al. (2016) realizaram uma analise comparativa entre um modelo lumped
e uma simulagao tridimensional (3D) com interagao fluido-estrutura para os sistemas de

sucgao e descarga e para a camara de compressao. Os autores adicionaram um termo de
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forca de amortecimento com dependéncia quadrética em relagao a velocidade da valvula
no modelo de sistema massa-mola amortecido a fim de melhorar a previsao do modelo em
relacao as altas velocidades. Para a simulacao do modelo Iumped, a dindmica das valvulas
foi resolvida via elementos finitos com um coeficiente de restituicao para a colisao com o
assento. A pulsac@o de pressao nos filtros de succao e descarga foi prevista com um modelo
de ressonador de Helmholtz. Ao comparar os resultados de ambos os modelos com dados
experimentais de um compressor semi-hermético com trés cilindros, o modelo lumped
apresentou desvios em vazao massica e consumo de até 3 %. Por outro lado, os resultados
do modelo tridimensional com interacao fluido-estrutura, utilizado para prever a tensao
na valvula de descarga, apresentaram desvios de até 7%. Os autores sugeriram o uso de
modelos simplificados para fases iniciais de projeto, enquanto modelos mais sofisticados,
como a interagao fluido-estrutura, para uma avaliacao mais apurada do desempenho e

projeto de componentes.

2.3 INVENTARIO DE INEFICIENCIAS DE COMPRESSORES

A caracterizacao dos processos termodinamicos em um compressor é fundamental para
a estimativa dos parametros globais de desempenho do compressor, especialmente a vazao
de massa e a poténcia indicada. Porém, no desenvolvimento de novas tecnologias e na
otimizac¢ao de componentes, apenas o uso de parametros globais nao é suficiente, sendo
necessario desmembrar diferentes processos a fim de compreender os seus efeitos sobre o
compressor. Nesse contexto, inventarios de ineficiéncias permitem caracterizar as perdas de
diferentes fendmenos em um compressor, sendo de suma importancia no desenvolvimento
de novas tecnologias.

McGovern e Harte (1995) propuseram a caracterizagao da destruigao de exergia no
interior de um compressor utilizando uma abordagem numérica quase estatica. A proposta
dos autores consistiu em caracterizar as ineficiéncias nos seguintes processos: (i) transfe-
réncia de calor; (ii) mistura de fluidos com temperaturas diferentes; (iii) perda de carga;
(iv) fricgao. Cada componente do compressor pode apresentar um ou mais processos de
destruicao de exergia. Para ilustrar o uso do modelo, os autores adotaram um modelo
de simulacao utilizando formulacao de gas ideal e o compressor dividido em componentes
solidos e fluidos. Nesse sentido, um modelo quase estatico na escala de tempo do ciclo de
compressao foi empregado para a caracterizacao do ciclo de compressao, com as partes
solidas sendo resolvidas através do método da capacitancia global. O modelo foi validado
com dados experimentais, apresentando diferencas de até 7% nos principais parametros
globais do compressor. Os resultados indicaram a perda de carga como responsavel por
mais de 50 % da destruicao de exergia, seguida pela troca de calor interna e a fric¢do nos
mancais. Os autores realizaram um mapeamento de destruigoes de exergia por componente,
mostrando que a camara de compressao participa com 34 % da destruicao total de exergia,

seguida pelo filtro actustico de descarga com 19 %.
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Pérez-Segarra et al. (2005) dividiram o inventério de eficiéncias de um compressor em
trés grupos: (i) eficiéncia volumétrica, i.e., relacionadas a vazao de massa; (ii) eficiéncia
isentropica, relacionadas ao consumo de energia nos processos de compressao, expansao,
sucgao e descarga; (iii) eficiéncia eletromecénica associada ao consumo de energia no
motor elétrico e em mancais. Os diversos parametros foram integrados ao longo do
ciclo de compressao, considerando o compressor operando em condicao ciclica plenamente
desenvolvida. Os autores observaram que a eficiéncia de um processo pode ser maior do que
a unidade, indicando que o processo referéncia usado para descrever a condicao ideal pode
nao ser realmente o de maxima eficiéncia. A caracterizacao do compressor ideal assumiu
processos de succao e descarga isobaricos e processos de compressao e expansao reversiveis
adiabéticos. A vazao ideal foi definida como aquela que seria fornecida por um compressor
sem volume morto. A eficiéncia volumétrica foi desmembrada em trés parcelas principais:
(i) eficiéncia da velocidade rotacional do motor; (ii) eficiéncia teérica considerando o
volume morto; (iii) segunda eficiéncia, incluindo perdas em valvulas, pulsac¢ao de pressao
e transferéncia de calor nos sistemas de succao e descarga. A eficiéncia isentrépica foi
desmembrada em perdas para os processos de compressao, expansao, suc¢ao e descarga,
com o processo de compressao se mostrando o de menor eficiéncia, seguido pelo processo
de descarga. O processo de expansao apresentou eficiéncia isentrépica superior a unidade
devido & troca de calor e & dindmica das valvulas. Os autores também propuseram dois
métodos para caracterizar a eficiéncia eletromecénica. O primeiro emprega a primeira lei da
termodinamica para avaliar os fendmenos de transferéncia de calor nos sistemas de sucgao
e descarga, na camara de compressao e na carcaga. O segundo método empregou anélise
exergética para identificar as destruicoes de exergia em cada componente. Finalmente, os
autores empregaram um modelo para quantificar as eficiéncias em uma anélise paramétrica
dos componentes de um compressor hermético operando com R-134a.

Schreiner et al. (2010) aprofundaram a caracterizagao das ineficiéncias volumétricas
propostas por Pérez-Segarra et al. (2005), considerando efeitos de refluxo em valvulas e
superaquecimento no sistema de succao e dentro do cilindro. Os autores consideraram
também o atraso na abertura da valvula de suc¢ao que reduz o volume varrido pelo pistao
até o ponto morto inferior. Destaque foi também dado aos diferentes fenémenos que

afetam a reexpansao do gés no volume morto e, assim, a eficiéncia volumétrica.

2.4 SINTESE DA REVISAO E CONTRIBUICOES DO PRESENTE TRABALHO

A revisao da literatura demonstra a importancia de um compressor de dupla sucgao
para o aumento da eficiéncia de sistemas de refrigeragdo (DOMANSKI et al., 1994) e
redugao de custo de fabricacao em relagao as alternativas mais complexas (THORNTON
et al., 1994).

A literatura se mostra bastante rica no que diz respeito a sistemas de succao e descarga

de compressores de refrigeracao, tanto em investigagoes experimentais (MORRIESEN;
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DESCHAMPS, 2012) quanto em modelos de simulagao numérica (PARIHAR et al., 2016).
No entanto, estudos focados no sistema de refrigeracao com o emprego de prototipos de
compressores de dupla suc¢ao (JANKE et al., 2020) sao escassos, e nenhum deles descreve
o dispositivo de comutacao interno necesséario para a operagao do compressor.

Os métodos propostos para inventérios de ineficiéncias volumétricas e isentropicas per-
mitem uma melhor caracterizacao dos fenomenos que causam irreversibilidades, necesséria
para posterior otimizacdo de componentes especificos do compressor (PEREZ-SEGARRA
et al., 2005).Porém, a vasta maioria dos trabalhos utiliza conceitos de parametros globais
de desempenho para compressores operando em regime transiente periédico. Para um
compressor de dupla succao em que a comutacao ocorre no seu interior, cada linha de
sucgao opera por poucos segundos e, embora possam ser alcancadas condicoes de transiente
periddico, ha o interesse de se caracterizar o regime anterior a condicao ciclica para melhor
compreender as vantagens e desvantagens de um novo conceito de dupla succao.

Considerando a revisao da literatura e a importancia de modelos de simulagao em
anélises paramétricas e otimizagoes de compressores, esta dissertacao apresenta as seguintes

contribuigoes:

i. Desenvolvimento de um modelo numérico e de um inventario de ineficiéncias para

permitir a otimizacao de compressores de dupla succao;

ii. Entendimento dos fenémenos fisicos associados ao transiente de comutacao, através

de anélises paramétricas do compressor de dupla sucgao;

iii. Estudo da eficiéncia de um sistema de dupla suc¢ao, comparando-o com um sistema

operando com dois compressores convencionais;

iv. Analise do efeito do dispositivo de comutagao sobre a capacidade de refrigeracao e
o coeficiente de performance, comparando o compressor de dupla suc¢cao com um

compressor convencional.



3 MODELAGEM NUMERICA

As anélises numéricas deste trabalho foram realizadas com o emprego de um programa
desenvolvido na linguagem C-++ por Lazzaris (2018), permitindo simular compressores
alternativos. A simulacao do ciclo de compressao adota uma formulagao integral para a
camara de compressao, e uma formulagao unidimensional para o escoamento compressivel
transiente nos sistemas de succ¢ao e descarga.

Para desenvolvimento do modelo de um compressor de dupla sucg¢ao com comutacao
interna, uma nova modelagem do sistema de sucgao precisou ser proposta, assim como
uma nova caracterizagao para o inventario de ineficiéncias a fim de contabilizar os efeitos
dindmicos da comutagao sobre o desempenho do compressor.

Este capitulo descreve inicialmente os modelos matematicos usados na simulacao do
compressor, juntamente com a nova proposta de modelagem para o sistema de succao.
Em seguida, descrevem-se a adaptacao do inventario de ineficiéncias e o procedimento de

solugao do problema.

3.1 MODELAGEM DO CICLO DE COMPRESSAO

O ciclo de compressao de um compressor de deslocamento positivo pode ser caracteri-
zado através de varios processos que ocorrem em um curto intervalo de tempo. O presente
trabalho utiliza um modelo matemaético simplificado, de maneira a reduzir os custos com-
putacionais, baseado no modelo originalmente desenvolvido por Ussyk (1984). O modelo
permite estimar as grandezas transientes e globais associadas ao ciclo de compressao,

através da solucao de quatro sistemas de equagoes:

i. Equagoes que descrevem o volume da camara de compressao, relacionando o volume

do cilindro com o angulo de manivela, através da cinematica do mecanismo;

ii. Equagoes de conservacao de massa e energia e uma equacgao de estado para determi-
nacao das propriedades instantdneas de massa especifica, temperatura e pressao na

camara de compressao;

iii. Equagoes para a modelagem da dinamica das valvulas a fim de definir seus movi-

mentos de abertura ao longo do ciclo de compressao;

iv. Equagoes para determinar a vazao massica que cruza as superficies de controle da
camara de compressao, através dos orificios de succao e descarga e da folga pistao

cilindro.

O compressor de dupla succao com comutacao interna foi modelado utilizando essas
equagoes como base, modificando apenas o modelo associado a caracterizagao da pressao da
camara de sucg¢ao. Os modelos matematicos de cada sistema de equagoes sao apresentados

a seguir.
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3.1.1 Volume da Camara de Compressao

Compressores alternativos de refrigeragao normalmente empregam um mecanismo do
tipo biela manivela para transformar o movimento rotacional do motor em movimento
translacional no pistao. A Figura 10 ilustra os principais parametros geométricos que

caracteriza do mecanismo de acionamento que definem o volume da camara de compressao.
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Figura 10 — Esquema do mecanismo biela manivela

A posicao do pistao, x, em fungao do angulo de manivela é fornecida pela seguinte

expressao:

x(0) = Crpc — {—ecos@ + [Cf — (esend — dm)2]0’5} (3.1)

onde e, d,,,, 0 e C) representam a excentricidade, a reversibilidade do mecanismo, o dngulo
de manivela e o comprimento da biela, respectivamente.

A distancia entre o eixo de rotagao e o ponto morto superior, Crp¢, ¢ dada por:
CTDC = ch + 6)2 — d?n]o75 (32)

A partir da posi¢ao do pistao é possivel definir o volume da camara de compressao,

Vee:
WDgyl
Tx(@) + Vg (3.3)

onde D, corresponde ao diametro do cilindro e V,; ao volume residual existente ao final

vcc(e) =

da compressao.
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O angulo de manivela pode ser relacionado com o tempo t e com a velocidade de
rotacao N em rpm, da seguinte forma:

0— N (3.4)
30

Essa equagao parte do pressuposto que a velocidade de rotagao é constante em todo o
ciclo de compressao, sendo uma simplificagao para a modelagem matematica do compressor.
De fato, a determinacao da velocidade de rotagao instantanea do compressor depende das

forgas que atuam no pistao e do torque instantaneo do motor elétrico.

3.1.2 Equagoes de Conservagao na Camara de Compressao

A camara de compressao apresenta um papel fundamental na termodinadmica do
compressor, uma vez que nessa camara ocorrem 0s processos de sucgao, compressao,
descarga e expansao. A formulacao integral da conservagao da massa e da primeira lei da
termodindmica é empregada para o volume de controle da cAmara de compressao, incluindo
os fluxos de massa e energia através dos orificios e pelo vazamento na folga pistao-cilindro.
No presente trabalho a temperatura da parede do compressor é considerada constante.
A Figura 11 ilustra a cAmara de compressao e identifica os parametros necessarios para

determinacao das propriedades termodinamicas instantanea do refrigerante.
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Figura 11 — Volume de controle da camara de compressao
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A equacao da conservagao da massa aplicada na camara de compressao fornece:

d ) . . . .
E(mz) = Mgyc + Midis — Mdis — Mbsuc — MY (35)

onde m corresponde & massa, 1 a vazao de massa, e os subindices suc, dis e [ correspondem
aos processos de sucgao e descarga e ao vazamento na folga pistao cilindro, respectivamente.
O subscrito b indica vazoes de massa associadas a refluxos nas valvulas, um aspecto que
é negativo para o desempenho do compressor. Ainda, o indice i representa a varidvel
instantanea dentro da camara de compressao. A equagao da conservacao de energia para
o fluido refrigerante no cilindro é descrita em sua forma genérica para uma formulacao
integral:

d . ) . D . ~ D : :
N 1€i) = Tin - — Moy - Wzn c 3.6
dt(me) m <€+P)m m t<€+0>out+ d+ Qeyl (3.6)

em que é ¢ a energia especifica, p a pressio, p a massa especifica do refrigerante, Wing ¢ a
poténcia mecanica entregue para o refrigerante no interior da camara de compressao pela
acao do pistao e Qcyz a taxa de transferéncia calor na superficie que delimita a camara.
Os subindices in e out correspondem a entradas e saidas através das fronteiras da camara,
respectivamente

Considerando que contribui¢oes de energia cinética e potencial do refrigerante na
Equacao 3.6 sao despreziveis, a equagao da conservacao da energia pode ser simplificada,
resultando na seguinte equagao para a taxa de variacao da temperatura do gas, T;, no

interior da camara de compressao:

ar, 1 dm; ,
&= mo (ﬁAwTw — hi— = ijh])

T; Opi | dVe. Op; dm,
— p— (ﬁAw—F 8E . dt - 8ﬂ U’Uiﬁ) (37)

Na equacao anterior, h é a entalpia especifica, ¢, é o calor especifico a volume constante,
h é o coeficiente de transferéncia convectiva de calor, avaliado com o emprego da correlagao
de Annand (1963). Além disso, A, e T, correspondem & area e a temperatura da parede
da camara. Finalmente, v corresponde ao volume especifico do refrigerante.
O balanco de energia associado aos fluxos de massa que cruza as fronteiras é representado
por:
Z mjhj = mdishi + mbsuchi + mlhz - msuchsc - mdishdc (38)

onde sc e dc correspondem as propriedades das camaras de succao e descarga, respectiva-
mente.

A determinagao da temperatura do gés da camara de compressao utiliza a temperatura
da parede do cilindro e a temperatura da camara de suc¢ao como condi¢oes de contorno.
Ambas temperaturas sao obtidas através de medigoes em compressores instrumentados

com termopares.
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A partir da Equagao 3.5, e com o conhecimento do volume instantaneo da camara
de compressao, pode-se determinar a massa especifica do refrigerante dentro do cilindro.
Por outro lado, a Equacao 3.7 permite determinar a temperatura do refrigerante. O
conhecimento da temperatura e da massa especifica do fluido permite determinar o estado
termodinamico do refrigerante através de uma equagao de estado. No presente trabalho,

adotou-se a biblioteca REFPROP, versao 7.0 (LEMMON et al., 2002) para a determinagao

da pressao no interior do cilindro.

3.1.3 Dinamica de Valvulas

Compressores alternativos de refrigeracao em sua grande maioria utilizam valvulas
automaticas do tipo palheta. Essas valvulas sao classificadas como autométicas pelo fato
de sua abertura e movimento ser dominada pela diferenca de pressao entre o cilindro e as
camaras de sucgao e descarga. A caracteristica da palheta permite uma analogia com uma
viga metélica engastada fletindo em funcao das distribui¢oes de pressoes nas suas faces
(Figura 12).

Neste trabalho, optou-se por uma modelagem simplificada do sistema de valvulas,
através de uma modelagem de um sistema massa-mola amortecido com um grau de

liberdade, conforme esquema da Figura 12(b).

Esquematico Modelo
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Figura 12 — Ilustracao esquematica da realidade e da modelagem de vélvulas

A modelagem da dindmica das valvulas objetiva determinar o deslocamento, s, a
velocidade, s, e a aceleragao, §, da palheta em funcao do tempo. A equacao que descreve
a dindmica de valvulas é:

MeqS + Ceq$ + kegs = f() (3.9)

em qUe Mg, Ceq, Keg € f(t) sdo a massa, o coeficiente de amortecimento e a rigidez

equivalentes do sistema e a forca que atua na valvula, respectivamente. A primeira
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frequéncia natural de uma valvula palheta, w,, pode ser avaliada através de:
Wp =4 /— (3.10)

A caracterizacao da rigidez e da frequéncia natural para uma valvula palheta é realizada
através de simulagoes numéricas de elementos finitos. Por outro lado, a avaliacao do
coeficiente de amortecimento é mais complexa, uma vez que depende do escoamento nas
valvulas. Assim, o fator de amortecimento, £, definido na Equacao 3.11 é obtido da

calibragao através de dados experimentais do movimento das valvulas.

= Ca (3.11)

2 kegMeq
A forca induzida pela diferenca de pressao que atua sobre a valvula pode ser determinada

com o emprego do conceito da area efetiva de forga, A.f, ou seja:

f(t) - Aef(pup - pdown) (312)

onde os subindices up e down correspondem as propriedades & montante e a jusante,
respectivamente.

A area efetiva de forca, A.r, depende fundamentalmente das caracteristicas do esco-
amento através do orificio e, portanto, varia de acordo com o deslocamento da valvula.
Geralmente, os valores de A,y sao obtidos através de simulagoes numeéricas CFD para
diferentes aberturas da valvula e desprezando a dependéncia do niimero de Reynolds.

Outro fenémeno que afeta a dindmica de valvulas é a forca de adesao devido a existéncia
de uma pelicula de 6leo entre a palheta e o assento quando a valvula esté fechada. A forca
de adesao dificulta a abertura da véalvula, sendo calibrada através de dados experimentais
de abertura das valvulas. Em suma, o efeito adesao é um atraso na abertura das valvulas
de sucgao e descarga, reduzindo a eficiéncia do compressor.

A equacao diferencial ordinéria de segunda ordem que rege a dinamica das valvulas é
resolvida através do desmembramento da Equacao 3.9 em um sistema de duas equagoes

diferencias ordinarias para a utilizacao do método de Runge Kutta de 42 ordem.

3.1.4 Equagoes para Vazao Massica

As vazoes méssicas do fluido refrigerante nas valvulas e na folga pistao-cilindro sao
necessarias para a determinacao das propriedades instantaneas da camara de compressao
através da solugao das equacoes de conservagao da massa e da energia.

A vazao méssica nas valvulas de succao e descarga é obtida através de uma expressao
para escoamento compressivel isentrépico em bocais em condic¢oes criticas ou subcriticas,
corrigida para efeitos de atrito viscoso através da introducao da &area efetiva de escoa-

mento, A... Assim, a equacgao para a vazao em valvulas pode ser escrita da seguinte forma:
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m = AeceDup . rﬁ” — T}(?w+1)/7 (3.13)
(7 - 1)RTup

onde v é a razao entre os calores especificos, R é a constante do fluido refrigerante e
rp a razao entre as pressoes a montante e jusante, enquanto o subindice up se refere
as propriedades a montante do escoamento. O parametro r, depende da condicao de
escoamento no orificio, podendo indicar condi¢oes de escoamentos criticos ou subcriticos.

No caso de um escoamento critico, a razao de pressoes 7, ¢ obtida de

2 3.14
r, = )
e para condig¢oes subcriticas, a seguinte expressao ¢ adotada:
ry = Ddoun (3.15)
pup

em que o subindice down se refere as propriedades a jusante do escoamento.

Os valores de area efetiva de escoamento sao obtidos para diversas aberturas da valvula
através de simulagoes numéricas do escoamento em regime permanente e com o emprego
de geometrias de valvulas proximas das reais.

A vazao de massa que atravessa a folga entre o pistao e o cilindro, conforme esquema da
Figura 13, representa um vazamento da camara de compressao para o ambiente interno do
compressor e caracteriza uma parcela importante das perdas de capacidade de refrigeracao.
Além disso, a energia fornecida ao refrigerante durante a sua compressao é perdida por
vazamento, reduzindo assim a eficiéncia isentrépica do compressor.

A folga pistao-cilindro é um parametro que afeta de forma significativa a eficiéncia, uma
vez que folgas pequenas aumentam as perdas mecanicas enquanto folgas excessivamente
grandes aumentam o vazamento e, dessa forma, reduzem a vazao do compressor. Ainda, a
dimensao da folga é importante para a lubrificacao requerida para evitar o contato metélico
entre o pistao e o cilindro. Em vista da influéncia da folga na eficiéncia e confiabilidade de
compressores, uma solugao de compromisso deve ser atingida.

Neste trabalho, o vazamento foi avaliado com o emprego do modelo proposto por
Ferreira e Lilie (1984) na forma de um escoamento combinado de Couette-Poiseuille. O
modelo assume as hipdteses de escoamento laminar plenamente desenvolvido de fluido
refrigerante puro. A hipotese de refrigerante puro é de fato uma simplificagao uma vez
que o escoamento ocorre na presenca de 6leo lubrificante.

A velocidade média na folga pistdo cilindro, V;, do modelo de Ferreira e Lilie (1984) é
obtida de:

‘_/l:‘/pis

1-K?+2K?’InK i — Psuc) R (1 —K* 1—K?

(K1 -K2) | 7 8L \I-K ' Wk
onde Vs ¢ a velocidade instantanea do pistao, obtida através da diferenciagao da equagao

da posi¢do do mecanismo (3.1). Além disso, K é a razao entre os raios do pistao e do
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Figura 13 — Ilustragao esquematica do vazamento na folga pistao cilindro

cilindro, ps,. ¢ a pressao no interior da carcaga, R,, ¢ o raio do cilindro, p; ¢ a viscosidade
instantanea do refrigerante na camara de compressao e L é o comprimento do pistao.

O comprimento L pode ser caracterizado pela soma dos comprimentos da saia, Ly,
e da cabeca, Ly, do pistao quando ha a presenca de um vedante na regiao do pino do
pistao. Quando o pino do pistao nao é vedado, apenas o comprimento da cabeca do pistao
restringe o escoamento, aumentando o vazamento da folga pistao-cilindro.

Finalmente, com a velocidade média conhecida, pode-se determinar a vazao massica

que atravessa a folga pistao-cilindro:

1y = pVirR2 (1 — K?) (3.17)

3.2  MODELAGEM DA COMUTACAO INTERNA E DO FILTRO DE DESCARGA

Conforme mencionado no Capitulo 1, os sistemas de succao e descarga de compressores
alternativos possuem filtros actusticos para a atenuacao do ruido e devem também reduzir
a transferéncia de calor com o ambiente interno do compressor que deteriora as eficiéncias
volumétrica e isentropica. Além disso, os filtros de suc¢ao sao também projetados para
armazenar fluido para facilitar o processo de sucao. Em razao dessas caracteristicas, a
modelagem de filtros actsticos é fundamental para a simulagao de compressores.

Devido a dinamica das valvulas de sucgao e descarga, o escoamento de refrigerante é

tipicamente compressivel e pulsante nos filtros actsticos. A Figura 14 ilustra a pulsagao
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tipica na camara de suc¢ao de um filtro acistico. Percebe-se que a frequéncia da pulsagao
¢ bem definida durante o periodo em que a valvula de sucgao esta fechada e é fortemente
associada ao comprimento do tubo ligado & cAmara de sucgao. As pulsacoes irregulares que
ocorrem apo6s o angulo de 220° sao resultados da dindmica da valvula sobre o escoamento.

Usualmente os filtros de sucgao e descarga de compressores alternativos sao modelados
de maneira similar. Porém, no presente trabalho o sistema de comutagao interno do
compressor faz parte do sistema de succao e, por este motivo, as modelagens desses

sistemas serao descritas separadamente.

1.03
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1.01 1

1.00

0.99 1

Pressao adimensional

0.98 1

097 1 1 I 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250 300 350

Angulo de manivela [7]

Figura 14 — Pulsagao tipica em um sistema de sucgao

Fonte: Adaptado de Link (2006)

3.2.1 Modelagem do Filtro de Descarga

O filtro de descarga do presente trabalho apresenta a modelagem desenvolvida por
Deschamps et al. (2002), com o emprego do método de volumes finitos para resolver o
escoamento compressivel transiente a partir de uma formulagao unidimensional. Esse
modelo considera a presenca de tubos e camaras no filtro de descarga como ilustra a
Figura 15. Cada camara é caracterizada por um tnico volume, enquanto os tubos sao
discretizados por diversos volumes de controle.

As equagoes da conservacao da massa, da quantidade de movimento e da conservagao

energia sao integradas, resultando nas Equagoes 3.18, 3.19 e 3.20 para cada volume do
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dominio.
Camara de descarga Volumes adicionais do filtro
[ ] [ [ ] [ ] [ [ [ [ ] [ ) [ ] [ ] [ ] [ ] [ ] [ ] [ ] [ ] [ ]
= Tubos

Figura 15 — Tlustragao esquemaética da malha do sistema de descarga

Ay . .
i dt = My — Mout (318)
d(mcclzgvcv) = mme - moutVout + (pm - pout>As — TwAw (3-19)
d[mcv(hcv + VQ/Q)] . V2 . V2t Apey :
cv _ ) L in |\ h ou 9
dt Min mn + 2 Mout out + 2 + vcv dt + va (3 0)

Nessas equagoes, o subindice cv corresponde ao volume de controle em questao, A, e A,
sao as areas da secgao transversal e lateral do volume de controle V.,, e 7, ¢ a tensao
cisalhante obtida utilizando fator de atrito f,,, ou seja:
_ _fw ) ‘/cv

‘/cv_
1 Veolr =

Tw

(3.21)

O fator de atrito é obtido analiticamente para escoamentos laminar, enquanto para
escoamentos turbulentos a aproximagao de Serghides (1984) ¢ adotada devido ao baixo
custo computacional e elevada acuracia. A taxa de transferéncia de calor, Q,, indicada
na Equacdo 3.20 é determinada utilizando a correlagao de Colbum (INCROPERA et al.,
2008).

As equagoes governantes sao discretizadas através do método dos volumes finitos com
arranjos desencontrados e com emprego do esquema UPWIND para a interpolacao das
propriedades do escoamento nas faces desses volumes. No procedimento de solucao foi
utilizado o método SIMPLEC para garantir o acoplamento entre os campos de pressao e
de velocidade, além de uma formulacao transiente totalmente implicita.

As condigbes de contorno para o filtro de descarga sao vazao de massa na se¢ao junto
a valvula e, na outra extremidade do dominio de solugao, pressao de condensagao do

sistema de refrigeracao. Finalmente, o sistema de equagoes resultante é resolvido atraveés
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do algoritmo Tridiagonal Matrix Algorithm (TDMA), com a soma dos residuos em todos

os volumes sendo utilizada como critério de convergéncia em cada passo de tempo.

3.2.2 Modelagem do Filtro de Sucgao e Dispositivo de Comutagao

O dispositivo de comutacao do compressor de dupla succao a ser analisado no presente
trabalho esté contido no sistema de sucgao, sendo formado pelo volume principal de um
filtro de succao padrao e duas valvulas internas, uma de comutacao e outra de retencao a
fim de selecionar a linha de onde o gés deve ser succionado, conforme esquema da Figura 16.
A valvula palheta automatica de retencao controla a vazao de fluido de baixa pressao
proveniente do evaporador do freezer. Por outro lado, a valvula de comutagao é controlada

eletronicamente e regula a sucgao de fluido da linha de alta pressao do evaporador do fresh
food.

Camara
de succédo

Linha de succgao
Linha de sucgao do freezer

do fresh food \

Valvula de Vélvula de
r . comutacao retencao 1
) 7 / \

L

Figura 16 — Ilustracao esquematica do dispositivo de comutacao do compressor

Durante o periodo em que a valvula de comutacao nao esta acionada eletronicamente, a
diferenca de pressao entre a linha de evaporacao de alta pressao e de baixa atua no sentido
de manter a véalvula de comutagao aberta e a valvula de retencao fechada. Para a troca de
linhas de succao, a valvula de comutagao é acionada e a linha de alta pressao de evaporagao
¢é obstruida, porém o filtro de suc¢ao contém refrigerante em uma pressao intermediéria
que precisa ser descarregado pelo compressor até que seja possivel a abertura automética
da valvula de retengao. A Figura 17 ilustra esquematicamente a variagao da pressao de
succao devido aos processos de comutacao entre as linhas de suc¢ao adimensionalizada
pela pressao da linha de alta pressao.

A pressao instantanea na camara de sucgao ilustrada na Figura 17 ¢ inicialmente igual

aquela da linha de alta pressao, pg . Apos trés segundos, a comutagao entre as linhas
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Figura 17 — Tlustragao esquemética da pressao na camara de suc¢ao do compressor

ocorre e, como o filtro de succao esta com gas da linha de alta pressao, o compressor opera
alguns ciclos descarregando gés do filtro até comegar a succionar gas da linha de baixa
pressao, py. Ap6s um periodo de comutacao, no presente exemplo representado por dez
segundos, o filtro de sucgao passa a receber novamente gas proveniente da linha de alta
pressao e o fluido na camara de sucgao alcanca a pressao dessa linha. Essa variacao de
pressao na camara de sucgao se repete de maneira ciclica.

A caracterizagao da pressao do gas no filtro de succao ocorre tanto em funcao da
dindmica do escoamento como em func¢ao da operacao das valvulas. A Figura 18 ilustra a
atuagao das véalvulas de retencdo (check valve), s., e de comutagao (switch valve), s;. De
forma a facilitar a visualizacao, os deslocamentos das véalvulas foram adimensionadas pelo
dobro de suas aberturas maximas. Inicialmente a valvula de comutagao esta aberta e o
compressor opera conectado a linha de alta pressao de evaporagao. Apoés trés segundos, a
valvula de comutagao recebe o comando para fechar, havendo um atraso até a abertura
da valvula de retencao. Esse atraso, ilustrado no intervalo destacado proximo de trés
segundos, ocorre devido a presenca de géas a alta pressao no interior do filtro de succao.
O intervalo destacado préximo de dez segundos ilustra o momento em que a valvula de
comutagao ¢ ativada e, devido a dindmica da véalvula de retencao, ambas as valvulas se
encontram abertas.

A secgao 3.1.3 apresenta a modelagem da dindmica de valvulas automaticas de sucgao e
descarga, bem como da valvula de retencao. A véalvula de comutacao é também modelada
por um sistema massa-mola amortecido com um grau de liberdade, porém com um termo

adicional para representar a forga magnética, f,,(t), ou seja:

Meg8 + CeqS + kegs = f(t) + fin(t) (3.22)
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Figura 18 — Esquema do comportamento das valvulas de retencao e comutagao

Embora seja indicada como uma funcao do tempo, por simplicidade, a forca magnética
fm(t) no presente trabalho foi considerada constante durante o seu acionamento eletrénico.

Para determinar as pulsagoes de pressao no sistema de sucgao, adota-se o método dos
volumes finitos de forma similar ao detalhado na secao 3.2.1. Esquemas dos dominios
computacionais utilizados para discretizacao do dominio de solucao e as condicoes de
contorno sao indicadas na Figura 19. Tais dominios computacionais serao denominados
malhas. A malha 1 é aplicada & linha de alta pressao de evaporagao, e modelada como
um tubo e uma camara, com a pressao e a temperatura prescritas na entrada e a vazao
prescrita na saida. A malha 2 é composta por duas caAmaras e um tubo e é conectada a
malha 1 através da condigao de vazao prescrita na entrada, ou seja, a massa que atravessa
a se¢ao de saida da malha 1 é a mesma que entra na malha 2. A secao de saida da malha
2 ¢ conectada com a camara de compressao através da condicao de contorno de vazao
prescrita. Por fim, a malha 3 é aplicada a linha de baixa pressao de evaporagao, com
condigoes de contorno similares as da malha 1, embora a sua geometria seja formada por
dois tubos e uma camara. A malha 3 é também conectada & malha 2 através da secao
com condi¢ao de contorno de vazao prescrita.

A Figura 20 apresenta de forma esquemética os dominios fisicos da Figura 19. Em
ambas as figuras estdo representadas as camaras (C) e os tubos (T). A malha da linha de
alta pressdo (malha 1) é, entdo, composta por um passador de sucgdo e uma camara, que
¢é necesséria por razoes construtivas da valvula de comutacao. A malha da baixa pressao
(malha 3) apresenta um passador de sucgao. Em seguida, uma camara representa o volume
interno da carcaca do compressor, e um segundo tubo faz a ligacao entre o volume interno
e o volume principal do filtro. Finalmente, a malha do volume principal do filtro (malha

2) apresenta uma camara que é conectada as valvulas de retengdo e comutagao, um tubo
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que conecta esse volume a camara de sucgao e a camara de sucgao.

Nas interfaces entre os dominios de solugao estao as valvulas de comutacao e de retencao
que controlam o escoamento do fluido refrigerante. A vazao nessas valvulas é avaliada
com referéncia a um escoamento compressivel isentropico em bocais conforme descrito na
secao 3.1.4.

A operagao de ambas as linhas de sucgao requer uma logica de ativacao para a valvula
de comutagao. Nesse sentido, dois parametros sao utilizados para o controle da valvula: o
periodo do ciclo de comutacao, T,, e o Duty Cycle, DC, que corresponde & porcentagem

do tempo em que o compressor opera no fresh food, ou seja:

m 1
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Figura 19 — Esquema das malhas do sistema de sucgao

ty
ty 4+ 1

em que t, e t; correspondem aos periodos de tempo operando nas linhas de alta (fresh

DC =

(3.23)

food) e baixa (freezer), respectivamente, em um ciclo de comutagao. O duty cycle ¢ um
parametro que permite o compressor operar de acordo com o requerimento do sistema
de refrigeragao como, por exemplo, aumentando o tempo de operacao no fresh food na
abertura da porta do compartimento refrigerado. Durante a operacao do compressor
no regime transiente ciclico, o duty cycle é controlado de forma a manter a razao de
capacidades de refrigeracao necesséria entre o evaporador da linha de baixa e da linha de

alta pressao de evaporagcao.
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Figura 20 — Esquema do dominio fisico simulado pelas malhas do sistema de succao

3.3 INVENTARIO DE INEFICIENCIAS DE UM COMPRESSOR DE DUPLA SUCCAO

Inventarios de ineficiéncias sao fundamentais para o entendimento detalhado do de-
sempenho de um compressor e para a otimizacao de seus componentes. A metodologia
proposta por Pérez-Segarra et al. (2005) caracteriza os processos ciclicos e periodicos
de um compressor com o emprego de trés parametros: (i) eficiéncia volumétrica; (ii)
eficiéncia isentropica; (iii) eficiéncia eletromecénica. O presente trabalho propoe um novo
procedimento para o inventario de ineficiéncias volumétrica e isentropica de processos nao
ciclicos.

Nesta secao sao apresentados os conceitos de ineficiéncias volumétricas e isentropicas
para um compressor alternativo convencional e, em seguida, esses conceitos sao estendidos
para permitir a analise do desempenho do dispositivo de comutacao de um compressor de

dupla succao.

3.3.1 Inventario de Ineficiéncias Volumétricas

Inicialmente, deve-se caracterizar um compressor ideal com apenas uma linha de
sucgao, cujo desempenho servira como referéncia para a avaliacao de compressores reais.
O compressor ideal em termos de fornecimento de vazao méssica é definido através de uma

série de caracteristicas:

e A temperatura na camara de sucgao é igual & temperatura do passador de sucgao,

ou seja, nao ha superaquecimento no interior do compressor;
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e A pressao na camara de succao é igual & pressao no evaporador, desprezando-se,

portanto, a perda de carga;

O motor opera sem escorregamento;

A camara de compressao nao possui volume morto;

A camara de compressao é preenchida com fluido com as propriedades da camara de

sucgao quando o pistao estd no ponto morto inferior;

e Nao ocorrem refluxos em vélvulas, nem vazamento na folga pistao cilindro.

Partindo dessas premissas, a vazao de um compressor ideal, r,y,, € definida pela seguinte
expressao:
mth = Npslvsw (324)

em que Y, corresponde ao volume varrido pelo pistao entre os pontos mortos superior e
inferior no interior da cAmara de compressao.

Diversos fenomenos reduzem o desempenho de um compressor convencional em relacao
ao compressor ideal. Por exemplo, o fluido refrigerante é aquecido entre o passador
de succao e a camara de succao, devido a transferéncia de calor com as paredes do
sistema de succao resultante das caracteristicas intrinsecas do projeto do compressor.
De fato, geralmente o compressor é projetado de forma a reduzir as dimensoes dos seus
componentes, reduzindo também a area de troca de calor da carcaca com o meio externo.
Além disso, o motor elétrico rejeita calor para o ambiente interno do compressor e o fluido
refrigerante alcanga temperaturas elevadas no final do processo de compressao que resulta
no aquecimento do sistema de descarga. Todos esses aspectos contribuem para o aumento
da temperatura do ambiente interno da carcacga que, assim, troca calor com o sistema de
sucgao e superaquece o fluido refrigerante, reduzindo a sua densidade na camara de sucgao.
Além da troca com o ambiente interno, o fluido no sistema de suc¢ao também recebe calor
da placa de valvulas que possui temperatura elevada.

A previsao numérica do superaquecimento, devido a cada um dos aspectos, é dificil e,
usualmente, a temperatura da camara de sucgao é medida experimentalmente. Além do
efeito da variacao da densidade devido ao aquecimento do gas na succao, a pressao na
succao pode também variar em funcao do escoamento na vélvula e, portanto, pode assim
alterar a densidade na sucgao e a eficiéncia volumétrica do compressor.

No presente trabalho, a reducao da vazao méssica devido ao efeito do superaquecimento
e da variagao de pressao é denominado de perda de vazao na sucgao, Am,. A perda na
succao de um compressor é estimada avaliando a diferenca entre a densidade do gas na

camara de sucgao, ps., € aquela da linha de succao, py, de forma que:

Arg = NV, (psi — Psc) (3.25)
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O compressor que serd analisado no presente trabalho opera com velocidade variavel e o
escorregamento do motor elétrico é bastante reduzido em fun¢ao do controle de velocidade
pelo inversor de frequéncia. Para compressores com motores de indugao assincronos
monofésicos, porém, o escorregamento, ¢, pode alcancar valores elevados, por volta de

10 %, sendo definido por:
N

~ Na

onde a velocidade rotacional sincrona usualmente é 3600 ou 3000 rpm para redes elétricas

5 (3.26)

com frequéncias de 60 e 50 Hz, respectivamente.

O volume morto ao final do processo de descarga contém gas com alta densidade,
o qual é expandido até que atinja a pressao necessaria para abrir a valvula de succao,
atrasando a entrada de fluido da cAmara de succao. Para determinar a reducao de vazao
de massa devido ao volume morto, deve-se conhecer as propriedades do fluido no final do
processo de descarga. Considerando um processo isentropico para gases ideais a partir da
pressao ps. € da densidade ps. na camara de sucgao até a pressao de descarga pg, obtém-se

uma estimativa para a densidade do fluido no volume morto, p., ao final do processo de

1
pcl = psc <%> ’ (327)

descarga:

ScC
Assim, a perda de vazao devido ao volume morto, Am,, pode ser determinada da

seguinte forma:
1

Ay = NY ol (Zﬂ> T (3.28)

sc

onde ¢ é razao entre o volume morto e o volume varrido pelo pistao.
As perdas de vazao por vazamento na folga pistao cilindro e refluxos nos orificios

podem ser indicadas pela seguinte expressao geral:
Tcyc
Ay, = N/ m;dt J = bsuc, bdis, (3.29)
0

em que Ty, corresponde ao periodo de um ciclo de compressao.

As expressoes anteriores para perdas de vazao na suc¢ao e pelo volume morto se aplicam
a compressores convencionais que operam sob uma tnica condi¢ao de sucgao ao longo do
tempo. Para permitir o inventario de ineficiéncias para um compressor de dupla sucgao,
modificagoes devem ser introduzidas nas Equagoes 3.25 e 3.28.

Inicialmente, deve ser indicado que o compressor ideal de dupla succao opera com
vazao instantanea igual a vazao ideal que um compressor convencional entregaria operando
de forma separada em cada uma das duas linhas de sucgao. A Figura 21 ilustra a vazao
ideal de um compressor de dupla suc¢ao ao longo do tempo de acordo com a linha de
succao a qual esta conectado. O dispositivo de comutacao ideal nao apresenta atraso na

abertura das valvulas e, além disso, o enchimento e o esvaziamento do volume do filtro



Capitulo 3. Modelagem Numérica 53

de sucgao sao assumidos instantaneos nos momentos de comutacgao entre as linhas. A
Equacgao 3.30 fornece a média da vazao ideal do compressor de dupla succao ao longo do

tempo, 174,, em funcao das vazoes ideais das linhas de succdo e do duty cycle:

1 = DCrivgp,p + (1 — DO (3.30)

(207 e ey Rl Iy el

mle_—--- - -
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Figura 21 — Vazao ideal do compressor de dupla succao

Para determinar a reducao de vazao maéassica na sucgao, causada pela variacao da
densidade devido ao superaquecimento e a variagao de pressao na camara de sucgao,
utilizam-se valores instantaneos da densidade na camara de succao durante os instantes
que a valvula de suc¢ao se encontra aberta. Em um compressor de dupla succao, os efeitos
de actiimulo e reducao de massa no filtro por conta das comutacoes também tendem a
aumentar essa perda. A escolha de considerar apenas os momentos em que a valvula de
succao esta aberta é motivada pelo fato que a massa responsavel pela perda deve entrar
na camara de compressao, o que nao ocorre nos momentos em que a valvula de sucgao se
encontra fechada.

A partir dessas observagoes, a seguinte expressao é adotada para determinar a reducao
de vazao méssica por efeitos de superaquecimento e variagao de pressao na camara de

sucgao:

No,V Teye sih, S€ S. =0
A, = PstVsw / < _ &) dt Psl = Pst,h (3.31)
Atsuc 0 Psl Psl,l; S€ Sc >0

onde Atg,. € o intervalo de tempo que a valvula de suc¢ao permaneceu aberta. Deve ser
mencionado que no presente trabalho a densidade da linha de succao, pg, representa a

densidade do fluido na linha de alta pressao de evaporacao para todos os momentos em
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que a valvula de retencao esta fechada. Nos demais momentos, essa densidade corresponde
a densidade da linha da baixa pressao de evaporagao. Isso é feito devido & natureza do
processo de comutacao no filtro, uma vez que quando a valvula de comutacao fecha, o
fluido enclausurado no filtro a pressao intermediaria teve como origem o evaporador de alta
pressao. Logo, a densidade ideal dessa porcao de refrigerante deve ser igual a densidade
da linha de succao ligada ao evaporador de alta pressao. Ja quando a valvula de retengao
é aberta, considera-se que a densidade ideal é aquela do refrigerante no passador de sucg¢ao
do evaporador de baixa pressao.

A perda de vazao associada a reexpansao do gas no volume morto pode ser avaliada
considerando um processo de expansao isentroépico entre a pressao a linha de descarga e
as propriedades da camara de succao, esta tultima variando ao longo de um periodo de

comutacao, ou seja:

NV
Aring = ‘ (ﬁi

1/
= — 1| pscilDteye 3.32
Z Atcyc psc,i) Pec Y ( )

Uma vez que a perda por volume morto nao é funcao direta das propriedades da linha
de succao, deve-se utilizar apenas as propriedades na camara de succao.
3.3.2 Inventario de Ineficiéncias Isentrépicas

A eficiéncia de um compressor ideal que servira de referéncia para definir as ineficiéncias

isentropicas é determinada a partir das seguintes hipoteses:

e Auséncia de superaquecimento, com a temperatura da cimara de sucgao sendo assim

igual & temperatura do passador de sucgao;

e Auséncia de perdas de carga, com a pressao na camara de sucgao sendo igual a

pressao do evaporador;
e Processos de compressao e expansao isentropicos;
e Processos de descarga e sucgao isobaricos.

A poténcia de compressao isentropica é avaliada a partir da variagao da entalpia do
gas desde a sua condicao inicial na linha de sucgao até a alcancar a pressao da linha de

descarga seguindo um processo isentrépico, ou seja:
W, = m[h(p = pa, § = 34) — hal] (3.33)

em que 1 é a vazao de massa do compressor e § corresponde & propriedade termodindmica
entropia especifica.
O superaquecimento do refrigerante no sistema de suc¢ao aumenta o trabalho especifico

de compressao, uma vez que as linhas isentréopicas em um diagrama p-h diminuem suas
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Figura 22 — Efeito do superaquecimento no trabalho especifico de compressao

declividades com o aumento da temperatura, conforme ilustrado na Figura 22 para o fluido
refrigerante R600a.

Deve-se notar que a variacao da pressao da camara de suc¢ao também altera o trabalho
especifico de compressao. Sendo assim, a perda de isentrépica na sucgao, associada ao
superaquecimento e a variagao de pressao no sistema de succao, AWS, pode entao ser

assim estimada;
AWS =m {[h (p = Pdi; 5= §sc> - hsc] - [h (p = Ddi; 5= §5l) - hsl]} (334)

Para determinar a perda isentropica de energia da succao de um compressor de dupla

sucgao, AW, utilizam-se os valores instantaneos das propriedades na cAmara de sucgao:

AW = m— / (i — AhL)dt (3.35)
Jo © Msuedt Jo

onde wy = h(8 = S5, 0 = par) — hse(T = Tse, p = pse) € 0 trabalho especifico de compressao
para um processo isentropico. Além disso, Ah, é o trabalho especifico de compressao
ideal considerando um processo isentrépico entre a linha de sucgao e a pressao da linha de
descarga e m ¢ a massa descarregada ao longo do periodo de comutagao.

A entalpia da camara de suc¢ao é determinada a partir das propriedades pressao e da
temperatura. A entropia no passador de succ¢ao é determinada utilizando as propriedades
da linha de alta evaporagao quando a valvula de retencao esta fechada e da linha de baixa

de pressao de evaporacao nos demais momentos.
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Os sistemas de descarga e succao de compressores apresentam ineficiéncias pelo fato
de que contribuem para a compressao do fluido acima da pressao da linha de descarga
e para a expansao do fluido abaixo da pressao da linha de sucgao. Diversos fenémenos
originam essas ineficiéncias, tais como o carater pulsante do escoamento nos filtros actusticos
e a restricdo ao escoamento provocada pelas valvulas de succao e descarga. Assim, as
ineficiéncias isentropicas nos processos de succao e descarga em funcao da perda de carga
podem ser separadas em perdas de carga nas valvulas e perdas de carga nos filtros actsticos.
As perdas de carga em valvulas sao relacionadas a dindmica da vélvula e a restri¢oes
adicionais do orificio da placa valvula. Ja as perdas de carga nos filtros actisticos se
originam devido ao atrito viscoso e a pulsacao de pressao do escoamento. Por exemplo,
em alguns momentos as pulsagoes de pressao nas camaras de succao e de descarga atuam
no sentido de reduzir a diferenca de pressao que atua como forga motriz do escoamento,
tendendo a diminuir a abertura da valvula e, assim, aumentar a restricao ao escoamento.

A perda de energia total por perda carga no sistema de succio, AWi,., e a perda refe-

rente somente ao filtro actstico de sucgao, AW, sao avaliadas pelas seguintes expressoes:

AW,ype = =N 7{ min(par, Pec) AV (3.36)
AI/Vsc - _N/[min(pshpsc) _psl]dV (337)

com as perdas de energia no filtro de succao sendo avaliadas apenas quando p.. < py.
De maneira anéloga ao sistema de sucgao, as perdas de energia por perda de carga no

sistema de descarga sao obtidas pelas Equacoes 3.38 e 3.39:

AW — —N 75 max(pa, pec) AV (3.38)

AWy, = —N/[max(pdupdc) — pa)dvY (3.39)

em que AWy;s e AW, correspondem ao total das perdas de energia do sistema de descarga
e as perdas causadas pelo filtro actistico da descarga, respectivamente. A perda AW, é
avaliada apenas quando p.. > pg. A Figura 23 indica as perdas de energia relacionadas
aos processos de succao e de descarga através de regioes hachuradas no diagrama p-V. A
linha vermelha representa a pressao na camara de descarga durante o processo de descarga,
enquanto a linha azul ilustra a pressao na camara de sucg¢ao ao longo do processo de
sucgao.

O vazamento através da folga pistao cilindro ao longo do tempo representa uma
ineficiéncia isentrépica, uma vez que o fluido refrigerante sobre o qual foi realizado trabalho
deixa a camara de compressao durante o ciclo. Considerando o modelo de gés ideal
para o refrigerante no interior do cilindro, a perda de energia isentropica associada ao
vazamento na folga pistdo cilindro para um compressor convencional, AW, é descrita pela

Equagao 3.40:
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Py

E Perda na vélvula de descarga

Perda no filtro de descarga
D Perda na valvula de sucgao

Perda no filtro de succao
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Figura 23 — Ilustragao das perdas nas valvulas e filtros actsticos

Tcyc
AW, = N / 1y (cp, — c,)Tydt (3.40)
0

A perda de energia devido ao vazamento na folga pistao cilindro em um compressor de

dupla succ¢ao utiliza a essa mesma formulacao apresentada para compressores convencionais.

3.4 PROCEDIMENTO DE SOLUCAO

O procedimento de solugao numérica do compressor de dupla succao pode ser divido
nas seguintes etapas: (i) leitura dos dados do compressor e das condigdes de operagao;
(ii) calculo das propriedades termodinamicas do refrigerante ao longo do ciclo; (iii) pos-
processamento dos resultados do ciclo, incluindo o célculo dos parametros globais do
COMpressor.
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